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Cuvant Tnainte

Volumul prezinta individual si in detaliu metodologia completa de calcul termic (temperaturi, regimuri
de curgere, coeficienti de convectie, influenta nervurilor, densitati de flux termic, suprafete),
constructiv (dimensiuni) si fluido-dinamic (pierderi de presiune) pentru principalele tipuri de
schimbatoare de caldura din instalatiile frigorifice cu comprimare mecanica de vapori si absorbtie:
condensatoare, vaporizatoare, racitoare de aer, schimbatoare interne etc.

Lucrarea e insotita de anexe cu proprietatile termo-fizice ale principalelor fluide de lucru din
instalatiile frigorifice si poate fi folosita direct pentru calculul acestor aparate, continand toate relatiile
necesare, indiferent de tipul constructiv al fiecarui aparat.

Cartea completeaza cursul ,Instalatii frigorifice si pompe de caldura II”, care se preda studentilor de
la specializarea ,Sisteme si echipamente termice” a Facultatii de Inginerie a Universitatii ,Dunarea
de Jos” din Galati.

Galati, 2018 Autorul
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Lista notatiilor, simbolurilor si indicilor

sectiune de curgere, m?

[atime, m

capacitate termica, W/K

coeficient, -

diametru, m

eficienta termica a nervurilor, -

1.distanta dintre sicane, m; 2.factor de circulatie, kg sol. bogata/kg vapori

acceleratia gravitationala, m/s?

viteza masica, kg/m2-s

criteriul adimensional Galilei

1.entalpie, J/kg; 2.inaltime, m

inaltime, m

1.coeficient global de transfer de caldura, W/m?-K; 2.Raportul inaltime/latime al aparatului
lungime, m

1.numar de tevi dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer; 2.parametru al nervurii, m*

debit masic, kg/s]

criteriul adimensional Nusselt
numar de tevi de trecere
presiune, bar

criteriul adimensional Prandl|
densitate de flux termic, W/m?
rezistenta termica, m2K/W
criteriul adimensional Reynolds
1.pas de asezare a tevilor; 2.entropie, kJ/kg-K
suprafata, m?

temperatura, °C

pas nervura, m

volum specific, m3/kg

debit volumic, m?¥/s]
viteza, m/s



X 1.continut de umiditate, kg/kg de aer uscat; 2.titlu de vapori, -; 3.grad de ocupare a placii
tubulare
z 1.numar de randuri de tevi de-a lungul curentului de aer; 2.numar de treceri sau de sectii.

Lista simbolurilor grecesti

coeficient de convectie, W/m?-K

1.coeficient de marire a suprafetei; 2.coeficient de nervurare, -
umiditate relativa, %

grosime, m

diferenta

raport de termo-umiditate al procesului de racire, kd/kg vap
sarcina termica, W

densitate de stropire, kg/m-s

viscozitate dinamica, Pa s

conductivitate termica, W/m K

viscozitate cinematica, m?/s

densitate, kg/m?

suma

coeficient de evaporare, kg/m?-s

1.coeficient de precipitare, -; 2.concentratie, %

unghi, °

coeficient ce tine seama de neuniformitatea schimbului de caldura pe inaltimea nervurii, -
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Lista indicilor

vaporizare
1.fluid cald; 2.valoare raportata la un metru liniar de teava
fluid rece
aer
g agent
cald
iesire
echivalent
1.frecare; 2.fluid (lichid)
1.acceleratia gravitationala, kg/m-s; 2.gaz (vapori)
intrare
condensare
local
mediu
ax maxim
in - minim
nervura
orizontal
piatra sau perete
rece
agenti halogenati
teava
t total
transversal
vertical
apa
zapada sau retea
medie
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calculul de proiectare al unui subracitor

1. CALCULUL DE PROIECTARE AL UNUI SUBRACITOR

a. Debitul masic de agent frigorific mi....... ka/s
b. Agentfrigorific

c. Agentderacie

d. Temperatura de condensare a agentului frigorific [P °C
e. Temperatura de intrare a agentului de racire o cenennn. °C
f. Subracirea agentului frigorific Aty....... °C
g. Incalzirea agentului de récire At,.......°C
h. Material teava intercara .

i. Material teava exterioara L

j.  Grosimea peliculei de ulei de pe teava interioara Oy veeernns m
k. Grosimea stratului de piatra din teava interioara Op cuvenens m

l.  Viteza agentului frigorific (0,7...1,2 m/s) Wy m/s
m. Viteza agentului de racire (0,8...1,5 m/s) W ... m/s
n. Lungimea adoptata a aparatului L......... m

1.1 CALCULUL TERMIC

1.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

dg =My - Cp1 At1 =my - Cp2 Aty = k-S- Atm (11)

1.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

t[°C]
ta
Ate
e Al
1:1e
Aty C.>C, At
)
toi
S [M7]

Figura 1.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de céaldura

Temperatura de intrare in aparat a agentului frigorific este cel mult egald cu temperatura de
condensare: ty; < t«. Se considera ca circulatia agentilor se face in contracurent.

Temperaturile de iesire sunt:

tie =t1i- Aty e =toi+ Alp ; (1.2)

Se calculeaza diferentele de temperatura la cele doua capete ale aparatului (Atc, At;).
Atmin = min (At , Aty) (1.3)
Atmax = max (At , At) 1.4)

Se verificad ca diferenta minima de temperatura (Aty,) sa fie mai mare decat valoarea minima
admisibila.

Atmin = 2 ... 3 °C pentru NHsz, Aty = 3 ... 4 °C pentru agenti halogenati
Diferenta medie logaritmica de temperatura este:



Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Atmax = Atmi
Aty = == (1.5)
In Atmax
Atmin
Pentru At; < At, temperaturile medii ale fluidelor sunt:
_hitte . _
W=""5 2=t~ Alm (1.6)

1.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:
0 1 2 3 4 5 6 7
t °C
p kg/m?3
Cp J/kg-K
A W/m-K
n Pa-s
\ m?/s
Pr -
Ahgg J/kg

1.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (agentul frigorific): prin spatiul inelar dintre tevi
dech 1 = die - dei (1.7)
Fluidul rece (agentul de racire): prin teava interioara )
dech 2 = di (1.8)
Calculul sarcinii termice si a debitului de agent de racire: ®
di
aei

Ah1 = hyi - hie [kJ/Kg] (2.9)
®sr =My -Ah, [KW] (1.10)
+  Dgr
m, = Coz Ao [kg/s] (1.11) — -~
do =
Se adopta o viteza de curgere a agentului de racire: w,’ = 0,8...1,5 -

m/s.
Diametrul preliminar al tevii interioare [m] se deduce din ecuatia de
continuitate scrisa pentru agentul de racire:

2 .
. 7 - dj .| 4-m
mz = p2 2 I . W2’ = dii = —TE p2- 3\/2,(112)

In cazul in care din calcul se obtin valori d; > (30...32) mm (pentru NH3) sau d; > 25 mm (pentru

agenti halogenati, se alege pentru aparat fie varianta constructiva cu mai multe sectii in paralel (z <

6), fie varianta constructiva cu elemente (z > 6), cazuri pentru care debitele trebuie modificate in

mod corespunzator. In continuare calculul se va face pentru o sectie.

Se alege teava interioara conform STAS. Grosimea peretelui tevii interioare este in mod obisnuit &;

= 3 mm = dj; viteza reala de curgere a agentului de racire [m/s]:
4.m;

Figura 1.2 Schema
dispunerii tevilor

W, = (1.13)

7
- p2 - dj



calculul de proiectare al unui subracitor

Se adopta o viteza de curgere a agentului frigorific: w," = 0,7 ... 1,2 m/s.

Diametrul preliminar al tevii exterioare [m] se deduce din ecuatia de continuitate scrisa pentru
agentul frigorific:

. e 2 2 , 2 4.mq
M1=p1 - 5 - (dig - dgj) - Wi' = die = \/dei T pL-wr (1.14)

Se alege teava exterioara conform STAS. Grosimea peretelui tevii exterioare este in mod obisnuit
de =3 ... 3,5 mm = di. Viteza reala de curgere a agentului de frigorific [m/s]:

o am
Wi = Tc'pl'(diez - dei2) (115)
Calculul criteriilor Reynolds:
wi-d wo-d
Re; = 1-YUechl - Re, = 2-Uech2 (116)
\%1 V2

Se recomanda ca, pentru ambii agenti, curgerea sa aiba loc in regim turbulent (Re > 104).
1.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

1.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific

Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin sectiune inelara relatia criteriala folosita este:
NU1 = 0,017 . Re1°’8 . Pr1°'4 . (PI’]_/PI’pl)O’25 . (die/dei)0,18 <€l - Etr (1.17)
unde: Prp1 = Pry (tp)

i+t
b1 =t~ tp = l2 2

A
o1 = Nug - thl = oo [W/m2K] (1.18)

1.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului de récire

Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin sectiune circulara relatia criteriala folosita este:
Nu, = 0,021-R620'8 . Pr2°'43 . (Prz /Prp2)°'25 & Etr (1.19)
unde:Prp2 = Pra (tp)
a=Tf(Re, l/d) ; Pentru (I/d) > 50: & = 1
ev - coeficient ce tine seama de regimul de curgere ;

oz = Nus dk—zhz = o [W/m2 K] (1.20)

1.1.5.3 Calculul coeficientului global de transfer de caldura

Deoarece grosimile peretilor tevilor sunt relativ mici in raport cu razele acestora, pentru calculul
coeficientului global de transfer de caldura k [W/(m?K)] se va folosi relatia de la peretele plan,
corectata cu marimile suprafetelor de schimb de caldura corespunzatoare:

1
kSe—(l-i_R-).%*_@' 2-dej +(l+R> (121)
ai /) di A ditde \oe @ ©
Se pot considera urmatoarele depuneri:
- ulei: du=(0...0,05) mm A =0,12 W/m-K
- piatra: S =(0..2)mm Ap=1,5W/m-K
Rezistentele termice ale depunerilor [m?K/W] sunt:
eZi_: ;RiZ%; (1.22)

Pentru agenti halogenati se recomanda: Re = (0,1 ... 0,3)-10° m?K/W

Pentru a observa influenta depunerilor asupra transferului de caldura, coeficientul global de schimb
de caldura si apoi suprafata aparatului se vor calcula atat pentru o suprafata "curata" (fara depuneri)

cat si pentru o suprafaté cu depuneri.



Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

1.1.6 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

, __DPsr
S e kSe . Atm
Deoarece la capetele aparatului existd zone in care nu se realizeaza transferul de caldura, cat si
pentru asigurarea unui grad de acoperire, suprafata obtinuta din calcul se majoreaza cu 10 %:
Se=1,1-S%[m? (1.24)

[m?] (1.23)

1.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

1.2.1 SCHEMA APARATULUI

P AR L,

L

——

Figura 1.3 Schema constructiva a unui subracitor cu o sectie

Lungimea totala de teava [m]:

Se=m-da-Li = L= Sd (1.25)
Numarul de tevi ale aparatului:
n = LyJL’ (1.26)
Se alege nintreg = L = LJn .
Se recomanda:
e distanta minima dintre doua tevi: a=0,04..0,08m
¢ distanta minima dintre teava inferioara si sol: b =0,25...0,35m
e distanta minima la partea superioara: c=0,10..0,15m
Inaltimea fascicolului de tevi [m]:
. Hi=(n-1)-(a+ dee) + dee (1.27)
Inaltimea totala a aparatului [m]:
H=Hi+b+c (1.28)
Pentru realizarea unei forme tehnologice a aparatului se recomanda:
L/H;=15..4 (1.29)

1.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune Api [N/m?] reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si
cele locale:

Aptot = Apr + Ap (2.30)
1.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE PRIN FRECARE
ST
Apr =15 Qecr &8 (1.31)

unde:



calculul de proiectare al unui subracitor

lot - lungimea totala de conducta de diametru dech;
A = f (Re, K/d) - coeficient de pierderi liniare de sarcina prin frecare;
K - rugozitate absoluta;
¢ pentru tevi in exploatare fara murdarie si coroziune: K=0,2 ... 0,3 mm
¢ pentru tevi murdare si puternic corodate: K=0,5 ... 0,8 mm
gs - coeficient ce tine cont de influenta spirelor serpentinei (es = 1 pentru tevi drepte) si care
depinde de numarul de spire (n) si de raportul Rs/d; astfel:

Tabelul 1.2 Influenta spirelor serpentinei

Rs/di 250 |20 10 8 6 5 4 3
€s 1,00 |1,10 |1,25 |1,35 [1,50 |1,60 |1,70 |1,90

Din punctul de vedere al caracterului curgerii si al valorii rugozitatii suprafetei, se pot distinge
urmatoarele regimuri de curgere:
¢ laminar: Re < 2320; ¢ tranzitoriu: Re ~ 2320; 0 turbulent: Re > 2320;

Caracterul turbulent neted sau rugos se determina cu ajutorul grosimii stratului limita &, [m]:

8 = 30- 1.32
! Re 1 (1.32)
Curgerea poate avea loc in regim turbulent:
¢ neted, daca §,> K
0 daca Re >10° - formula lui Kanakov:
L =(1,81-lg Re - 1,5)? (1.33)
0 daca Re <10° - formula lui Blazius:
0.3164
= Re025 (1.34)
¢ semirugos, daca & < K - formula lui Colebrook - White:
1 K 2.51
—==-2.lglz=>=5+ 1.35
NG g(3.7-d Re.\/i) (1.35)
¢ rugos, daca § < K - formula lui Nikuradze:
) = 1 (1.36)

d 2
(1.74 + 2-Igﬁ)

Delimitarea zonei cu regim turbulent semirugos de cea cu regim turbulent rugos se face prin
hiperbola lui Karman a cérei ecuatie este:

Re% \[% = 260 (1.37)

Pentru determinarea tipului curgerii, calculul se va face prin incercari, iterativ.

1.3.2 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE LOCALE
Q'Wiz
Apr = Zéi > (1.38)
i

unde:
& = "coeficient de rezistenta localad" ce depinde de natura rezistentei hidrodinamice:

Tabelul 1.3 Coeficienti de rezistenta locala

Tipul rezistentei hidrodinamice locale 13
Colector de intrare sau iesire (soc + intoarcere de 90°) 15
Colector de intrare sau iesire (soc fara intoarcere) 1,0
Cot de 90° in spatiul dintre tevi 1,0
Cot de 180° intre treceri sau sectiuni 2,5
Cotin tevile in forma de U 0,5
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Tipul rezistentei hidrodinamice locale 13
Deplasarea transversala in spatiul dintre tevi (m - numarul de tevi dintr-un rand) 3m/Re%?
lesirea din spatiul dintre tevi sub un unghi de 90° 1,0
Intoarcerea (de 180°) pe langa un perete despartitor, in spatiul dintre tevi 15
Intoarcerea (de 180°) printr-un cot, in aparatele sectionale 2,0
Intoarcerea cu 180°, prin sicand in spatiul dintre tevi 15
Intrare n spatiul dintre tevi 15
Intrare Tn spatiul din interiorul tevilor si iesire din acesta 1
Robinet de trecere 0,6-2,0
Serpentine rotunde (n - numarul de spire) n/2
Trecerea pe langa peretii despartitori care sustin tevile 0,5
Vana obisnuita 0,5-1,0
Ventil de trecere cu d = 50 mm, complet deschis 4,5
Idem, cu d =400 mm 7,6
Ventil Koswa 1,0

Pierderi de presiune locale de partea agentului frigorific [N/m?]:

W 2

Apn = 206 P (1.39)

Pierderi de presiune locale de partea apei [N/m?]:

W 2
Ape = 2:(n - 1) &5 (1.40)
Calculul pierderilor totale de presiune [N/m?]:

APtot 1 =Apn + Apn (1.41)
AProt2 =Apr2 + Api2 (1.42)

1.4 CALCULUL DE REZISTENTA

Prin calculul de rezistenta se are in vedere determinarea eforturilor si sagetilor pentru cele doua tevi
astfel incat sa nu fie perturbata curgerea fluidului din spatiul inelar.
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2. CALCULUL DE VERIFICARE AL UNUI SUBRACITOR

a. Tipul aparatulvi

b. Agentfrigorific

c. Agentderacire

d. Debitul masic de agent frigorific Mmy....... kg/s
e. Debitul masic de agent de racire ms....... ka/s
f. Temperatura de intrare Tn aparat a agentului frigorific [CTTP °C
g. Temperatura de intrare a agentului de racire i, °C
h. Material teava intercara .

I. Diametru exterior teava interioara dgj....... m

j. Grosime teava interioara Stiveernnn. m

k. Diametru exterior teava exterioara dee ------ m

|.  Grosime teava exterioara Ste vnnnn. m
m. Lungimea aparatului L. m
n. Numarul de sectii in paralel Nsoene. buc
0. Numarul total de tevi ale unei sectii N buc
p. Grosimea peliculei de ulei de pe teava interioara Oy veenenn m
g. Grosimea stratului de piatra din teava interioara Op vereens m

2.1 CALCULUL TERMIC

2.1.1 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

Suprafata exterioara de transfer de caldura este:
Se =T- dei -L-n [mz] (21)

2.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

Sarcina termica a aparatului [W] pentru circulatia agentilor in contracurent, calculatd prin metoda
aproximativa este:
‘ ta; - to;
D'srec = 1 :IL I 1 (2.2)

2.C. T 2:Co T KseSe

unde:
Ci= r;n - cp1 [WI/K] - capacitatea termica a debitului de agent frigorific;

C, =m: - ¢cp2 [WIK] - capacitatea termica a debitului de agent de racire;

kK'se 700 [W/m2K] (pentru apa-amoniac) - coeficient global de transfer de caldura
(recomandat in literatura de specialitate)
Obs.: In prim& aproximatie caldurile specifice ale celor doua fluide se vor considera la temperaturile
de intrare.
Temperaturile celor doua fluide la iesirea din aparat sunt in prima aproximatie:

.
tie = tui - C,’ toe =i+ C, (23)
Temperaturile medii ale fluidelor:
Chittie | bitthe
1= 2 y 2= 2

(2.4)

2.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor
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Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:
0 1 2 5
t °C
p kg/m?3
Cp J/kg-K
A W/m-K
n Pa-s
v m?/s
Pr -
Ahig J/kg
2.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE
Agentul frigorific: prin spatiul inelar dintre tevi dech1 = die - dei ;
Agentul de racire: prin teava interioara dech2 = dji ;
Sectiunile de curgere [m?]:
T2 2 . _n-di
Al - 4 (die = dei )'ns ’ A2 - 4 ‘Ns (25)
Vitezele de curgere ale fluidelor [m/s]:
_ M __Mm2
Wl_pl‘Al ; Wz_pz-Az (2.6)
Calculul criteriilor Reynolds:
_ Wi - dech1 | _ W2 - dech2
Re; = Vi ; Re, = V2 (27)
2.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE
2.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific
Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin sectiune inelara relatia criteriala folosita este:
Nu; = 0,017 . Relo’s . Pr10’4 . (PrllPrp1)°'25 . (die/dei)o’l8 €|+ &t (28)
unde:
Prp]_ = Prl (tp)
ittt = (tl + tz)/2
Nusg - A
o1 =~ g = g [WI(MZK)] (2.9)
echl

2.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului de récire

Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin sectiune circulara relatia criteriala folosita este:
Nu, = 0,021-R620’8 . Pr2°'43 . (PrzlPrp2)°~25 & &t (2.10)
unde:
Prpz =Pr; (tp)
e = f (Re, I/dj) ; Pentru (I/dj) > 50: g = 1
e - coeficient ce tine seama de regimul de curgere

ap= 2tz [W/(m2K)] (2.11)

dech 2

2.1.6 CALCULUL COEFICIENTULUI GLOBAL DE TRANSFER DE CALDURA

Deoarece grosimile peretilor tevilor sunt relativ mici in raport cu razele acestora, pentru calculul
coeficientului global de transfer de caldura [W/m?-K] se va folosi relatia de la peretele plan, corectata
cu marimile suprafetelor de transfer de caldura corespunzatoare:
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1
kSe—(l_'_R).%_'_@. 2-dq +(i+R) (2.12)
a ) i A ditde \oe o C
Se pot considera urmatoarele depuneri:
o ulei du=0...0,05mm A =0,12 W/m-K
e piatra: o =0..2mm Ap =1,5W/m-K
Rezistentele termice ale depunerilor sunt [m?K/W]:
Re=i—”u; RF%; (2.13)

Pentru agenti halogenati se recomanda: Re = (0,1 ... 0,3)-10° m2.K/W

Pentru a observa influenta depunerilor asupra transferului de caldura, coeficientul global de transfer
de caldura se va calcula atat pentru o suprafata ,curata” (fara depuneri) cat si pentru o suprafata cu
depuneri.

Se compara valoarea lui kse obtinutad din calcul cu valoarea adoptata (in cazul in care se obtin
diferente mari, calculul se reia).

2.1.7 STABILIREA VARIATIILOR DE TEMPERATURA ALE AGENTILOR

Se vor studia variatiile de temperatura ale agentilor atat in cazul curgerii in contracurent cat si in
cazul curgerii in echicurent:

a. curgere n contracurent:
_(1 Cmin \k:S
1-e -Cma Chin

Aty = (ty - t2) Co K-S (2.14)
1.Cmin. e-<1-Cm Crin
CmaX
tie = t1i - Aly (2.15)
Aty = g_; Al = the =ty + Al (216)
Atmax - Atmi
Atmee =" (2.17)
In 2tmax
Atmin
t[°C]
tyi
e Aty
tie
Atz Cl > C2
to;
S [m?]

Figura 2.4 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de céldura -
curgere in contracurent
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b. curgere in echicurent:

t[°C]
tyi
Aty
Ati tle
Ate
t
2e Atg
t "

Figura 2.5 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura -

curgere n echicurent

_(1 L Cmin\ K-S
1-e Cmax/Cmin
Aty = (- t2) Co
1 4-min
Cmax
tie = t1i - Al
Atz = (C1/Cy) - Atr = toe =t + Al2
Atmax - Atmin
Atm ec — I Atﬂ
: Atmin

2.1.8 CALCULUL SARCINII TERMICE $I VERIFICARE
a. curgere in contracurent:
Verificare:
Occ=C1- Ay
Occ=Ca - A
Dcc =K - S Atmece
Se calculeaza eroarea relativa de calcul ADcc/Dcc

b. curgere in echicurent:
Verificare:
Dec =Cy1- Ay
Oec = C2 -Al,
Dec=K-S - Atmec
Se calculeaza eroarea relativa de calcul A®ec/® ec Si se compard ®ec cu Dcc.
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(2.18)

(2.19)
(2.20)

(2.21)

(2.22 a)
(2.22 b)
(2.22 c)

(2.23 a)
(2.23 b)
(2.23 ¢)
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3. PROIECTAREA UNUI CONDENSATOR MULTITUBULAR ORIZONTAL

Agent frigorific
Agentde racire
Debitul masic de agent frigorific mi....... ka/s
Temperatura de intrare a agentului frigorific [CTTP °C
Temperatura de intrare a agentului de racire [T °C
Incalzirea agentului de racire (4...6 °C) Ato....... °C
Diferenta minima de temperatura la capatul cald Aty min... °C

Material teava

Diametru exterior al tevii de...o.... m
Grosime teava Stevenennn m
Grosimea peliculei de ulei de pe teava Ou eeeenn m
Grosimea stratului de piatra din teava Op e m

. Viteza agentului de racire Wo'....... m/s
Numarul aproximativ de tevi pe verticala [ IV buc
Dispunerea tevior
Diametrul exterior al nervurii (DI m
Grosimea nervurii On ceeee m
Pasul nervurii U.orrne m
Suprafata exterioara a tevii nervurate ST m?/m

3.1 CALCULUL TERMIC

3.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC S| TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare transferul de caldura cu exteriorul:

D=my - Ahfglz M2- Cp2 - Atz = K-S - Atm=0siseSie 3.1

3.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

Diferenta medie logaritmica de temperatura:

Temperaturile medii ale fluidelor:

tre = toi + Aty ; tk = toe +A tcmin ; (3.2)
_ te -t
Atm = | -t (3.3)
tk - toe
th=te; t2=t1 - Atm (3.4)
t[°C
cl tai {i tie
Atmin t2e
Atmax
Ato
to;
S [m?]

Figura 3.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

3.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR
Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale

temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7

11
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ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7

t °C

p kg/m?

Cp J/kg-K

A Wim-K

n Pa-s

v m?/s

Pr -
Ahfg J/kg

3.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (agentul frigorific): condensare pe exteriorul unui fascicul de tevi orizontale netede (in
cazul amoniacului) sau nervurate (in cazul agentilor halogenati): dech1 = de
Fluidul rece (agentul de racire - apa): curgere in interiorul unor tevi drepte: dech2 = d;

Ahtg1 = hgj - hge (3.5)
Se considera ca agentul frigorific intrd in aparat in stare de vapori supraincalziti (hu = f(ts = t« + 30
°C, p«)) si iese in stare de lichid saturat (hie = f(tk, X = 0)).

Calculul sarcinii termice @y [kW] si a debitului masic de agent de racire r;12 [ka/s]:

O =m1 -Ahfg 1, M2 = Coz At (3.6)
Calculul numarului aproximativ de tevi pe trecere n,":
ma
n=—— 3.7
- diz 37
a4 P2 W2
Se adopta n;intreg. Viteza reala de curgere w2 [m/s] si criteriul Reynolds sunt:
4-m .d
Wo = 2—2 : Rez — M (38)
T - dl . p2 . nZ V2
3.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE
3.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific
La calcul lui oz [W/(m?-K)] nu se va tine seama de viteza vaporilor.
4 24 .3
-Ahtg 1[J/Kg]-p1°-A
a1 = 0,728-\/ 9B aLIKGLpIha” (e v (3.9)
T]l'de
Coeficientul final corectat este
al = al'\Pn = (Xe (310)
unde:
¥, - coeficient ce tine seama de influenta nervurilor; pentru tevi netede: ¥, = 1; pentru tevi nervurate:
1
S1aS g (S), S
\Pn - l,l‘Se * En * h! + Se (311)
unde:

Suprafata verticala a nervurilor S, [m?/m] (vezi Figura 3.2):

12
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Figura 3.2 Elementele geometrice ale unei nervuri joase

- N2_ (2
S, = 50 (Dn? - de) (3.12)

Se poate considera un coeficient de corectie ce tine cont de portiunea fara nervuri datorata

reazemelor in interiorul corpului (40 mm/m): ¢, = 0,96

Sw=Cn- Sy (313)
Suprafata orizontald a nervurilor [m#/m]:
)
Sov=m-der o (3.14a)
Soz =T - Dn - % (314b)
R So = So1 +So2 (3.14c)
In calcul se poate considera:
. So=Se- S (3.14)
Inaltimea conventionala a nervurii joase [m]:
D - d?
T “Zn""e
hn =4 "D, (3.15)

Se considera eficacitatea nervurii joase E, =1

3.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului de récire

Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin tevi sau canale de sectiune circulara:
NU2 = 0,021-R620‘8 . Pr20’43 . (Pl'z / Pl'p 2)0‘25 € E&tr (316)
Se considera: Prp2 = Prz2 si g = 1;

a2 = NUZTM =0 [WIM? - K)] (3.17)

3.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

3.1.6.1 Densitatea de flux termic de partea agentului frigorific
Se —
Oisi= § a1 - (t - tp) [W/m?] (3.18)

Se

Coeficientul de nervurare §§ = g, S€ poate micsora putin tindnd cont de suprafata de sprijin.
I

13
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3.1.6.2 Densitatea de flux termic de partea apei.
tp = tZ

.= 2
qZS|—(l+§E)+§ 2.d: . Q[\N/m] (319)
Ol2 7\;p }\,t . di + de e’ de

Se recomanda XRi = Ry* Rm=(0,2 ... 0,5)-10°m? - W / K.
Prin rezolvarea ecuatiei:

dasi (tp) = dzsi (tp) (3.20)
se obtin valorile lui gs; Si tp (vezi Figura 3.3)
q A q1si
Si
gsi -
Y
>
t2 tp t1 t

Figura 3.3 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura

3.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura:

Si'= q_s [m?] (3.21)
|
Pentru acoperirea pierderilor, suprafata transfer de caldura se majoreaza cu circa 10 %:
Si~1,1-S’[m? (3.22)
Coeficientul global de transfer de caldura raportat la suprafata interioara [W/(m?:K)]:
_ Usi
ks, = AL, (3.23)

3.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

3.2.1 SCHEMA APARATULUI

==

_F : !

1
i

m\_\ti% %%l |

Figura 3.4 Condensator multitubular orizontal pentru NHs
1 - Supapa siguranta; 2 - Racord egalizare presiune; 3 - Intrare NHz vapori; 4 - Manometru; 5 - Racord
aerisire; 6 - Racord aerisire circuit apa; 7 - Racord iesire apa; 8 - Racord intrare apa; 9 - Racord
golire apa; 10 - lesire NHz lichid.

14
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3.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE

Numarul de tevi de pe latura hexagonului exterior: a = ny

Numarul de tevi de pe diagonala hexagonului exterior: b=2a-1
Numarul total de tevi dispuse dupa hexagoane regulate: ng = 3a - (a-1) +1
Numarul total de tevi cu completari: nec

Tabelul 3.4 Numarul de tevi pe placile tubulare - dispunere hexagonala

a |2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
b |3 5 7 9 11 13 15 17 19 21 23 25
ne |7 19 |37 |61 |91 127 169 217 271 331 397 469
Nec |7 19 |37 |61 |91 127 187 241 301 367 439 |517

a (14 |15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25
b 27 129 |31 |33 |35 37 39 41 43 45 47 49
ne |547 [631 |721 |817 |919 [1027 |1111 |1261 |1387 |1519 |1657 |1801
Nec |613 |721 (823 [931 [1045 |1165 |1303 [1459 [1615 1765 |1921 |2083

Se recomanda:
e pasul dintre tevi (t) - pentru placi tubulare din otel cu fixarea tevilor prin mandrinare, pentru de =
16 ... 57 mm se recomanda:
t/de = 1,37...1,22 < t/de = 1,37 - 3,658 - 102 - (de [Mm] - 16) (3.24)
e distanta teava-manta: u = 10 mm
Calculul se face tabelar adoptéand pentru numarul de treceri (z) diferite valori (de preferinta pare)
pana cand este verificata relatia: L/D € 4...8.

Tabelul 3.5 Relatiile de calcul pentru calculul constructiv

z 2 4 6
n=n;.z

Niab > N
a

b

Si
L= T - di N
Di=t-(b-1)+de+2-u
Dstas
L/Dstas
Obs.: Se verifica ca numarul de tevi pe verticala (a = ny) obtinut sa coincida cu cel adoptat initial.

3.2.3 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR

Acesta se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate impunéand viteza de curgere.

. d?

m=p-m-72 W (3.25)
De obicei, pentru apa, viteza de curgere prin racorduri se considera egala cu cea din tevi. Pentru
agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de 8 ... 10 m/s, iar pentru agentul frigorific lichid,

viteza de curgere este de 0,4 ... 0,8 m/s

3.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune Api [N/m?] reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si
cele locale:

Aptot = Apt + Ap (3.26)
3.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE PRIN FRECARE
o e
Apr =15 Qecr &8 (3.27)

15
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unde:
let - lungimea totala de conducta de diametru dech;
A =f(Re, K/d) - coeficient de pierderi liniare de sarcina prin frecare;
K - rugozitate absolut3;
¢ pentru tevi in exploatare fara murdarie si coroziune: K =0,2..0,3 mm
¢ pentru tevi murdare si puternic corodate: K=0,5 ... 0,8 mm
gs - coeficient ce tine cont de influenta spirelor serpentinei (es = 1 pentru tevi drepte) si care
depinde de numarul de spire (n) si de raportul Rs/d; astfel:

Tabelul 3.6 Valorile coeficientului gs

Rs/di 250 |20 10 8 6 5 4 3
€s 1,00 (1,10 |1,25 |1,35 (1,50 [1,60 |1,70 |1,90
Din punctul de vedere al caracterului curgerii si al valorii rugozitatii suprafetei, se pot distinge
urmatoarele regimuri de curgere:

O laminar: Re < 2320; ¢ tranzitoriu: Re = 2320; ¢ turbulent; Re > 2320;

Caracterul turbulent neted sau rugos se determina cu ajutorul grosimii stratului limita &, [m]:
d
& = 30: 3.28
! Re 1 (3.28)
Curgerea poate avea loc in regim turbulent:
¢ neted, daca §,> K
0 daca Re >10° - formula lui Kanakov:

L =(1,81-lg Re - 1,5)? (3.29)
0 daca Re <10° - formula lui Blazius:
0.3164
= Re0-25 (3.30)

: K . .
¢ semirugos, daca & < K siKa = Re-a \/;L < 260 - formula lui Colebrook - White:

1 K 2.51
-—=-2-1 + 3.31
A 9(3.7-d Re.ﬁ) (3:31)
. K .
¢ rugos, daca § <K siKa= Re-a \/1 > 260 - formula lui Nikuradze:
1
A= 42 (3.32)
(1.74 + 2-Igﬁ)
Pentru determinarea tipului curgerii, calculul se va face prin incercari, iterativ.
3.3.2 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE LOCALE
Q'Wiz
Api = Zéi 2 (3.33)
i

unde:

A & = ,coeficient de rezistenta localad” ce depinde de natura rezistentei hidrodinamice.

In cazul acestui tip de aparat se calculeaza doar pierderile de presiune de partea apei, pentru care:
ot =2 - L ; dech = di (3.34)
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Proiectarea unui condensator multitubular vertical

4. PROIECTAREA UNUI CONDENSATOR MULTITUBULAR VERTICAL

a. Agent frigorific

b. Agentderacre

c. Debitul masic de agent frigorific mi....... ka/s
d. Temperatura de intrare a agentului de racire Qi °C
e. Incalzirea agentului de r&cire (4...6 °C) Aty.......°C
f. Diferenta minima de temperatura la capatul cald Aty min... °C
g. Materialteava

h. Diametru exterior teava de........ m
I. Grosime teava Stevvernnn m
j. Grosimea peliculei de ulei de pe teava (0 ... 0,05) mm Oy ereee m
k. Grosimea stratului de piatra din teava (0 ... 2) mm Op vevernns m
I

Dispunerea tevior

4.1 CALCULUL TERMIC

4.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $I TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand n considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

D=m1-Ahgg1=mz-Cp2 - A, =Kk-S-Atm=Qs-S (4.2)

4.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

t[°C
[°C] f t te
Atmin
t2e
Atmax
At
to
S [m7]

Figura 4.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

tze = toi + Atz ; tk = t2e +A tk min (42)
Diferenta medie logaritmica de temperatura:
t2e - t2|
Aty = - -t 4.3)
tk - toe
Temperaturile medii ale fluidelor:
t1=1t; =11 - At (4.4)

4.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:
0 1 2 3 4 5 6 7
t °C
p kg/m?3
Cp J/kg-K
A Wim-K
n Pa-s
v m?/s
Pr -
Ahfg J/kg

4.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Agentul frigorific: condensare pe exteriorul unui fascicul de tevi verticale netede: dech1 = H.
Agentul de racire: curgere peliculara gravitationala in interiorul unor tevi verticale: dech2 = H.

Calculul sarcinii termice ®x [KW] si a debitului masic de agent de racire I’;lz [kg/s]:

De=my - Ahgy © M= —2&
k=Mmy fg1 ; 2—sz.A,[2

(4.5)

In continuare calculul se poate face in doué variante:

VARIANTA [: Se adopta dupa constructii similare inaltimea aparatului (H) si apoi din calcul se obtine
numarul de tevi (n) si diametrul corpului (D).

VARIANTA II: Se adopta dupa constructii similare diametrul corpului (D) < numarul de tevi (n) si
apoi din calcul se obtine inaltimea aparatului (H).

Obs.: Se recomanda ca valorile variabilelor n [buc] si H [m] sa& se aleaga astfel incat pentru
densitatea de flux termic gs, s& se obtina valori de 2500 ... 5000 W / m?.

in ambele variante calculul se face tabelar adoptand pentru variabila aleasa (n sau H) diferite valori;
valoarea exacta se determina grafic prin intersectia curbelor g2’ si g2”, unde g2’ este densitatea de
flux termic necesara (calculata in functie de sarcina termica si de suprafata de transfer de caldura)
calculata cu expresia:

, ®
92 = Tc-di-ll‘(l-H (4.6)

iar g2” este densitatea de flux termic reala (obtinuta grafic prin intersectia curbelor g s, $i gz s; al caror

mod de calcul este prezentat in paragrafele urmatoare):
02" = Qis, = Oz, (4.7)

4.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

4.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific
La calcul lui oz [W/(m?-K)] nu se va tine seama de viteza vaporilor.

4 21 3
— [g-Ahtg 1-p1°-As h+ 14—
o1 = C nl'dech L (tj_ tp) = Ole (48)

Relatia este valabila pentru regimul de curgere ondulatorie (Re: < 400):

¢ pentru Re; <5...7: C=0,943; ¢ pentru5...7<Re; £400: C=1,15;
unde:
Re, = 22H (4.9)
rna
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Proiectarea unui condensator multitubular vertical

Obs. Deoarece t, este necunoscut din expresia lui oz se calculeaza doar coeficientul numeric al
parantezei (t; - tp) V4.

4.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului de racire

Pentru curgerea peliculara gravitationald a apei prin tevi verticale relatia criteriald de calcul a
coeficientului de convectie este:

Nuw = 0,67-(Gaw?-Pr.*-Rew)*® pentru Rey, < 2000 (4.10)
Nuw = 0,01-(Gaw-Pru-Rew)*® pentru Re,, > 2000 (4.12)
Criteriul Galilei:
.H3
Gay, = QVF (4.12)

Criteriul Reynolds:
_A4Tw 4w - Ww)

Rew="_ o (4.13)
Densitatea de stropire:
Iy = M _ 5 4.14
W= rgen = P (B - W) (4.14)
Coeficientul de convectie o [W/(m?-K)]:
NUW " 7\4W _ )
=g = (4.15)

4.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

4.1.6.1 Densitatea de flux termic de partea fluidului cald (agentul frigorific) raportata la suprafata
interioara

(o] S; = (11-(1:1 - tp)~de/di (416)

4.1.6.2 Densitatea de flux termic de partea fluidului rece (apa) raportaté la suprafata interioara

-

Oz, = R 4.17)
R - rezistenta termica totala [m?-K/W1:

R—l+R-+§Q+RQ 4.18
te (0% ! }\,tldm e.de ( ) )

Se vor considera urmatoarele conductivitati termice:

e otel: A = 50 W/mK; e ulei: A, = 0,12 W/mK; e piatra: p = 1,5 W/mK;
Rezistentele termice [m2-K/W] ale depunerilor sunt:
S B

Re = " Ri= Ao (4.19)

4.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

Suprafata interioara de transfer de caldura [m?] este:
LR %
Si= Us (4.20)
Deoarece suprafata de transfer de caldura nu este utilizata complet, cat si pentru realizarea unui
grad de acoperire, suprafata interioara de transfer de caldura obtinuta din calcul se majoreaza cu

circa 10 %:

Si=1,1-S) (4.21)
Tabelul 4.7 Tabel centralizator pentru calculul densitatii de flux termic
Marime Rel Valoare
nsauH -
Q2 (4.6)
Re: (49)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

n [ﬁuc.]

Marime Rel Valoare
o1 (4.8)
(tk_t)—1/4
| (4.14)
Re> (4.13)
Ga; (4.12)
Nu, (4.11)
o2 (4.15)
R (4.18)
qlsi (4.16)
tp
QQsi (417)
g2’ (4.7)
VARIANTA |
Agif B sind Asil 4 qyin) :
e A, >-o-pei=a Y ;
= o |
| t L .
[ tp(n) tk n

Figura 4.2 Calculul densitatii de flux termic si a numarului de tevi in cazul in care se adopta inaltimea
aparatului (H)

VARIANTA I

0o gilth sl

H :[m]

Figura 4.3 Calculul densitatii de flux termic si a inaltimii in cazul in care se adopta numarul de tevi al
aparatului (n)
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Proiectarea unui condensator multitubular vertical

4.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

4.2.1 SCHEMA APARATULUI

i
"

W

Figura 4.4 Condensator multitubular vertical pentru NH;

1 - Corp; 2 - Placi tubulare; 3 - Tevi; 4 - Bazin apa; 5 - Cutie distributie cu ferestre; 6 - Dispozitiv
alimentare cu apa; 7 - Racord aerisire; 8 - Racord supapa siguranta; 9 - Manometru; 10 - Sticla nivel;
11 - Racord evacuare ulei;12 - Colector apa; 13 - Racord evacuare apa;

R1 - Intrare NHs; R2 - lesire NHz lichid

Numarul de tevi de pe latura hexagonului exterior: a

Numarul de tevi de pe diagonala hexagonului exterior: b=2a-1
Numarul total de tevi dispuse dupa hexagoane regulate: ng = 3a - (a-1) +1
Numarul total de tevi cu completari: nec
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Tabelul 4.8 Numarul de tevi pe placile tubulare - dispunere hexagonala

a |2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
b |3 5 7 9 11 13 15 17 19 21 23 25
Ne |7 19 |37 61 91 127 169 217 271 331 397 469
Nec |7 19 |37 61 91 127 187 241 301 367 439 517

Se recomanda:
e pasul dintre tevi (t) - pentru placi tubulare din otel cu fixarea tevilor prin mandrinare, pentru de =
16 ... 57 mm se recomanda:
t/de = 1,37...1,22 < t/de = 1,37 - 3,658 - 1073 - (de - 16) (4.22)
Valoarea lui t obtinuta din calcul se rotunjeste la un numar intreg de mm.
o distanta teava-manta: u = 10 mm

VARIANTA |
In functie de numarul minim de tevi necesare obtinut din calcul se adopta numarul total de tevi cu
completarine: > n ;
Diametrul interior necesar al corpului [mm]:
Di=t-(b-1)+de+2-u (4.23)
Se alege conform STAS diametrul nominal Dsras si se adopta noua dispunere;

VARIANTA Il
Numarul aproximativ de tevi de pe diagonala hexagonului exterior:
b = g4 2Ge-2:U (4.24)

t
Se adopta b intreg si se citeste din tabel numarul de tevi n = ng Sau nec care se va folosi in continuare
n calcul.
inaltimea aparatului H [m] este:
_ S
- n'di-n
Se recomanda ca valoarea obtinuta sa fie H=4 ... 6 m.

(4.25)
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Proiectarea unui condensator racit cu aer de putere mica

TLTOS3ITATTIQTOQ0T 2

5. PROIECTAREA UNUI CONDENSATOR RACIT CU AER DE PUTERE
MICA

Agent frigorific

Debitul masic de agent frigorific
Temperatura de intrare a agentului de racire
Incalzirea agentului de racire (4 ... 6 °C)
Diferenta de temperatura la condensare (10
Viteza adoptata a aerului

Material teava

Diametrul exterior tevii

Grosimea peretelui tevii

Asezarea tevilor

Pasul transversal de asezare a tevilor
Pasul longitudinal de asezare a tevilor

. Tip nervura

Material nervura

Inaltimea nervurii

Grosimea nervurii

Pasul nervurii

Raportul inaltime / latime al aparatului

... 20 °C)

5.1 CALCULUL TERMIC

mi....... kg/s
| ST °C
Abo....... °C
Atk....... °C
W2 .. m/s
de........ m
Otu.cun..n. m
S1.iiiinnn m
S2 i m
h....... m
On vevnen m

(U m
H/B ..... []

5.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $1 TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

CDkZm1-Ahfg=mz-sz-At2=k-S-A'[mqui,se-Si,e

5.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

(5.1)

t[°C
[ ] 1 tﬁ tie
Atmin
1:2e
Atmax
At
to;
S [m7]

Figura 5.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Temperaturile celor doua fluide sunt:

Se verifica ca diferenta minima de temperatura sa fie: Ate =5 ...

, At
o =ty + 72
t1 = '+ Atk
te =t + Al2

Diferenta medie logaritmica de temperatura:

(5.2)

(5.3)
(5.4)

7°C
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Al
At = - t- b (5.5)
t1 - toe
Temperaturile medii ale fluidelor:
ti=tk ; 2=t1-Atn (56)

5.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7

t °C

p kg/m?

Cp J/kg-K

A Wim-K

n Pa-s

\ m?/s

Pr -
Ahgg Jikg

5.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (agentul frigorific): condensare n interiorul unor tevi orizontale: dech1 = dj;

Fluidul rece (agentul de racire): curgere transversala peste un fascicul de tevi orizontale nervurate:
dech 2 Se alege n functie de tipul nervurii;

Calculul sarcinii termice si a debitului de aer:
@y = my -Ahgg1 [KW] (5.7)

o= 2
2= Cp2 -Alo

[kg/s]: Vo= % [m?/s] = 3600 - % [m?/h] (5.8)

5.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

5.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific
Pentru condensarea n interiorul tevilor orizontale coeficientul de convectie [W/m?#K] se calculeaza

cu relatia:
4 g-Ah pz kS
_ A (220 TPTAM
a1 =C 1 (t1 - tp) (5.9)

Valoarea coeficientului C depinde de natura agentului frigorific:
- pentru NHs: C = 0,56 : - pentru agenti halogenati: C = 0,72 ;

5.1.5.2 Calculul coeficientului de convecfie de partea aerului
Relatia de calcul folosita depinde de natura fascicolului de tevi si de tipul nervurilor. Astfel:

5.1.5.2.1 Pentru curgerea peste un fascicul de tevi cu nervuri circulare individuale sau spiralate:

h -0.14 d -0.54
Nua:c-cs-cz-(a) (U) ‘Rey" (5.10)

unde:
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Proiectarea unui condensator racit cu aer de putere mica

c,n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor:
¢ pentru tevi asezate in coridor: ¢ =0,105;n=0,72
¢ pentru tevi asezate decalat: c=0,230;n=0,65
Cs - coeficient ce tine seama de structura fascicolului:
¢ pentru tevi asezate in coridor:
S2/de =1,4: ¢s = 0,85; s2/de = 1,8: Cs = 0,96; S2/de > 2: Cs = 1

. S - de 0.2
¢ pentru tevi asezate decalat: cs = (&—de)

2
/ s
unde: sy’ = sg + (El)

C; - coeficient ce tine seama de numarul de randuri de tevi din fascicul:
¢ pentru tevi asezate n coridor:
Cz=1=1,6;C=2=1,3;C=3=1,1;Cz24=1
¢ pentru tevi asezate decalat:
Cz=1 = 0,8; Cz=4 = 0,95; Cz=6 = 0,98; Cz=8 = 0,99; Czs>10=1
Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este in acest caz pasul
nervurii (u):
Wa- U Oa - U
va Nua = N
Relatia de calcul a criteriului Nusselt este valabila:
¢ pentru tevi asezate in coridor daca:
500 < Re £25000; 3<de/lu<8; 0,36 <h/u<4,3; 085<cs<1
¢ pentru tevi asezate decalat daca:
300 < Re £22500; 2,4 <deflu<3,5; 0,36 <h/u<b5; 0,46<cs <2,18

Re, = (5.11)

_ E _____________ {4 de
) E _____________ 3

Figura 5.2 Elementele geometrice pentru calculul sectiunii libere de curgere a aerului
5.1.5.2.2 Pentru fascicul de tevi cu nervuri lamelare

= Nervuri lamelare si tevi dispuse in coridor:

NUa: C . Rean " (L/dech a)m (512)
unde:
L=s;-2 (5.13)
_4‘A_ 4‘(Sl‘de)‘(U‘6n)
dech a— P - 2 . [(Sl _ de) + (u _ 8n)] (514)
Rea — \Na—de‘Cha (515)
Va

n = 0,45 +0,0066 - 3 (5.16)

ech a

_ Rea
m=-0,28+0,08 7500 (5.17)
C=A-B (5.18)

unde:

A =0,518 - 0,02315 (L/decha) + 0,425 -102 (L/dech 2)2-3+ 10 *® (L/dech o) (5.19)
B=1,36-0,24 - Re,/1000 (5.20)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Tabelul 5.9 Valoarea coeficientului A in functie de raportul L/dech a

L/dech a 5 10 20 30 40 50
A 0,4125 0,326 0,201 0,125 0,080 0,048

Relatia de calcul pentru criteriul Nusselt este valabila pentru:
500 < Re <2500; 0,18 < u/de £0,35; 2 <s1/de < 5; 4 < L/de £50; -40 <t < +40 °C
_ NuUa - Aa
Oa="g (5.21)
Deoarece deocamdata nu se cunoaste numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer (z) se

va calcula un coeficient de convectie mediu pentru z = 2...10 (CEF, RA, RAS) sauz =2 ... 6 (CRA):

Tabelul 5.10 Tabel pentru calculul unui coeficient de convectie mediu

Var Rel/Val
Z -
L (5.13)
L/dech a -
A (5.19)
C (5.18)
n (5.16)
Nua (5.12)
Olaz (5.21)
Coeficientul mediu de convectie pentru suprafata nervurata:
[0
Oa = Zi = (5.22)
= Nervuri lamelare si fevi dispuse decalat:
Olg = 18 . WaO'578 (523)

Relatia este valabila pentru:
1<u<5mm;0,2<6n<1mMm;9<de<16mMm;20<s:<30mm; 10<s,<50mm;z<4

5.1.5.3 Corectarea coeficientului de convectfie de partea aerului finand cont de influenfa nervurilor:

— nElIl"'
o = g 20 5., St (5.24)

unde:
So: - suprafata la care se face raportarea coeficientului de convectie [m?m]; se prefera de
obicei raportarea la suprafata exterioara neteda a tevilor:
So1 =7 - de; (525)
Sn1 - suprafata nervurilor [m?/m]:
Pentru nervuri circulare, diametrul exterior al nervurilor, D [m] este:

D=de+2-h (5.26)
e nervuri elicoidale:
2 _ _ . 2
Sn1=§-[n(D (D4 0.8 - h) )+rc -06-h-(de+1.2- h)} (5.27a)
e nervuri roluite:
2l n 2
Sn = G'L_l - (D? - de)J (5.27b)
e nervuri lamelare:
2 - d2
Snl = a-l:sl - So - 4 e:| (5270)

Sp1 - suprafata dintre nervuri pe teava de baza [m#m]:
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Proiectarea unui condensator racit cu aer de putere mica

04h

Figura 5.3 Elementele geometrice ale unei nervuri spiralate

. de D
sm:“ud (u-d—e-esn)

e nervuri elicoidale:

e nervuri roluite:
T

- de
Sh1 = U (Uu-56m)

e nervuri lamelare:

-d
o (u-dn)

Sp1 =

E - Eficienta termica a nervurilor:

unde:
m - parametrul nervurii [m]:
2-a
On-An
o - coeficientul de convectie care trebuie corectat
h’ - indltimea conventionala (echivalenta) a nervurii [m]:

nervuri rotunde:
= D - de ( (Q))
h' = 5> 1+ 0.805 Ig d.

h’ =%- (p-1) - (1+ 0,805 Ig p)

m=

nervuri lamelare:

¢ pentru dispunere in coridor:
B A
p=1,28 d_e 5-0.2
unde: A = max (s1, S2); B = min (s1, S2);
¢ pentru dispunere decalata (in esichier - sah):

B A
p=1,27 i B-O.3
unde: A =max (2:-s2, S2'); B=min (2-s2, s2);

(5.28a)

(5.28D)

(5.28c)

(5.29)

(5.30)

(5.31a)

(5.31b)

(5.32a)

(5.32b)

¥ - coeficient ce tine seama de neuniformitatea transferului de caldura pe inaltimea nervurii:

¥Y=1-0,058" - (m-h)
Coeficientul de nervurare este:
_Se  Sni+Sh
B= Si~  Su

5.1.6 CALCULUL DENSITA’[II DE FLUX TERMIC

5.1.6.1 Calculul densitétii de flux termic de partea agentului frigorific

Densitatea de flux termic de partea agentului frigorific [W/m?]:
Ous;= o - (t - tp)

(5.33)

(5.34)

(5.35)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

5.1.6.2 Calculul densitétii de flux termic de partea aerului

Densitatea de flux termic de partea aerului [W/m?]:
_ th- o
dzs; = 1 d Om 2-di

G2 de T et T di+de

(5.36)

Ri

Observati:

1. S-a presupus ca raportarea coeficientului de convectie a» s-a facut la suprafata exterioara a tevii;
2. Rezistenta termica de contact dintre nervuri si teava se poate neglija: Rc = 0

3. Se va considera o rezistenta termica: Ri= (0,1 ... 0,2)-10° m? K/ W;

q Qs Q2si
[W/m?]
Qsi
t2 tp tk t [OC]

Figura 5.4 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura

Prin rezolvarea ecuatiei:
d1s(tp) = d2s(tp) (5.37)
se obtin valorile lui gs; si tp

5.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura calculatd [m?]:

Si’=%

o (5.38)

5.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

5.2.1 SCHEMA APARATULUI

ﬂl I
ISETS:
11114
H¢I¢%

..‘_.+
4t

4
=+

{
1
1
|
I

Figura 5.5 Condensator racit cu aer de putere mica:
1 - carcasa, 2 - serpentine, 3 - distribuitor introducere vapori, 4 - colector evacuare lichid
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Proiectarea unui condensator racit cu aer de putere mica

Sectiunea liberd necesara de curgere a aerului [m?]:

_Ve
2= W, (5.39)
Sectiunea frontalad a aparatului [m?]:
AF=B-H=L:i-5s1 (5.40)

unde:
B - [atimea aparatului [m];
H - inaltimea aparatului [m];
L - lungimea tevilor dintr-o sectie [m];

Relatia de calcul a sectiunii libere de curgere a aerului (Aa) in functie de sectiunea frontala (Ar) a
aparatului este:
e pentru nervuri lamelare:

Sn
de + 2-h-—-
ot g 8 22
Aa=Ar- iU —Ap-l—S -1—u =Ae-|1- s (5.41a)
e pentru nervuri spiralate:
de + 4.4-h-%
Aa=Arl-——— (5.41b)
e pentru nervuri roluite:
[ de + 2-h-%}
Aa=Ar|1- s (5.41c)
e pentru tevi netede: se considera &, = 0

Cu ajutorul uneia dintre aceste relatii, in functie de tipul nervurii, se calculeaza L.
Lungimea totala a tevilor din aparat L: [m] se calculeaza in functie de suprafata interioara de transfer
de caldura S’i[m?] :

S’i
Si=n-di-L = L= d, (5.42)
Numarul de secti:
L
z'= L—i (5.43)

Se adopta z intreg; prin rotunjirea lui z se are in vedere sirealizarea unei rezerve de suprafata de
transfer de caldura, rezerva care se recomanda a fi de circa 10 %.

Cu numarul de sectii (z) adoptat se reia calculul tindnd cont de influenta acestuia asupra

urmatoarelor marimi:
V2 ; my; Atp
L1, Ar, AL sau
Wy; Res; a's; ap; 1S’

Marimea care trebuie verificata este in primul caz At,, iar in al doilea caz noul z.

Deoarece ventilatoarele folosite pentru circulatia aerului prin aparat au debite constante (indicate in
cataloage), de obicei calculul se reia modificand viteza aerului (w>).

Calculul se considera incheiat atunci cand marimea obtinuta ca rezultat este relativ apropiata de cea
presupusa ca marime de intrare.

Numarul de tevi dintr-o sectie (m) se determina din urmatorul sistem de trei ecuatii:

H=m:s; L
Li=m-B :>m:’\/k-s—1 (5.44)
k=H/B !

Valoarea raportului k se adopta in functie de numarul de ventilatoare (se considera ca unui ventilator

fi revine o sectiune de curgere aproximativ patrata).
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Se prefera ca valoarea obtinuta din calcul pentru m sa se rotunjeasca la o valoare para; cu aceasta
se recalculeaza H si L.

Lungimea aparatului in lungul curentului de aer [m]:
L=s,-2z (5.45)

5.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

5.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE DE PARTEA AERULUI

Relatia de calcul a pierderilor de presiune Ap [mm H:0] depinde de tipul nervurilor dupa cum
urmeaza:
e pentru nervuri lamelare:

L
Apa = A : m . (pa - Wa)1'7 (5468)

unde:
A - coeficient ce tine seama de rugozitatea suprafetei nervurilor: neteda: A = 0,007,
rugoasa: A=0,0113
L - lungimea nervurilor in lungul curentului de aer [m] ;

e pentru nervuri spiralate si roluite:
2

W,
Apa=Apec =& - P25 7 (5.46b)
unde:
& - coeficient de rezistenta locala pentru un rand de tevi ;
a=si/de; b =szde
Pentru 10*<Re <2 - 10

j=-0,12 -\ /—2:1 C A= ba'_OiB (5.47)

e dacdA<1:£=052-A-Re
e dacdA>1:£=0,52 Al5.Re
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Proiectarea unui condensator atmosferic

6. PROIECTAREA UNUI CONDENSATOR ATMOSFERIC

Agent frigorific
Sarcina termica
Temperatura aerului
Umiditatea relativa a aerului
Coeficientul de convectie libera a aerului (17...35 W/(m?-K))
Temperatura apei proaspete
Incalzirea apei (2 ... 3 °C)
Dif medie aprox. de temp la condensare (4...6 °C)
Densitatea de stropire (doar pentru tevi orizontale) (0,5 ... 1)
Material teava
Diametrul exterior al tevii
Grosime perete teava
. Grosimea peliculei de ulei din teava
Grosimea stratului de piatra de pe teava
Grosimea stratului de vopsea de pe teava (0,1 mm)
Coefic. de marire a supraf. de contact apa-aer (1,5 ... 2)
Asezarea tevilor
Inaltimea aparatului (doar pentru tevi verticale) (1,5 ... 3 m)
Numarul de sectii in paralel (doar pentru tevi orizontale)

W QT OS3ITATTSQ@TOQ0DTY

6.1 CALCULUL TERMIC

6.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

q)k + mz'Cp'tZ = (D‘a + (mz - me) Cp'twe

Sarcina termica (®x) este preluata atat de aer (®a), cat si de apa de racire (Ow):

q)k = (Da + CDW
unde:
@, - Sarcina termica preluata de aer, [kW]:

O, =D - me'Cp'tz =0 ﬁwa - Se - (haw - hai)
@\, - Sarcina termica preluata de apa, [kW]:

(DW = (mz 'me) (twe 'tz) Cp

6.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
An [kd/kg] i

hai ha

¢ = 100%
tai
twm
tu

Xai Xaw x [kg/kg]

°C
%
W/(m2K)
°C
°C
°C

(6.1)

(6.2)

(6.3)

(6.4)

Figura 6.1 Diagrama h-x cu reprezentarea proceselor de transfer de caldura si masa intre apa si aer

Din diagrama h-x pentru aer umed, in functie de ta Si ¢a S€ citesc: Xa, ha, tu.

Intre urmétoarele cinci Marimi: twi, twe, twm, At Si @ existd urmatoarele relatii de legatura:
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

twi + 1
twm = % (65)
Atw = twe - twi (66)
Atw

(6.7)

- twe - tZ
Sistemul de 3 ecuatii se rezolva adoptand doua marimi din cele cinci (in cazul de fata Aty Si tum).
Temperatura medie a apei in prima aproximatie:

twm = tu + (4...6) °C (6.8)

Temperaturile apei la intrarea si iesirea din aparat:
twi = twm - Atw /2 (6.9a)
twe = twm + Aty /2 (6.9b)

Din ecuatia de bilant termic pe pompa de circulatie a apei (neglijand energia termica comunicata de
pompa apei) rezulta:
m; twe - Twi Atw

Mz -tz+ (Mw-Mz)  twe=My -t =>a= = = (6.10)
° twe -1z Twe-tz

My
Se recomanda factorul de recirculare:
a="2:02..1 (6.11)
My
Temperatura de condensarea a agentului frigorific:
t = twm + At (6.12)
Diferenta medie logaritmica de temperatura:
Atw
At = - P (6.13)
tk - twe
Temperaturile medii ale fluidelor:
=1t ; ©2=twm =t - Atm (6.14)

6.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR
Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale

temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza

prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7

t °C

p kg/m?

Cp J/kg-K

A W/m-K

n Pa-s

\ m?/s

Pr -
Ahgg J/kg

6.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (agent frigorific): condensare in interiorul tevilor orizontale (dech 1 = di) sau verticale (dech
1= H).

Fluidul rece (agent de racire - apa): curgere peliculara gravitationald pe fascicul de tevi netede
orizontale (dech 2 = de) sau verticale (dech2 = sau H).
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Proiectarea unui condensator atmosferic

in continuare calculul se face in functie de varianta constructiva aleasa (cu tevi verticale sau
orizontale). Tn ambele variante se vor lua in calcul urmatoarele rezistente termice suplimentare
(interioare si exterioare):
Ri=8u/ A [M2K/W]; Re=8v /Ay + 8/ Ap[Mm*K/W] (6.15)
Se vor considera urmatoarele conductivitati termice:
e otel: Am = 50 W/mK;e ulei: A, = 0,12 W/mK;
e piatra: Ap = 1,5 W/mK; e vopsea: A, = 0,58 W/m-K

6.1.5 VARIANTA I: Tevi orizontale

6.1.5.1 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

tWi ¥y

) B =

( Mg 17,
Y S My

( Mg 5

RN

tyve 1O

L h
"hc+ ngutz

Figura 6.2 Schema circulatiei apei

6.1.5.1.1 Coeficientul de convectie de partea agentului frigorific
Pentru condensarea in interiorul tevilor orizontale coeficientul de convectie [W/m?-K] se calculeaza

cu relatia:
4 2.3
Ahtg 1-07\
o = C\ /% (ts - to) V4 (6.16)
unde:
pentru amoniac: C = 0,56 ; pentru agenti halogenati: Cc=0,72
Pentru condensatoare cu serpentina (cazul de fata) si amoniac se va folosi relatia:
a1 =2100 - (t« - tp) 6. diV4 (6.17)

6.1.5.1.2 Coeficientul de convectie de partea apei
Pentru curgerea peliculara gravitationald a apei pe tevi orizontale relatia criteriala de calcul a
coeficientului de convectie este:
e pentru stropire cu apa:
aw = 3730 - % [W / m?-K] (6.18)
sau
aw = 9750 - T3 W/ m2K] (6.19)
unde:
I' - debitul de apa pentru un metru liniar de teava neteda [kg/(m-s)];
e pentru curgerea peliculara a lichidelor:
pentru 1,1 < Re < 200:

Nuw = 0,51- Re,**. Pr,, %48 (6.20)
pentru 200 < Re < 1500:
NUW = 0,025 Rewo'63 . PI’WO‘48 (6.21)
unde:
grosimea peliculei 8, [m]:
3 .
Sw = 0,006 |l (6.22)
Pw

viteza medie de curgere a peliculei wy [m/s]:
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

r
Wy = DO (6.23)
dimensiunea determinanta dech [M]:
4-A 43y
dechw = ? = 8I = 4-5w (6.24)
Re, = Wi Dech w - 4_r © Nuy = Ow - echw (625)
Vw w Aw
Relatiile sunt valabile pentru:
I'=0,033 ... 0,33; de = 25 mm; s1/de = 1,1; Pr=4,3 ... 4880; Reyw = 1,1... 500
e pentrus,/d=1,7..2:
NUW = 0,0245 * Rewo'73 - PI’WO’4 (626)

Marimile care intervin se calculeaza ca in relatiile precedente.

6.1.5.2 CALCULUL DENSIT[\TILOR DE FLUX TERMIC

Densitatea de flux termic de partea agentului frigorific [W/m?]:
g1 S; = 01" (tk - tp) (627)
Densitatea de flux termic de partea apei [W/m?]:

tp = twm
Olwy 7»p 7\4v . de Xt.di + de 7\4u
q Oag si Qw si
[W/m?]
Osi
twm tp tk t[OC]

Figura 6.3 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura

Prin rezolvarea ecuatiei:
0z 5,(tp) = Aws(tp) (6.29)
se obtin valorile lui gs; si tp

6.1.5.3 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata de transfer de caldura agent frigorific-apa [m?]:

()
S’ :q—sk_ © S =S de/di (6.30)
|
Pentru realizarea unui grad de acoperire, suprafata de transfer de caldura se majoreaza cu 10 %:
Se =~ 1,1 . S’e (6.31)
Suprafata de transfer de caldura apa-aer [m?]:
Sw-a = Pwa - Se (6.32)

6.1.5.4 CALCULUL SARCINILOR TERMICE
Sarcina termica preluata de aer ®,[kW]:
q)a: o - ﬁwa . Se . (haw - hai) (633)
unde:
haw, Xaw S€ citesc din diagrama h-x pentru aer umed, pentru tum Si ¢a = 100 %
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Proiectarea unui condensator atmosferic

c= él_a - coeficient de evaporare [kg/m?.s];
pa

Cpa - Caldura specifica a aerului, [kd/kg-grd]
Sarcina termica preluata de apa [kW]:

Dy = r;]c - Cpw * (twe - tz) (634)
unde:
Cpw - Ccaldura specifica a apei, [kJ/kg-grd]

¢ debitul de apa evacuat la canalizare [kg/s]:

Me = M, - (Me + M) (6.35)
unde:
¢ debitul de apa evaporata [kg/s]:
Me=0C"- Bwa ‘Se . (Xaw - Xai) (636)
¢ debitul de apa pierduta prin stropi [kg/s]:
Ms=0,1- Me (6.37)

¢ debitul de apa circulata de catre pompa [kg/s]:

n.’] _®k'®a+(me+ms)‘cpw'twe

w= Cow - Al (6.38)
0 debitul de apa de la retea [kg/s]:
M= a- M (6.39)

6.1.5.5 CALCULUL CONSTRUCTIV

dn20 La cz’@gzaem[or

e afs Evacuare aer [ :
i 4 [ e——1 =
i (] , i %¥ ' ﬂ’j\ T }

275

===t gHE==1
” e | | = TE ) | l ‘
e = R, S 550 550 550
NG === | ——""'DQ
=== — e e
=S —= —H|E
X i R e ] S pp———— | e S | 22 ,’D o
"ri S :_—_"__._**:“:id—gi“: ) =
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Figura 6.4 Condensator atmosferic cu tevi orizontale pentru amoniac
1 - Intrare amoniac vapori; 2 - Rezervor amoniac; 3 - Racord dezaerare sectie; 4 - Jgheab distributie
apa; 5 - Tava colectare apa; 6 - Racord dezaerare

6.1.5.5.1 Dimensiunile principale ale condensatorului
Lungimea unei sectii (L) - se calculeaza in functie de densitatea de stropire:

Mw ,_ My
F_L’-z jL_F-z (6.40)
Numarul de sectii (z) se alege astfel incat din calcul sa se obtinaL’=4 ... 6 m.
Suprafata unei sectii [m?]:
S
Sel=?e=n de - Ly (6.41)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Lungimea tevilor dintr-o sectie [m]:

L= %ede (6.42)
Numarul de tevi dintr-o sectie [buc]:
n;,=Li/L (6.43)
Se alege n; intreg; se recomanda n, = 14 ...18 buc.
6.1.5.5.2 Dimensiunile de gabarit ale condensatorului
Se aleg:
e pasul dintre doua sectii: So=05..0,6m
e pasul dintre doua tevi ale unei sectii: sy =(1,7...2) - de
Inaltimea condensatorului [m]:
H=(;-1)-sy+de+0,3 (6.44)
Latimea condensatorului [m]:
B=(z1) so+de (6.45)
Lungimea totala a condensatorului [m]:
Li=L+s,+0,3 (6.46)

6.1.6 VARIANTA II: Tevi verticale
Calculul se face tabelar (dupa modelul din Tabelul 6.11), adoptand pentru densitatea de stropire T’

diferite valori in intervalul recomandat: 0,5 ... 1 kg/m-s; valoarea reala a densitatii de stropire se
determina grafic prin intersectia curbelor gs, (') si gs, (I").

6.1.6.1 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

6.1.6.1.1 Coeficientul de convectie de partea agentului frigorific

Pentru calculul valorii orientative a criteriului Reynolds se presupune in prima aproximatie ca in
aparat se realizeaza o densitate de flux termic gs, = 2500 ... 5000 W/m?

__QsiH
Re: = AN 2 (6.47)
Relatia de calcul a coeficientului de convectie a; este valabila pentru regimul de curgere ondulatorie
(Re1 < 400):
pentru Re; <5...7:C=0,943, iarpentru5 ... 7<Re; <400:C=1,15;

4 g-Ah p2 33
Ahr 102
a1 = C- ngl—H“ (t - o) ¥ [WIm2K] (6.48)

6.1.6.1.2 Coeficientul de convectie de partea apei
Pentru curgerea peliculara gravitationald a apei prin tevi verticale relatia criteriala de calcul a
coeficientului de convectie este:

Nuyw = 0,67-(Gaw?-Pry*-Reyw)® pentru Re,, < 2000 sau

Nuy = 0,01-(Gaw-Prw-Rew)® pentru Re,, > 2000 (6.49)
unde:
Criteriul Galilei:
.H3
Gaw = 9V7 (6.50)

Criteriul Reynolds:
_4Tw  4-(Ow - W)

Rew T e (6.51)
Densitatea de stropire:

Ty = M, _ 8 6.52

W= gen = Pur (B W) (6.52)

Coeficientul de convectie aw [W/(m?-K)]:
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Proiectarea unui condensator atmosferic

NUW - 7\4W

=g = (6.53)

6.1.6.2 CALCULUL DENSITATILOR DE FLUX TERMIC

6.1.6.2.1 Calculul densitatii de flux termic de partea agentului frigorific [W/m?]
Ois; = ou- (t1 - tp) (6.54)

6.1.6.2.2 Calculul densitatii de flux termic de partea apei [W/m?]

-t
Gos, =g (6.55)
unde:
1 di & d
R R g o R (6.56)

Se cauta valoarea temperaturii peretelui tevii (t,) astfel incat sa se realizeze egalitatea dintre cele
doua densitati de flux termic:

1 s(tp) = d2s(tp) (6.57)
Tabelul 6.11 Tabel centralizator pentru calculul densitatii de flux termic

Marime Rel Valoare variabila
1" =
Rew (6.51)
NUw (6.49)
Olw (6.53)
Rt (6.56)

Ois, (6.54)
to

qw Si (655)
s; (6.57)
Se (6.58)
n’ (6.59)
D4 (6.3)
. 6.38
0y (6.38)
r (6.60)

Observati:

e La calculul lui Se s-a considerat o rezerva de suprafata de 10 %

e Calculul lui my se face ca la Varianta | (pct. 6.1.5.4)
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q Osi ag(t)

gsi (") gsi ()

Osi(l)} - - - -

twm to(I) te t I, I’ [kg/m-s]
Figura 6.5 Variatia densitatii de flux termic gs, in functie de coeficientul de stropire T

6.1.6.3 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura [m?] este:

_de
Se = di Gsi (6.58)
unde gs, este valoarea obtinuta prin intersectia grafica a curbelor gs(I') si gs(I").
Numarul de tevi stropite in paralel (valoarea obtinuta se rotunjeste):
LI Se
n = d. H (6.59)
Densitatea reala de stropire T [kg/m-s]:
, . Mw
r = rderr (6.60)
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Proiectarea unui condensator cu evaporare fortata

7. PROIECTAREA UNUI CONDENSATOR CU EVAPORARE FORTATA

a. Sarcina termica D ... kW

b. Agentfrigorific

c. Temperatura de intrare a aerului Taiveeeeenns °C

d. Umiditatea relativa a aerului Pai eeeeee %

e. Viteza aerului in sectiunea ingustata (5 ...10 m/s) Wa oo m/s

f.  Debitul volumic specific de aer (3...5 - 102 m3kWw-s) Vas wovn m3/kW-s
g. Diferenta medie de temperatura la condensare (4...7 °C) Aty ........°C

h. Coeficientul de stropire (0,25 kg/m-s) | I kg/m-s
i. Consumul specific de apa (2,7 ... 4 - 102 kg/s-kW) Mus ... kg/s-kw
j. Material teava

k. Diametrul exterior al tevii de........ m

l.  Grosimea peretelui tevii S m

m. Asezarea tevilor

n. Tipul nervurii

0. Materialul nervurii

p. Grosimea nervurii On v m

g. Pasul nervurii U.oooe m

r. Inaltimea nervurii W m

s. Grosimea stratului de ulei din teava Ouvveenns m

t. Grosimea stratului de piatra de pe teava Op weveen m

u. Coef. de crestere a suprafetei de contact apa-aer (1,5 ... 2) Bwa ....... [-]

v. Raportul lungime/latime al aparatului (L/B) Kiooooooo [-]

7.1 CALCULUL TERMIC

7.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC S| TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluénd in considerare schimbul de caldura cu exteriorul; conditiile
specifice de functionare fac ca temperatura apei de racire sa fie constanta:

@ =My - Ahy = Ma - Aha (7.1)

7.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
An [kI/kg]
¢ai

h ae aw

¢ = 100%
th

tae
tai
ty

Xai Xae Xaw X [kg/ kal
Figura 7.1 Diagrama h-x cu reprezentarea proceselor de transfer de caldura si masa intre apa si aer

Pentru ¢ai Si ta Se citesc din diagrama h-x temperatura termometrului umed t, [°C], continutul de
umiditate Xa [kg um/kg au] si entalpia ha [kJ/kg].
Temperatura de condensare a agentului frigorific:

tx = (tu + (8...10)°C) + Atmi (7.2)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

7.1.3 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Aerul: curgere transversala peste un fascicul de tevi orizontale (netede sau nervurate);

Apa: curgere peliculara gravitationala peste un fascicul de tevi orizontale (netede sau nervurate);
Agentul frigorific: condensare in interiorul unor serpentine plane verticale sau inclinate cu tevi
orizontale.

—k—
ﬂxerk Ag. vapori
c »
e e e e e e e e e e e e e
Apa . Y
(
c 2| &g lichid

Figura 7.2 Schema circulatiei fluidelor pentru un condensator cu evaporare fortata

7.1.4 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

Calculul se face (de preferinta grafic sau tabelar) in functie de temperatura medie a peliculei de apa
(twm) pentru care se recomanda urmatorul interval de valori:

Temperatura medie aproximativa a apei de racire:

twm =ty + (8 ... 10) °C (7.3)

Se va determina suprafata de transfer de caldura agent frigorific-apa (S’e), pe de o parte, si suprafata
de transfer de caldura si masa apa-aer (S”¢), pe de alta parte. Marimea reala a suprafetei si a
temperaturii medii a peliculei de apa se determina din conditia de egalitate a celor doua suprafete.
Valoarea obtinuta reprezinta suprafata totalda de transfer de caldura, incluzand atat
desupraincalzitorul cat si zona de condensare propriu-zisa.

Se vor lua in calcul urmatoarele rezistente termice suplimentare (interioare si exterioare) [m?K/WJ]:
Ri=38u/lu ; Re=38p/hp (7.4)
Se vor considera urmatoarele conductivitati termice:
e otel: Am = 50 W/mK;e ulei: A, = 0,12 W/mK;
e piatra: Ap = 1,5 W/mK; ¢ vopsea: A, = 0,58 W/m-K

7.1.5 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor, care ,incadreaza” temperatura medie a acestora, si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si
7 ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se
calculeaza prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 7.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. |U.M. Agent frigorific: A
0 1 2 3 4 5 6 7
t °C
) kg/m3
Cp Jikg-K
A Wim-K
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n Pa-s
v m?/s
Pr -

Ahyg J/kg

7.1.5.1 Calculul suprafetei de transfer de calduré agent frigorific-apa (S’)

Aceasta valoare se va obtine prin egalarea densitatilor de flux termic de partea agentului frigorific si
a apei.

7.1.5.1.1 Calculul coeficientilor de convectie

7.1.5.1.1.1 Calculul coeficientul de convectie de partea agentului frigorific
Pentru condensarea in interiorul tevilor orizontale coeficientul de convectie [W/m?-K] se calculeaza

cu relatia:
4 g pz Xs
— A (22PN
oar=C e (tk - tp) (7.5)
unde:
pentru amoniac: C=0,56 ; pentru agenti halogenati: C=0,72
Pentru condensatoare cu serpentina (cazul de fata) si amoniac se va folosi relatia:

Oag = 2100 - (ti - tp) 16 - g4 (7.6)

7.1.5.1.1.2 Calculul coeficientul de convecfie de partea apei
Se pot folosi urmatoarele relatii de calcul:
Pentru curgerea peliculara gravitationald a apei pe tevi orizontale relatia criteriala de calcul a
coeficientului de convectie este:
e pentru stropire cu apa:
aw = 3730 - % [W / m?-K] (7.7)
sau
aw = 9750 - T'® [W / m?K] (7.8)
unde:
I' - debitul de apa pentru un metru liniar de teava neteda [kg/(m-s)];
e pentru curgerea peliculara a lichidelor:
pentru 1,1 < Re < 200:

NUW = 0,51 Rewo'33 . PI’WO'48 (79)
pentru 200 < Re < 1500:
Nuw = 0,025- Re,2®3- Pr,,48 (7.10)
unde:
grosimea peliculei 6, [m]:
3 .
S = 0,006~ |l (7.11)
Pw
viteza medie de curgere a peliculei wy [m/s]:
r
WW - pw'SW (7'12)
dimensiunea determinanta dech [M]:
4A 48
dechw = ? = | = 4-5w (7.13)
Re, = Wiy Qech w - 4_r © Nuy = Ow - echw (714)
Vw Nw Aw
Relatiile sunt valabile pentru:
I'=0,033 ... 0,33; de = 25 mm; s1/de = 1,1; Pr=4,3 ... 4880; Rey = 1,1... 500
e pentrus,/d=1,7..2:
Nuw = 0,0245 - Re,*7 - Pr,%* (7.15)
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Marimile care intervin se calculeaza ca in relatiile precedente.

7.1.5.1.1.3 Corectarea coeficientului mediu de convecfie de partea apei

Obs.: In cazul nervurilor lamelare se considera in prima aproximatie pasii de asezare a tevilor s; =
s2 = 2de. La sfarsitul calculului este necesar sa se verifice daca valoarea obtinuta pentru s; este
apropiata de cea adoptata; in caz contrar calculul se reia din acest punct cu valoarea lui s; obtinuta
din calcul.

Daca se tine cont de influenta nervurilor, coeficientul mediu de convectie de partea apei este:

_ E-¥+
G =t - 2 o St (7.16)

unde:
So - suprafata la care se face raportarea coeficientului de convectie [m?m]; se prefera de
obicei raportarea la suprafata exterioara neteda a tevilor:
So1 =7 - de; (7.17)
Sn1 - suprafata nervurilor [m?/m]:
Pentru nervuri circulare, diametrul exterior al nervurilor, D [m] este:
D=de+2-h (7.18)
¢ nervuri elicoidale:
2[n(D?-(D-0.8-h)?)
Snl = G|:

4

+n-0.6-h-(de+1.2-h)J (7.19a)
e nervuri roluite:
[ﬁ . (D?- di)} (7.19b)

e nervuri lamelare:

(7.19¢)
Sp1 - suprafata dintre nervuri pe teava de baza [m?/m]:
04h
Figura 7.3 Elementele geometrice ale unei nervuri spiralate
e nervuri elicoidale:
n-d D
su=tle (4205 (7.20a)
e nervuriroluite:
- d
Spy = = o (U 8m) (7.20b)
e nervuri lamelare:
- d
sm:“u ©(u-8n) (7.20c)
E - Eficienta termica a nervurilor:
nh (m-h'
E= %h—) (7.21)

unde:
m - parametrul nervurii [m™]:
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_ 2-a
M ="\/ 8n2n

(7.22)
o - coeficientul de convectie care trebuie corectat
h’ - inaltimea conventionala (echivalenta) a nervurii [m]:
e nervuri rotunde:
D-d D
h' = T‘* : (1+ 0.805 Ig (d—J) (7.23a)
e nervuri lamelare:
d
h' = 3 - (p-1)-(1+ 0,805 Ig p) (7.23b)
¢ pentru dispunere Tn coridor:
B A
p=128-4-1\/g-02 (7.24a)
e
unde: A = max (S1, S2); B = min (s1, S2);
¢ pentru dispunere decalata (in esichier - sah):

B |A

p=1,27 4 /B~ 0.3 (7.24Db)
unde: A =max (2-s2, S2); B=min (2-s2, s2);

Y - coeficient ce tine seama de neuniformitatea transferului de caldura pe inaltimea nervurii:

¥Y=1-0,058"(m-h) (7.25)
Coeficientul de nervurare este:
+
p=r= i (7.26)
Gradul de nervurare exterioara:
S
Pe = n—jje (7.27)

7.1.5.1.2 Calculul densitatii de flux termic

Densitatea de flux termic de partea apei este:
tp - twm

qawzi_ﬁ_‘_%. Sy +§- 2.d +@ (7.28)
&W de )Lp Snl + Sbl 7\4 di + de 7Lu
Densitatea de flux termic de partea agentului frigorific este [W/m?]:
Os; Ag = Oag - (t - tp) (7.29)
q ) qu Si CIW Si (twm)
(W/m’]
Osi
twm 1 < twm2 <twms tp (twm) &t [OC]
Figura 7.4 Variatia densitatilor de flux termic in functie de temperaturi
Prin rezolvarea ecuatiei:
Qs; ag(tp) = ds;w(tp) (7.30)
se obtin valorile lui gs,; si tp pentru o valoare a Iui twm.
Suprafata de transfer de caldura agent frigorific-apa [m?]:
Si=ddgs, ; Se=p S (7.31)

unde:
B - coeficient de nervurare (calculat)
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7.1.5.2 Calculul suprafetei de transfer de calduré ap&-aer (S’

7.1.5.2.1 Calculul temperaturii medii a aerului

Volumul specific al aerului umed la intrarea in aparat [m®kg au]:
_ 287 - (L + 1.61- Xa) - Tai

unde: p = 1.013-10° N/m? - presiunea barometrica;
Debitul de aer:
. _ . 3 . . _ \ﬁ
Va=Vas - @ [M?s] ; My = Vo [kg/s] (7.33)
al
Entalpia aerului la iesirea din aparat (hae) se deduce din relatia:
. ° CD
Dk = Ma:Aha = Ma - (Nae - ha) = hae= hai + ,_k (7.34)

Ma
Obs.: E necesar sa se obtina hae < haw (vezi Figura 7.1)!. Starea aerului in contact cu pelicula de apa
de racire este caracterizata de tav = twm Si @ = 100%. Pentru aceasta se citesc din diagrama h-x
continutul de umiditate xaw Si entalpia haw. Raportul de termo-umiditate al procesului de racire [kJ/kg
vap]:
haw - hai ham - hai hae - hai hae - hai

- Xaw - Xai - Xam - Xai - Xae - Xai = Xae = Xai ¥ € (735)

Entalpia aerului umed [kJ/kg vap] (pentru temperaturi intre O si 50 °C) se calculeaza cu relatia:
h=(cpatCpyv-X)-t+Ahg-X (7.36)

unde:
Cpa = 1,006 kJ/kg - caldura specifica a aerului uscat;
Cpv = 1,863 kJ/kg - caldura specifica a vaporilor de apa;
Ahtg = r = 2500 kJ/Kkg - caldura latenta de vaporizare a apeila 0 °C;
Temperatura aerului la iesirea din aparat (tae) este deci:
hae - 2500 - Xae

tee = 7006 + 1.863 - Xae (7.37)
Diferenta medie de entalpie:
Ahm = Dy - hay = 2mac- Almin ARy (7.38)
In Ahmax |n haw - hal
Ahmin haw - hae
unde Aha = hae - hai.
_ ham - hai _ ham - 2500 . Xam
Xam = Xai + e = tam - 1006 + 1863 © Xam (739)

Proprietatile termofizice ale aerului se extrag din tabele sau diagrame la temperatura medie a
acestuia (tam) Si se inscriu intr-un tabel de forma celui de mai jos:

Tabelul 7.12 Proprietatile termofizice ale aerului

t p Cp A n v Pr
[°C] [kg/m?] [kJ/kg-K] [W/m-K] [Pa - 5] [m?/s] [-]

7.1.5.2.2 Calculul coeficientului de convectie de partea aerului
Relatia de calcul folositd depinde de natura fascicolului de tevi si de tipul nervurilor. Astfel:

7.15221 pentru curgerea transversala a aerului peste un fascicul de tevi netede:
NUaz C- Ream . Pran . 80 . 82 (7.40)
unde:
w-d
Re=—"
n

¢, m, n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor;
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Tabelul 7.13 Valorile coeficientilor ¢, m, n, in functie de agezarea tevilor si regimul de curgere

Regim Asezare tevi

de Coridor Sah Obs.

curgere c m n C m n

10°<Re<103 0,52 [050 0,36 |0,71 0,50 0,36

10°<Re<200-10° 0,27 0,63 0,36 |0,35:(s1/s2)*? 0,6 0,36  [(s1/s2)<2
0,4 (s1/s2)>2

200-103<Re 0,033 [0,80 |04 0,031-(S1/52)%? 0,80 [0,40

gc - coeficient ce tine seama de sensul fluxului de caldura;
&z - coeficient ce tine seama de numarul de randuri de tevi din fascicul:
¢ pentru tevi asezate n coridor:
dacad 10°<Re <10%¢, =1
daca 10° < Re: €222 = 0,81; £,-4 = 0,91; £,-6 = 0,93;
gz=8 = 0,95; &2=10 = 0,97,
¢ pentru tevi asezate decalat:
dacd 10?2 < Re < 10%¢,-> = 0,88; £,-4 = 0,93; £,-6 =0,96;
€z2=8 = 0,98; €2=10 = 0,99;
daca 10° < Re: €222 = 0,73; €24 = 0,88; £,-6 = 0,92;
ez=8 = 0,95; €2=10 = 0,97,
Relatia de calcul este valabild pentru 30 <Re < 1,2 - 10°si 0,71 < Pr < 500:
¢ pentru tevi asezate in coridor daca: 0,6 <s1/s2<2,5
¢ pentru tevi asezate decalat daca: 0,33<s1/5,<8
Dimensiunea determinantd pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este diametrul exterior al
tevii de. Viteza de calcul este viteza Tn sectiunea minima de curgere.

o Alta relatie (Miheev) - asezare in coridor:

Nu = 0,23-Re%6®.pr0:33 (7.42)
relatia este valabila pentru Re = 2:102...2-10°, incepand cu al treilea rand de tevi; pentru primele
randuri: or1 = 0,6-0u3; or2 = 0,9-0u3. Coeficientul total de transfer [W/(m?-K)] va fi:

_(0.6+0.9+n-2)a3

o°= n
unde: dech = I; n - numarul de tevi in lungul directiei de curgere.

(7.42)

7.1.5.2.2.2 Pentru curgerea aerului peste un fascicul de fevi cu nervuri circulare individuale sau spiralate:
014 /g.\054
Nua=cC-Cs-C;- (U) - (U) ‘Rey" (7.43)
unde:

c,n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor:
¢ pentru tevi asezate in coridor: ¢ =0,105;n=0,72
¢ pentru tevi asezate decalat: c=0,230; n=0,65

Cs - coeficient ce tine seama de structura fascicolului:
¢ pentru tevi asezate n coridor:

S2/de = 1,4: ¢s = 0,85; s2/de = 1,8: s = 0,96; S2/de > 2: Cs = 1

0.2
. S1 - de
¢ pentru tevi asezate decalat: cs = (32, 3 dj

[ 2
unde: s;’ = sg + (%)

C; - coeficient ce tine seama de numarul de réanduri de tevi din fascicul:
¢ pentru tevi asezate n coridor:
C=1=1,6;C=2=1,3;C=3=1,1;Cz54=1
¢ pentru tevi asezate decalat:
Cz=1 = 0,8; Cz=4 = 0,95; Cz=6 = 0,98, Cz=8 = 0,99; Cz>10 =1
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Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este in acest caz pasul
nervurii (u):
Wa - U Oa - U
va Nua = » (7.44)
Relatia de calcul a criteriului Nusselt este valabila:
¢ pentru tevi asezate in coridor daca:
500 < Re £25000; 3<de/u<8;0,36 <h/u<4,3;085<cs<1
¢ pentru tevi asezate decalat daca:
300 < Re <£22500;2,4<ds/u<3,5;0,36<h/lu<b5;0,46 <cs <2,18

Rea =

7.1.5.2.2.3 Pentru curgerea aerului peste un fascicul de fevi cu nervuri lamelare

u _ On
’\

_ E _____________ {- 4 Mde
. E _____________ 3

Figura 7.5 Elementele geometrice pentru calculul sectiunii libere de curgere a aerului

A. Nervuri lamelare si tevi dispuse in coridor:

NUa: C . Rean " (L/dech a)m (745)
unde:
L=sy-2z (7.46)
_4‘A_ 4‘(Sl‘de)‘(U‘6n)
decha - P - 2 . [(S]_ _ de) + (u _ 8[1)] (747)
Re. = Wa - decha (7.48)
Va
n = 0,45+ 0,0066 - 5 (7.49)
ech a
_ Rea
m=-0,28+0,08 - 1000 (7.50)
C=A-B (7.51)
unde:
A = 0,518 = 0,02315 (L/dech a) + 0,425 '10_3 (L/dech a)2'3' 10 6 (L/dech a)3 (752)
B=1,36-0,24 - Rea /1000 (7.53)
Tabelul 7.14 Valoarea coeficientului A in functie de raportul L/decha
L/decha ) 10 20 30 40 50
A 0,4125 0,326 0,201 0,125 0,080 0,048
Relatia de calcul pentru criteriul Nusselt este valabila pentru:
500 < Re <2500; 0,18 <u/de £0,35; 2 <s1/de < 5; 4 < L/de £50; -40 <t <+40 °C
_ NUa . 7ba
Oa="g (7.54)

Deoarece deocamdata nu se cunoaste numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer (z) se
va calcula un coeficient de convectie mediu pentru z = 2...10 (CEF, RA, RAS) sau z =2 ... 6 (CRA):

Tabelul 7.15 Tabel pentru calculul unui coeficient de convectie mediu

[ var | Rel/Val | | | | |
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Z -

L (7.46)
L/dech a -

A (7.52)
C (7.51)
n (7.49)
NUa (7.45)
Olaz (7.54)

Coeficientul mediu de convectie pentru suprafata nervurata:

a
O = Zi v (7.55)
B. Nervuri lamelare si tevi dispuse decalat:
Olg = 18 . Wao'578 (756)
Relatia este valabila pentru:
1<u<5mMm;0,2<8,<1mMm;9<de<16 mm;
20<s5;<30mm;10<s,<50mm; z<4
Suprafata de transfer de caldura apa-aer pentru o valoare a lui twm este S”e [m?]:
D
D= A PuaSe A [KW] = S% = : (7.57)
pa

A':_a'Bwa'Ahm
pa

S| S% S’e

twm t[°C]

Figura 7.6 Variatia suprafetelor de transfer de caldura in functie de temperatura medie a apei twm

unde:
Bwa - coeficientul de marire a suprafetei (adoptat);
A - coeficient ce tine cont de caldura sensibila; pentru t = 10...35°C:
A =0,99 - 0,002:(tw - 10) (7.58)

Suprafata exterioara de transfer de caldura se obtine prin intersectia grafica a curbelor Se'(twm) Si
Se’(twm). Temperatura medie a apei se stabileste astfel incéat fluxul termic ce trece de la agentul
frigorific la pelicula de apa sa fie preluat in intregime de catre aer sub forma de caldura sensibila si
latenta transferata prin suprafata echivalenta.
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Tabelul 7.16 Tabel centralizator pentru calculul suprafetei de transfer de caldura

Marime U.M. Rel Valoare variabila
twm = taw °C

Oags W/m? (7.29)

Qus, |W/m? |(7.28)

Qs; W/m?  |(7.30)
S/ m? (7.31)
S¢’ m? (7.31)
Xaw kg/kg [diag
Naw kJ/kg |diag
Nae kJ/kg [(7.34)
€ kJ/kg |[(7.35)
Xae kg/kg |[(7.35)
tae °C (7.37)
Aim kJ/kg |(7.38)
ham kJ/kg [(7.38)
Xam ka/kg |[(7.39)
tam °C (7.39)
Rea - dupa
Nua - caz
Ola W/m2K

Se” m? (7.57)

7.1.6 CALCULUL DEBITELOR DE APA
Debitul de apa de stropire [kg/s]:

Mw = Mys - Dk (759)
Debitul de apa evaporata [kg/s]:
Mwe = M3 - (Xae - Xai) (760)
Debitul de apa pierduta prin stropi [kg/s]:
Mus = 0.1 - Mue (7.61)

Debitul de apa proaspata necesara [kg/s]:

rhwp = r;1we + r;]ws (762)
Obs.: Pentru mentinerea unei duritati (concentratii de saruri de calciu in apa) acceptabile, o parte
din apa recirculata se evacueaza la canalizare.
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7.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

7.2.1 SCHEMA APARATULUI

===}
Om—o z
\ —— @% |
T = r

JTU U I

Figura 7.7 Condensator cu evaporare fortata

1 - corp; 2 - aspiratie apa; 3 - alimentare distributie: 4 - alimentator cu plutitor pentru apa proaspata; 5
- serpentina condensare; 6 - separator picaturi; 7 - serpentina desupraincalzire; 8 - ventil inchidere; 9

- difuzor; 10 - ventilator; 11 - registru de stropire;

7.2.2 MARIMILE PRINCIPALE ALE APARATULUI
Sectiunea liberd necesara de curgere a aerului [m?]:

a= 2 (7.63)

Sectiunea frontala (perpendiculara pe curentul de aer) a aparatului [m2:
AF=B-L=L1-31=(m . L)-S1 (7.64)

unde:
B - [atimea aparatului [m] ;
L - lungimea aparatului [m] ;

L: =m - L - lungimea tevilor dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer [m]; se deduce

din relatia (pentru tevi nenervurate @e = 1):
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mw mw
r=—"—=m-L)=""-
@e- (M- L) ( ) Qe- I’
e - gradul de nervurare exterioara (calculat).
Pentru ca toate serpentinele sa lucreze in acelasi regim termic, planul/planurile de dispunere a tevilor

unei serpentine este/sunt de obicei paralel(e) cu directia de curgere a aerului si in contracurent.

(7.65)

Relatia de calcul a sectiunii libere de curgere a aerului (Aa) in functie de sectiunea frontala (Ar) a
aparatului este:
e pentru nervuri lamelare:

Sn
de + 2-h-—
ot g 8 22
Aa= Ae - SU =Ae\1-HL- )T AL o (7.66a)
e pentru nervuri spiralate:
de + 4.4-h-%
Aa=Ar-1 T s (7.66b)
e pentru nervuri roluite:
de + 2-h-%
Aa=Ar-1- e (7.66c¢)
e pentru tevi netede: se considera &, =0

Cu ajutorul uneia dintre aceste relatii, in functie de tipul nervurii, se calculeaza pasul si1. Valoarea
obtinuta pentru nervuri lamelare se compara cu cea adoptatd, iar pentru nervuri spiralate sau roluite
trebuie sa respecte relatia:

S1#de+2-h+2..3mm (7.67)
Numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer (z [buc]) se calculeaza in functie de lungimea
totala a tevilor din aparat (L: [m]):

Lt

m-D (7.68)
Se adopta z intreg si par; prin rotunjirea lui z se are in vedere si realizarea unei rezerve de suprafata
de transfer de caldura, rezerva care se recomanda a fi de circa 10 %.
Numarul de tevi dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer (m) se determina din urmatorul sistem

de ecuatii:
: L L
B=m-:-s; si k=g => m= (m-1) (7.69)
’ B k- S1

Valoarea raportului k se adopta in functie de numarul de ventilatoare (se considera ca unui ventilator
Ti revine o sectiune de curgere aproximativ patrata). Se adopta m intreg.

Lt:i:z-(m-L) = z=
T - Qi

Suprafata unei sectii [m?]:

S
Se1 = ﬁ (7.70)
Lungimea tevilor dintr-o sectie [m]:
_ _Se1
L. = Bua -0 (7.71)

unde: PBwa - coeficientul de crestere a suprafetei de contact apa-aer

7.2.3 DIMENSIUNILE DE GABARIT ALE APARATULUI
Lungimea aparatului L[m]:

L= L_)mn;l- (7.72)
Latimea aparatului B [m]:
B=si'm (7.73)

Inaltimea aparatului H [m]:
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H=s;-2 (7.74)
unde s; ~2...2,5-de

7.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

7.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE DE PARTEA AERULUI

Relatia de calcul a pierderilor de presiune Ap [mm H20] depinde de tipul nervurilor dupa cum
urmeaza:
e pentru nervuri lamelare:

L
Apa = A . d . (pa . Wa 17 (7753.)
ech a

unde:
A - coeficient ce tine seama de rugozitatea suprafetei nervurilor: neteda: A = 0,007;
rugoasa: A=0,0113
L - lungimea nervurilor in lungul curentului de aer [m] ;

e pentru nervuri spiralate si roluite:
2

W,
Apa=Apec =& - P25 7 (7.75b)
unde:
& - coeficient de rezistenta locala pentru un rand de tevi ;
a=si/de; b =szde
Pentru 10*<Re <2 - 10

j=-0,12 -\ /—2:1 C A= ba'_ois (7.76)

e dacdA<1:£=052-A-Re
e dacdA>1:£=0,52 Al5.Re

7.3.2 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE DE PARTEA AGENTULUI FRIGORIFIC

Pierderile se calculeaza avand in vedere configuratia serpentinei (numarul de tevi pe sectie si
coturile aferente).
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8. PROIECTAREA UNUI VAPORIZATOR MULTITUBULAR ORIZONTAL CU
FIERBEREA AGENTULUI IN VOLUM MARE

a. Agentul frigorific

b. Mediulrget

c. Debitul masic de agent frigorific ms....... kg/s
d. Temperatura de iesire a agentului intermediar tlewmeenns °C
e. Racirea agentului intermediar (3...5 °C) Aty....... °C
f. Diferenta minima de temperatura la capatul rece Atmin ....°C
g. Diferenta minima de temperatura la inghet (5...8 (10) °C) Atinghet.. °C
h. Materialul tevii

i. Diametrul exterior al tevii de........ m

j. Grosimea tevii Steveennnn m
k. Grosimea peliculei de ulei de pe teava Ou ereenn m

|.  Grosimea stratului de depuneri din teava Op e m
m. Viteza agentului de racit Wi m/s
n. Dispunerea tevilor

0. Diametrul exterior al nervurii Dp ....... m
p. Grosimea nervurii On veennn m
g. Pasul nervurii U.oooe m

r. Suprafata exterioara a tevii nervurate Sevennne m?/m

8.1 CALCULUL TERMIC

8.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $I TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare transferul de caldura cu exteriorul:

CDo:ml'Cp1'At1=m2'Qszk'S'Atm=QSi,Se'Si,e (81)

8.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

t[°C
"y,
A A
Atmax At1
t1e
'>
S [m?]

Figura 8.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

ti=tie + Ats ; to = tie - Atmin (82)
Diferenta medie logaritmica de temperatura:

_ (tsi - to) - (tze - to)
Aty = | - to (8.3)

tle - 1:O

Se recomanda:
AtmNH3:4 ...6°C X Atmpr = 5..7°C
Temperaturile medii ale fluidelor:
b=t ; t1 =t + At (8.4)
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Tipul saramurii (concentratia & [%)]) se alege astfel incéat:
tinghet <to- AtTnghet (85)
pentru a evita pericolul inghetarii sale in tevi.

8.1.3 STABILIREA PROPRIETA'[ILOR TERMOFIZICE

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame la temperaturile medii ale
acestora si se Tnscriu intr-un tabel de forma celui de mai jos:

Tabelul 8.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Proprietate/Agent |Saramura &s = % Agent frigorific
0 1 2 3 4 5 6

t[°C]

p [kg/m?]
cp [kI/kg K]
A [W/m-K]
n [Pa - 5]

v [m?/s]
Pr[]

Ahy [3/kg]

8.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (saramura): curgere (in regim tranzitoriu sau laminar gravitational vascos) in interiorul
unor tevi drepte: decn1 = dj;

Fluidul rece (agentul frigorific): fierbere pe exteriorul unui fascicul de tevi orizontale netede sau
nervurate (in cazul agentilor halogenati): dech2 = de;

Calculul sarcinii termice [KW] si a debitului masic de saramura [kg/s]:

. . q)o
Do = my-Ahtgz ; M= 8.6
0 2 fg2 1 Cpl'At]_ (8.6)
Calculul numarului aproximativ de tevi pe trecere:
4.m
n'; = 2—1 (8.7)
T - di P11 W1
Se adopta nz intreg. Viteza reala de curgere [m/s] si criteriul Reynolds sunt:
4 - r;1 wi - d
w1 = 2—1 ; Rey = ——=d (8.8)
TT * dl . pl . nZ Vl

8.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

8.1.5.1 Calculul coeficientul de convecfie de partea fluidului cald (saramura)

Relatiile folosite in cazul convectiei fortate prin tevi si canale drepte depind de natura curgerii dupa
cum urmeaza:

¢ curgere laminara (Re < 2300) - transferul de caldura pe directie perpendiculara
pe curentul de fluid se realizeaza mai ales prin conductia fluidului:
¢ regim de curgere vascos (Gr - Pr = Ra < 8-10°)

e tevilungi (I/di > Pe/12 pentru tevi rotunde si l/dech > Pe/70 pentru fante) - influenta transferului de
caldura pe portiunea initiala se poate neglija si se poate adopta o valoarea medie a criteriului
Nusselt pe toata lungimea I:

Nu = 3,66 pentru tevi rotunde si Nu = 7,50 pentru fante plane (8.9)

e teviscurte (I/d; < Pe/12):
3
Nu=1,55 - \/% €t €l (8.10)
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unde:

Pe =Re - Pr

Pr - : . . .
& = P_rfz 1 - coeficient de corectie care tine cont de sensul de transmitere a fluxului de
p
caldura;
23
e =1+0,01 (W) - coeficient de corectie care tine cont de lungimea necesara intrarii in
[

regim termic (pentru acest aparat: | = B);
In aceasta relatie dimensiunea determinanta este diametrul tevii d.
e Pentru fante plane: Nusp =1,15 - Nu

¢ regim de curgere gravitational vascos (Ra > 8-10°) - apare influenta curgerii transversale
datorata convectiei libere:

Nu=0,15 - Pe®3. Ra% . g - g (8.11)
unde:
Tabelul 8.2 Valoarea lui g in functie de lungimea relativa a tevii
I/di 1 2 5 10 15 20 30 40 >50
g 1,90 1,70 1,44 1,28 1,18 1,13 1,05 1,02 1,00

Pentru regim laminar si tevi orizontale se mai poate utiliza relatia lui Aladiev:

Nu = 0,74-Re%2(Gr-Re)%1.Pro2 (8.12)
Relatia este valabila pentru (I/d>50). Pentru tevi verticale si regim laminar de miscare la care
circulatia naturala coincide cu cea fortata, coeficientul de transfer este cu 15% mai mic decét cel de
la tevi orizontale. La cele cu circulatie contrara, coeficientul de transfer este cu 15% mai mare.

¢ curgere tranzitorie (2300 < Re < 10000)
Nu existd o metoda precisa de calcul a coeficientului de convectie. Pentru aprecierea orientativa a
transferului de caldura se recomanda folosirea relatilor de la curgerea turbulentd corectate cu
coeficientul lui Ramm: g, (dat analitic, grafic sau tabelar).

6-10°
gr =1- Rel® (8.13)

Tabelul 8.3 Valorile lui & in functie de Re

Re 2500 3000 4000 5000 6000 8000 10000
Etr 0,40 0,57 0,72 0,81 0,88 0,96 1,00

¢ curgere turbulenta (10000 < Re) - transferul de caldura se realizeaza intens prin
particulele de fluid ce se deplaseaza perpendicular pe directia de curgere:
e pentru apa (Kraussold):
Nu = 0,024 - Re%8 . P (8.14)
n = 0,37 la incalzirea apei; n = 0,3 la racirea apei
e pentru Pr > 0,7 (Miheev) si tevi orizontale:
Nu =0,021 - Re%8 . Pro43 . g . g - g5 (8.15)
&c = (Pn/Pry)°2° - coeficient care tine cont de sensul fluxului de caldura ;
&= 1,38 - (Ls/di)®*? - coeficient ce tine cont de lungimea necesara intrarii fluidului in regimul
stabilizat de curgere; pentru Ls/di >50: g =1

Tabelul 8.4 Valoarea lui g Tn functie de lungimea relativa a tevii si de Re

Re I/d;

1 2 5 10 15 20 30 40 >50
10000 1,65 1,50 1,34 1,23 1,17 1,13 1,07 1,03 1,00
20000 1,51 1,40 1,27 1,18 1,13 1,10 1,05 1,02 1,00
50000 1,34 1,27 1,18 1,13 1,10 1,08 1,04 1,02 1,00
100000 1,28 1,22 1,15 1,10 1,08 1,06 1,03 1,02 1,00
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[ 1000000 [1,04 [111 [108 [105 [104 [103 [102 [101 [1,00 |

&s - coeficient care tine cont de raza spirei serpentinei. Datorita curburii conductei, in liniile de
curent ale fluidului apare o miscare secundara de tip centrifugal care are ca efect imbunatatirea
coeficientului de convectie. Pentru d/Rs > 8 - 10™*:

gs=1+1,77 - 4 (8.16)
S
16.4 d_ 028
Recr1 = —Q ; Recr2=18500 - (Z—ERS) (8.17)
Rs

Influenta coeficientului &s se ia in considerare astfel :

e Re < Re¢1: curgere laminara fara circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere laminaracugs=1;

e Rec1 < Re <Rer2: curgere laminara cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulentd cues =1 ;

e Recu2 < Re : curgere turbulentd cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriald pentru
curgere turbulenta corectata cu «g;

Relatia (8.15) se poate prezenta si sub urméatoarea forma dimensionala:
a=B-we8d%?. g - g (8.18)
unde:

A - . T : .
B = 0,021 - 037 . g043 coeficient care depinde de proprietatile fizice ale fluidului si de

temperatura [J/(s%2 - m?6 . K)]
Pentru aer cu temperatura -50 <t < +50 °C:B = 3,73 - 0,0091 - t + 0,465 - 10 - t2
Pentru apa cu temperatura 0 <t <+50 °C: B=1430+22 -t
e pentru tevi verticale:
Nu = C-(w/d)°® (8.19)
unde C - coeficient in functie de temperatura si tipul fluidului

e pentru canale cu sectiunea transversala necirculara: se foloseste relatia anterioara considerand
dech

e pentru canale inelare la care transferul de caldura are loc doar pe teava interioara:

Nu = 0,017 - Re%8 . Pro4 . (Di/de)®8 - & (8.20)
in aceasta relatie dimensiunea determinanta este dech = Di - de
La curgerea in lungul unui fascicul de tevi coeficientul de convectie se corecteaza cu factorul:

A =(s1 - S2/de?)0t8 (8.21)

Dimensiunea determinanta este diametrul echivalent al sectiunii de curgere in lungul tevilor.

Coeficientul de convectie:

Nu-A
o= (8.22)
8.1.5.2 Calculul coeficientul de convectfie de partea fluidului rece (agentul frigorific)
Relatia generala de calcul este de tipul:
a=A-Qgs" (8.23)
Deoarece (s = a - 0, relatia devine:
1l n
a=A"".0"" (8.24)

I
. 1- 1- o . s . o
iar gs = A ". 0", unde: A - coeficient in functie de proprietatile termofizice ale agentului si
temperatura de vaporizare, iar 0 = t, - to
Astfel:

¢ pentru amoniac:
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e convectie libera (gs < gsa) si 10° < Ra < 10°
Nu=05-Ra¥ < o= A - (qs/d)’s = B - (0/d)"*
o fierbere dezvoltatd (qs > gsp ~ 50 ... 30 -10° W/m?)
pentru to = -40 ... 20 °C, po = 0,78 ... 8,6 bar sigs = (23 ... 87)-10® W/mZ
a=22"-p? - qs®’ sau a = (3 + 0,021to) - qs°’

(8.25)

(8.26)

Pentru fierberea pe fascicol de tevi cu: di =25 ... 38 mm, gs = (1,2 ... 10)-10° W/m? sito =-40 ... -20
°C se poate folosi si relatia:

a =45 - qs* =580 - 63 (8.27)
¢ pentru agenti halogenati:
e convectie liberd (gs < gsa) si 3-10° < Ra < 108
Nu=021-Ra®<a=A- qs’=B .03 (8.28)
o fierbere dezvoltata (qs > qsb)
a=Co-Qs®”® - f(n) - (R/Rz0)%? (8.29)
unde:
Co =550 - pc/* - T - MY8 - coeficient ce tine cont de proprietatile agentului.
Tabelul 8.5 Valorile lui Co pentru diferiti agenti frigorifici
Agent R12 R13 R13B1 R22 R142 R113 R114 R502 R134a
Co 4,18 5,22 451 4,74 4,05 3,07 3,51 4,54 4,36

7 = PolPer - presiunea redusa

f(r) = 0,14 + n(l.G +
0,003 <7 <0,95

R: - rugozitatea medie a suprafetei; pentru otel R; =3 ... 6 um
Rz = 1pum - rugozitatea suprafetei etalon;

Tabelul 8.6 Valorile coeficientilor A, B, gsa, 82 pentru diferiti agenti

1- TE) - coeficient ce tine cont de influenta presiunii; relatia e valabila pentru

Coef. Agent frigorific Po
R11 R12 R13 R21 R22 R717 bar
A 54 60 67 62 69 74 1..4
B 201 231 268 242 270 217
Osa 3000 2400 1800 3100 2800 10000 1
W/m? 1000 1000 550 1000 1000 5000 4
0a 7,5 57 4,1 6,7 5,6 21,4-d°%2 1
°C 3,3 3,0 1,7 2,9 2,6 12,3.d°%2 4
0 pentru amoniac si agenti halogenati:
o fierbere nedezvoltata (qsa < gs < Qsb)
ain = o\ | 1+ 28 (8.30)
el

unde:
ol - coeficientul de convectie pentru convectie libera
osd - coeficientul de convectie pentru fierbere dezvoltata
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Figura 8.2 Elementele geometrice ale unei nervuri joase

In cazul utilizarii agentilor halogenati existd varianta constructivé a tevilor cu nervuri joase, situatie
in care coeficientul de convectie obtinut trebuie corectat in mod corespunzator:

unde:
Y, - coeficient ce tine seama de influenta nervurilor; pentru tevi netede: ¥, = 1; pentru tevi nervurate:
1
C 1Sy s (%)Z So
\Pn - 1,1 R * En * h’ + Se (832)
unde:
Suprafata verticald a nervurilor S, [m?/m] (vezi Figura 3.2):
- N2_(q2
Sv= 54 (Dn” - de?) (8.33)

Se poate considera un coeficient de corectie ce tine cont de portiunea fara nervuri datorata
reazemelor n interiorul corpului (40 mm/m): ¢, = 0,96

Svwc=Cn- Sy (8.34)
Suprafata orizontalad a nervurilor [m?/m]:
Sor=17 - de - “'TS“*’ (8.352)
d
Se2=m - Dy - f (8.35h)
R So = So1 +So2 (8.35¢)
In calcul se poate considera:
. So = Se - Swe (8.35)
Inaltimea conventionala a nervurii joase [m]:
D: - d2
T Zn""e

Se considera eficacitatea nervurii joase E, = 1

Coeficientul mediu de convectie la fierberea pe un fascicul de tevi se calculeaza in functie de
coeficientul mediu de convectie la fierberea pe o teava singulara si de urmatoarele influente:
e prezenta fasciculului:

Of = Oln - & (8.37)
e prezenta uleiului (numai pentru agenti halogenati):
Oy = O - &y (8.38)
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Figura 8.3 Valoarea coeficientului de corectie g, la fierberea pe un fascicol de tevi i & = 8%.
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Figura 8.4 Valoarea coeficientului de corectie g pentru un fascicol de tevi netede cu 30 de randuri de
tevi sisy/de = 2,5

8.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

8.1.6.1 Densitatea de flux termic de partea fluidului cald (saramura)

Deoarece grosimea peretelui tevii este mult mai mica decéat diametrul mediu, determinarea densitatii
de flux termic se poate face cu ajutorul relatiilor pentru peretele plan:
t]_ - tp

Cllsi=(i §Ej 5m 2.0, +5_u @ (8.39)
(041 7Lp m'di+de 7\«u'de
8.1.6.2 Densitatea de flux termic de partea fluidului rece (agentul frigorific)
O2si =P o2 - (tp - to) (8.40)
unde: B = ( pentru tevi netede) - coeficient de crestere a suprafetei;
Prin rezolvarea ecuatiei:
O si (tp) = Qzsi (tp) (8.41)

se obtin valorile lui gs; Si tp
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q (i si 02 si
[W/m?]
Jsi
) tp ot [OC]

Figura 8.5 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura

Coeficientul global de transfer de caldura k [m2K/W] este:

_Qsi
k=" (8.42)
8.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

Suprafata interioara de transfer de caldura [m?]:
| J— %
Si'= gs (8.43)
Pentru acoperirea pierderilor, suprafata de transfer de caldurad se majoreaza cu circa 10% si se
poate rotunji la o valoare intreaga inferioara:
Si<11-8) (8.44)

8.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

8.2.1 SCHEMA APARATULUI

)
.

Figura 8.6 Vaporizator multitubular orizontal pentru NHs cu fierberea agentului in volum mare
1 - capac; 2 - separator vapori; 3 - manometru; 4 - tevi; 5 - placa tubulara; 6 - racord aerisire; 7-8 -
racord intrare-iesire ag. intermediar; 9 - racord golire ag. intermediar; 10 - capac; 11 - corp (manta);
12 - colector ulei (impuritati); 13 - racord evacuare ulei; 14 - racord alimentare ag. frig; 15 - regulator
de nivel cu plutitor; 16 - supapa de siguranta; 17 - teaca termometru; 18 - reazem;
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Figura 8.7 Vaporizator multitubular orizontal pentru agenti halogenati cu fierberea agentului in volum
mare:

1 - distribuitor ag frig lichid; 2 - corp (manta); 3 - pereti despartitori treceri; 4-5 - racorduri intrare-
iesire ag. intermediar; 6 - capac; 7 - supapa de siguranta; 8 - indicator de nivel; 9 - racord iesire
vapori; 10 - regulator de nivel; 11 - racord aerisire circuit ag. frig; 12 - racord golire ag. intermediar;
13 - racord golire ag. frigorific; 14 - racord alimentare ag. frigorific;

8.2.2 CALCULUL MARIMILOR PRINCIPALE

Numarul de tevi de pe latura hexagonului exterior: a = ny

Numarul de tevi de pe diagonala hexagonului exterior: b=2a-1
Numarul total de tevi dispuse dupa hexagoane regulate: ng = 3a - (a-1) +1
Numarul total de tevi cu completari: nec

Tabelul 8.7 Numarul de tevi pe placile tubulare - dispunere hexagonala

a |2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
b |3 5 7 9 11 13 15 17 19 21 23 25
Ne |7 19 |37 |61 |91 127 169 217 271 331 397 469
Nec |7 19 |37 |61 |91 127 187 241 301 367 439 |517

a (14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25
b |27 29 |31 |33 |35 37 39 41 43 45 47 49
ne |547 |631 |[721 |817 |919 1027 1111 |1261 |1387 |1519 |1657 |1801
Nec |613 |721 (823 [931 [1045 [1165 |1303 [1459 (1615 1765 [1921 [2083

Se recomanda:
e pasul dintre tevi (t) - pentru placi tubulare din otel cu fixarea tevilor prin mandrinare, pentru de =
16 ... 57 mm se recomanda:
t/de = 1,37...1,22 < t/de = 1,37 - 3,658 - 102 - (de - 16) (8.45)
e distanta teava-manta: u = 10 mm

Pentru asigurarea unui spatiu de linistire a vaporilor in partea superioara a aparatului, dispunerea
tevilor in placa tubulara se face pe inaltimea 0,8 D; numarul teoretic de tevi care ar incapea in corpul
cu diametrul D ar fi deci:

n'=n/0,8 (8.46)

Calculul se face tabelar adoptand pentru numarul de treceri (z) diferite valori (de preferinta pare)
pana cand este verificata relatia: L/D € 4...8 (9).
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Tabelul 8.8 Relatiile de calcul pentru calculul constructiv

Z 2 4 6
n=n;z

n'=n/0,8

Ntab > n'

a

b

L= Si/(TC . di . n)

Di=t-(b-1)+de+2-u

Dstas

L/Dstas

8.2.3 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR
Acesta se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate a debitului impunénd viteza de curgere.

="\ [—Xm_ (8.47)
T-pW

De obicei, pentru saramura, viteza de curgere prin racorduri se considera egala cu cea din tevi.
Pentru agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de 8...10 m/s, iar pentru agentul frigorific lichid,
viteza de curgere este de 0,4...0,8 m/s.

8.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune Api [N/m?] reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si
cele locale:

Aprot = Aps + Ap (8.48)
8.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE PRIN FRECARE
o e
Apr =15 Qecr &8 (8.49)

unde:
lot - lungimea totald de conducta de diametru dech;
A =f(Re, K/d) - coeficient de pierderi liniare de sarcina prin frecare;
K - rugozitate absolut3;
¢ pentru tevi in exploatare fara murdarie si coroziune: K=0,2 ... 0,3 mm
¢ pentru tevi murdare si puternic corodate: K=0,5 ... 0,8 mm
&s - coeficient ce tine cont de influenta spirelor serpentinei (es = 1 pentru tevi drepte) si care
depinde de numarul de spire (n) si de raportul Rs/d; astfel:

Tabelul 8.9
Rs/d; 250 (20 10 8 6 5 4 3
€s 1,00 |1,20 |1,25 (1,35 (1,50 (1,60 (1,70 |1,90

Din punctul de vedere al caracterului curgerii si al valorii rugozitatii suprafetei, se pot distinge
urmatoarele regimuri de curgere:
¢ laminar: Re < 2320; ¢ tranzitoriu: Re ~ 2320; ¢ turbulent: Re > 2320;

Caracterul turbulent neted sau rugos se determina cu ajutorul grosimii stratului limita 5, [m]:

& =30 Re \ﬂ (8.50)
Curgerea poate avea loc in regim turbulent:
¢ neted, daca §,> K
0 daca Re >10° - formula lui Kanakov:
L =(1,81-lg Re - 1,5)? (8.51)
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0 daca Re <10° - formula lui Blazius:

0.3164

= Re025 (8.52)
¢ semirugos, daca & < K - formula lui Colebrook - White:
1 K 2.51

——==-2-1 + 8.53

¢ rugos, daca § < K - formula lui Nikuradze:

1

A= (8.54)

d 2
(1.74 + 2-Igﬁ)

Delimitarea zonei cu regim turbulent semirugos de cea cu regim turbulent rugos se face prin
hiperbola lui Karman a cérei ecuatie este:

Re% \[% = 260 (8.55)

Pentru determinarea tipului curgerii, calculul se va face prin incercari, iterativ.

8.3.2 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE LOCALE
'Wi2
Api = Zgi PT (8.56)
i

unde:
& = ,coeficient de rezistenta locala” ce depinde de natura rezistentei hidrodinamice:
In cazul acestui tip de aparat se calculeaza doar pierderile de presiune de partea saramurii, pentru

care:
lot =2 - L ; dech = di

8.4 CALCULUL DE REZISTENTA
Acesta se face avand in vedere constructia in manta a aparatului.
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9. PROIECTAREA UNUI VAPORIZATOR MULTITUBULAR ORIZONTAL CU
FIERBEREA AGENTULULIN TEVI

a. Agentfrigorific

b. Mediulrget

c. Debitul masic de agent frigorific my....... kg/s
d. Temperatura de intrare a fluidului cald [CTTP °C

e. Racirea fluidului cald Aty....... °C

f. Diferenta minima de temperatura la vaporizare Ato min .. °C

g. Viteza adoptata a fluidului cald Wi m/s
h. Viteza adoptata a fluidului rece (0,05...0,2 m/s) Wo ... m/s
i. Material teava

j. Asezarea tevilor

k. Pasul transversal de asezare a tevilor (=1,5- de) S1eenne m

I. Tip nervura

m. Diametru exterior teava de........ m

n. Diametru interior teava o [T m

0. Diametrul echivalent de curgere prin teava dech...... m

p. Sectiunea libera de curgere printr-o teava Az........ m?2
g. Suprafata specifica exterioara Set won.n. m2/m
r. Suprafata specifica interioara Sit ceenens m2/m

9.1 CALCULUL TERMIC

9.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $I TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

DPog=M1-Cpr- A1 =M2-Qo = k-S:Atm =(Qsise- Sie 9.1)

9.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

t[°C]
tll
Aty
t1e
toe L2l to; ﬁAtmin
>2
S [m7]

Figura 9.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

tie = 11i - Ata; to = t1e - Atomin (9.2)
Diferenta medie logaritmica de temperatura:
Aty

At = | -1 (9.3)
tle - tO
Temperaturile medii ale fluidelor:
bb=1 ; 1 =t + Atny (9.4)
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9.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7

t °C

p kg/m?3

Cp J/kg-K

A W/m-K

n Pa-s

v m?/s

Pr -
Ahfg J/kg

9.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (mediul racit): curgere transversala (in principal) si longitudinala (mai putin) peste un
fascicul de tevi orizontale;

Fluidul rece (agentul frigorific): vaporizare n interiorul unor tevi orizontale (nervurate interior
longitudinal Tn cazul agentilor halogenati);

Calculul sarcinii termice [KW] si a debitului de fluid cald [kg/s]:

_ . e Do
®o=mMz-Qoz ; M= Cor - Al: (9.5)
Numarul aproximativ de tevi pe trecere:
; my
nN,=— .
2= Wy - p2 - As (9.6)
Se adopta n; intreg si se recalculeaza viteza reala de curgere printr-o teava:
m
. 9.7)

W2 =, p2 - Az
9.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

51'5[3
2

Pentru dispunerea hexagonala se considera ca tevile sunt asezate in sah, iar pasul sz =

9.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea fluidului cald

Wi - Oechi
Re; = v (9.8)
. pentru curgerea transversala peste un fascicul de tevi netede:
NUa: C- Ream . Pran . 80 . 82 (9.9)
unde:
w-d L . .
Re = T , ¢, m, n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor;

Tabelul 9.10 Valorile coeficientilor ¢, m, n, in functie de asezarea tevilor si regimul de curgere

Regim Asezare tevi
de Coridor Sah Obs.
curgere c I In c [m In
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10?<Re<10° 052 |050 0,36 0,71 0,50 0,36
103<Re<200-10° 0,27 |0,63 |0,36 |0,35(s1/s,)°2 0,6 0,36 |(sis2)<2

0,4 (s1/52)>2
200-10°<Re 0,033 |0,80 |04  |0,031-(si/s2)°2  |0,80 |0,40

gc - coeficient ce tine seama de sensul fluxului de caldura;
- coeficient ce tine seama de numarul de randuri de tevi din fascicul:
¢ pentru tevi asezate in coridor:
dacad 10°<Re <10%¢, =1
daca 10° < Re: €222 = 0,81; £;=4 = 0,91; g,-6 = 0,93;
gz=8 = 0,95; &2=10 = 0,97,
¢ pentru tevi asezate decalat:
daca 102 < Re < 10%¢,-> = 0,88; £,-4 = 0,93; £,-6 = 0,96;
€228 = 0,98; &2=10 = 0,99;
daca 10° < Re: €222 = 0,73; €24 = 0,88; g,6 = 0,92;
gz=8 = 0,95; &2=10 = 0,97,
Relatia de calcul este valabild pentru 30 <Re < 1,2 - 10°si 0,71 < Pr < 500:
¢ pentru tevi asezate in coridor daca: 0,6 <s1/s2<2,5
0 pentru tevi asezate decalat daca: 0,33<s1/52<8
Dimensiunea determinantd pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este diametrul exterior al
tevii de. Viteza de calcul este viteza Tn sectiunea minima de curgere.

o Alta relatie: asezare in coridor - relatia lui Miheev:
Nu = 0,23-Re%¢°.pr0:33 (9.10)

relatia este valabila pentru Re = 2-102...2-10°, incepand cu al treilea rand de tevi; pentru primele

randuri: or1 = 0,6-0u3; or2 = 0,9-0u3. Coeficientul total de transfer [W/(m?-K)] va fi:
_(0.6+0.9+n-2)a3

n (9.11)
unde: dech = I; n - numarul de tevi in lungul directiei de curgere.
Nu-
o= % (9.12)

A\\““-\\"

N\
\g\

Figura 9.2 Teava nervurata la interior cu miez stelat si 10 canale

9.1.5.2 Calculul coeficientului de convectfie si a densitétii de flux termic de partea fluidului rece

in cazul agentilor halogenati, pentru intensificarea transferului de caldura, se folosesc tevi nervurate
la interior. Un exemplu de astfel de teava este cel prezentat in Figura 9.2.

Pentru fierberea in tevi a agentilor halogenati la valori mici ale densitatii de flux termic, coeficientul
mediu de convectie [W/m? K] se poate calcula cu relatia:

=C- g (p-w) (9.13)
Valorile coeficientilor C si n depind de natura agentului halogenat: pentru R 22: C = 32, n = 0,47
Relatia e valabila pentru viteze masice (p-w) = 60 ... 660 kg/m?-s. Limitele maxime de valabilitate ale
relatiei sunt prezentate in Tabelul 9.11.
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Tabelul 9.11 Valorile limitd maxime ale densitatii de flux termic q pentru diferite viteze masice pentru
care poate fi aplicata relatia

(p-w) [kg/m?s] |60 |120 |250 |400
q [kW/m?] 15 |18 |20 |25

Pentru densitati de flux termic cu valori mai mari decét cele limita determinate de (p-w) se poate
utiliza relatia:

w=A - g8 - (p - Wideen)®? [W/M2K] = gsi = /fﬁ . A25. 925 (9.14)
ec!
Tabelul 9.12 Valoarea coeficientului A in functie de temperatura si de natura agentului halogenat
t[°C] -30 -10 0 10 30
A R12 0854 1045 |14 (123 |1,25

R?22 ]0,95 1,17 1,32 | 1,47 | 1,47

¢ teviorizontale

e R717:
o = %:36 \p-W-gs [Wm?K] (9.15)
e Rel. Bo-Pierre:
o vaporizare incompleta:
Nu = 0,0009-Re-ks®® (9.16)
o vaporizare completa:
Nu = 0,0075-(Re?-ks)** (9.17)
unde: kszﬁzﬁ,

J =0,102 kg-m/J - echivalentul mecanic al caldurii,

Ah - variatia entalpiei in procesul de vaporizare,

| - lungimea tevii, m; g = 9,81 - acceleratia gravitationala;
o Rel. Chawla:
pentru vaporizare convectiva (x > 0,3):

o= cl-% [Wi(m2K)] (9.18)

pentru vaporizare globulara (x ~ 0,3):

R ) (9.19)

o = Cz-
2 (&)0.7{1_0.5
Si :
unde:

(p-w) - viteza masica a agentului frigorific care vaporizeaza intr-o teava [kg/(m?:s)]
Ci1, C2 - constante ce depind de natura agentului frigorific si de temperatura de vaporizare:

Tabelul 9.13 Coeficientii cy, C2

Fluid\ [t [°C] 50 |40 [-30 |20 [-10 [0 10

c1, HCFC22  |0,635 |0,470 |0,351 |0,272 |0,215 |0,169 |0,138
HFC134a |0,525 |0,399 |0,310 |0,256 |0,194 |0,156 |0,126

Co HCFC22  |0,116 |0,122 [0,128 |0,134 |0,141 |0,149 |0,158
HFC134a |0,105 |0,112 |0,118 |0,123 |0,129 |0,134 |0,138

La tevile cu nervuri interioare, in locul lui d; se utilizeaza dech = 4-A/P.

0 teviverticale - se considera relatiile de la fierberea in volum mare:
o R717 - relatia Krujilin; pentru to = -40...0 °C:
a=4,2-(1 +0,007-to)-qs*" [W/(m?-K)] (9.20)
sau
a = (27,3 + 0,04t0)gs’45-d02 (9.21)
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relatia este valabild pentru to = -30...0 °C, gs = 1...14 kW/m? si umplere completa a tevilor la intrare.
o HCFC 22 - relatia Backstrom, pentru 6 = t, - to > 2°C:
o = 37 po®°-612 (9.22)
unde: po - presiunea de vaporizare, bar; gs = k-Atn
o la fierberea amoniacului in tevi orizontale se poate utiliza si relatia urmatoare (in care s-a
presupus ca schimbul de caldura este determinat de actiunea comuna a curgerii fortate si a
fierberii):
0= g\ |1+ (9.23)
Olcf
unde:
of - coeficient de convectie la fierberea in convectie fortata a lichidului in interiorul tevilor;
oy - coeficient de convectie la fierberea tranzitorie pe teava:

o = oo\ [ 1+ 22 (9.24)
Olcl
ol - coeficient de convectie la fierberea in convectie libera (fierbere nedezvoltata) (valabila pentru to
=-30...-10°C):
0.2 0.25
0
el = 74,5(%—?) . 220@) (9.25)
1 1
o4 - coeficient de convectie la fierberea dezvoltata (valabila pentru to = -30...-10°C):
og = 2,18 gs®7-p%2t = 13,7-0233.p07 (9.26)
Po - presiunea de vaporizare, bar
Densitatea de flux termic raportata la suprafata exterioara este:
Oz2se = B Qzsi (9.27)
unde:
B - coeficient de nervurare:
Si
B= St (9.28)

9.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

9.1.6.1 Calculul densitatii de flux termic de partea fluidului cald
Densitatea de flux termic de partea fluidului cald [W/m?]:

q 01 se Q2 se
[W/im?]
CISe
t t, i t[°C]

Figura 9.3 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura

tl'tp

ql Se = 1 6m Ri (929)
Ot_l + 7u_m + Re + E
Prin rezolvarea ecuatiei :
01 se(tp) = 02 se(tp) (9.30)

se obtin valorile lui gse Si tp
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9.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata exterioara de transfer de caldura calculata [m?]:

» Do
© = Use (9.31)
Pentru acoperirea pierderilor, suprafata transfer de caldura se majoreaza cu circa 10%:
Se~1,1S8% (9.32)

9.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

9.2.1 SCHEMA APARATULUI

2
d \ = ==
N 7 = x
1 N
\ = = ‘..
= Z

Figura 9.4 Vaporizator multitubular orizontal cu fierberea agentului in tevi.
1, 2. intrare, iesire agent frigorific; 3. capac; 4, 8. iesire, intrare agent intermediar; 5. sicane; 6. tevi
fierbatoare; 7. racord aerisire; 9. placa tubulara; 10. racord golire agent intermediar;

9.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE

Acesta se face tinand cont de constructia multitubulara in manta a aparatului.
Lungimea totala a tevilor [m]:
Se

L= - (9.33)
° e

Se adopta numarul de treceri z; pentru acest tip de aparatz=1...2.
Numarul total de tevi din placa tubulara:

nN=n;-z (9.34)
Lungimea aparatului:

_L
L= n (9.35)

Se alege din tabele nsc > n si se citesc a, b.
Numarul de tevi de pe latura hexagonului exterior: a=ny
Numarul de tevi de pe diagonala hexagonului exterior: b=2a-1
Numarul total de tevi dispuse dupa hexagoane regulate: ne=3a- (a-1) +1
Numarul total de tevi cu completari: Nec
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Tabelul 9.14 Numarul de tevi pe placile tubulare - dispunere hexagonala

a |2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
b |3 5 7 9 11 13 15 17 19 21 23 25
Ne |7 19 |37 |61 |91 127 169 217 271 331 397 469
Nec |7 19 |37 |61 |91 127 187 241 301 367 [439 [517

a (14 |15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25
b |27 29 |31 |33 |35 37 39 41 43 45 47 49
ne |547 |631 |[721 [817 |919 [1027 1111 |1261 |1387 |1519 |1657 |[1801
Nec |613 [721 [823 |931 [1045 [1165 [1303 [1459 (1615 |[1765 |1921 |2083

Se recomanda:
o pasul dintre tevi (t) - pentru placi tubulare din otel cu fixarea tevilor prin mandrinare, pentru de =
16 ... 57 mm se recomanda:

t/de = 1,37...1,22 < t/de = 1,37 - 3,658 - 102 - (de [Mm] - 16) (9.36)
o distanta teava-manta: u = 10 mm
Diametrul interior calculat al mantalei [m]:

Dc=(b-1)s1+de+2:u (9.37)

Valoarea obtinuta din calcul se standardizeaza = Dc.
Distanta dintre sicane (f [m]), pe lungimea aparatului, se determind astfel incat sa se asigure
sectiunea libera de curgere transversala (A« [m?]):

m d
pl_—vlvl:nech-f-(sl—de)ch-f (1S—J = f=

AI tr

Al = nech'(sl - de)

(9.38)

unde:
Nech - NUMarul de tevi echivalent pe latimea fascicolului:

T S
Nech = 1,04 - % A/, (9.39)

Numarul de sicane transversale:
L
zs=%-1 (9.40)

9.2.3 CALCULUL FORMEI SICANEI DE TIP SEGMENT
Sectiunea libera longitudinala de curgere (A [m?]):

A
A=AL-%)=Ayr = A|=l+t;(t (9.41)
unde: X - gradul de ocupare a placii tubulare:
n-d>
e
X¢ = 9.42
ey (9.42)

Prin aceasta corectie se tine seama de suprafata ocupata de tevile din placa tubulara aflate in
sectiunea longitudinala de curgere.

Figura 9.5 Sectiunea longitudinala de curgere

Sectiunea longitudinala de curgere (A [m?]) depinde de 2w, valoare care se determina prin incercari:
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2 .
A= ©De (20 sin 20
'" 4 360" 2n
unde: 2o - unghiul la centru al sectorului de cerc al sectiunii libere transversale [grade];

j =20 (9.43)

9.2.4 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR

Acesta se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate impunéand viteza de curgere.

d>
m=p-n-z'-w (9.44)

De obicei, pentru apa, viteza de curgere prin racorduri se considera egala cu cea din tevi. Pentru
agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de 8...10 m/s, iar pentru agentul frigorific lichid, viteza
de curgere este de 0,4...0,8 m/s.

9.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC
Acesta se face avand in vedere constructia multitubulara in manta a aparatului.
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10. PROIECTAREA UNUI RACITOR DE AER CU VAPORIZARE DIRECTA

a. Sarcina termica Do....... kW
b. Agentul frigorific

c. Temperatura medie a aerului rece tam eeeee °C
d. Umiditatea relativa a aerului Qaieeeeeee %
e. Viteza aerului n sectiunea ingustata Wa ... m/s
f. Racirea aerului Ata....... °C
g. Diferenta medie de temperatura (tam - to =7...10 °C) Atmra..°C
h. Viteza agentului frigorific (0,05...0,15 m/s) W2 ... m/s
i. Raportul inaltime/latime al aparatului (H/B) Koo [-]
j. Material teava

k. Diametru exterior teava de........ mm
|.  Grosime perete teava Otvrenn mm
m. Asezarea tevilor

n. Pasul transversal de asezare a tevilor ST mm
0. Pasul longitudinal de asezare a tevilor 7 mm
p. Tip nervura

g. Material nervura

r.  Grosimea nervurii On mm
s. Pasul nervurii U.orrne mm
t. Tnaltimea nervurii N, mm

10.1 CALCULUL TERMIC

10.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $1 TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului,
ecuatiile se vor scrie neluénd in considerare transferul de caldura cu exteriorul:

(Dozr;ls'Cps'AtS:r}la'Aha:qs'S (101)

10.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
/
\h [kJ/ kggai hai ¢ai

¢ = 100%

taw

Xaw Xae Xai x [kg/ k/g]
Figura 10.1 Diagrama h-x cu reprezentarea proceselor de transfer de caldura si masa intre apa si aer

Temperaturile aerului la intrarea si la iesirea din aparat:
tai = tam + Ata/2 (10.2a)
tae = tam - Ata/2 (10.2b)
Pentru ¢a Si ta Se citesc din diagrama h-x continutul de umiditate X Si entalpia hai.

Raportul de termo-umiditate al procesului de racire ¢ [kJ/kg vap]:
_ hai - haw _ hai - hae
&= Xai - Xaw  Xai - Xae (103)

Entalpia aerului umed [kJ/kg vap] pentru temperaturi intre 0 si 50 °C se calculeaza cu relatia:
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h=(CcpatCpyv-X) -t+r-x (10.4)
iar pentru temperaturi negative:
h=cpat+ (Cpvt+r+rs) X (10.5)
unde:
Cpa = 1,006 kJ/kg - caldura specifica a aerului uscat;
Cpv = 1,863 kJ/Kg - caldura specifica a vaporilor de apa;
r = 2500 kJ/kg - caldura latenta de vaporizare a apeila 0 °C;
rs = 334.4 kJ/kg - caldura latenta de solidificare a apeila 0 °C;
Din cele doua formule anterioare rezultd ca umiditatea absoluta a aerului la iesirea din aparat va fi:
_&Xai - hai + Cpa'lae

Xae =~ Colao - t>0°C (10.6)
respectiv
_ &Xai - Nai + Cpa-tae o
Xae = € - va-tae - (r + rs) U< 0°c (107)
Temperatura de vaporizare a agentului frigorific:
to = tam - Atmra (108)

10.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR
Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale

temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza

prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7

t °C

p kg/m?

Cp J/kg-K

A Wim-K

n Pa-s

\ m?/s

Pr -
Ahgg J/kg

10.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (aerul): curgere transversala peste un fascicul de tevi orizontale nervurate; dech1 = de
sau u, in functie de tipul nervurilor

Fluidul rece (agentul frigorific): vaporizare in interiorul unor serpentine plane cu tevi orizontale; decn
2=d;

10.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

10.1.5.1 Calculul coeficientului de convecfie de partea agentului frigorific

Se presupune ca aparatul este alimentat gravitational (de la un separator de lichid) cu lichid saturat
(x2i = 0) si ca titlul de vapori la iesirea din aparat este xz2e = 0,9. Pentru temperatura de vaporizare to
se citesc din diagrama, in functie de titlul de vapori, entalpiile agentului frigorific la intrarea si la
iesirea din aparat hz Si hze.

Debitul masic total de agent frigorific m. [kg/s]:
. _ CDO
M2~ hyi - hae
Numarul aproximativ de tevi de alimentare cu agent frigorific n’s [buc.]:

(10.9)
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* , m-di? , 4 . I';lz
My =(p2-Wo) " Na-"p~ = Na= (02 - W) - 02 (10.10)
Se adopta na intreg si se recalculeaza viteza masica a agentului frigorific [m/s]:
_4-my
(p2 - W2) = Y (10.12)

Pentru fierberea in tevi a agentilor halogenati la valori mici ale densitatii de flux termic, coeficientul
mediu de convectie [W/m? K] se poate calcula cu relatia:

ai=C-gs®® - (p - w)" (10.12)
Valorile coeficientilor C si n depind de natura agentului halogenat: pentru R 22: C =32, n = 0,47
Relatia e valabila pentru viteze masice (p-w) = 60 ... 660 kg/m?-s. Limitele maxime de valabilitate ale
relatiei sunt prezentate in Tabelul 10.15.

Tabelul 10.15 Valorile limita maxime ale densitatii de flux termic q pentru diferite viteze masice pentru
care poate fi aplicata relatia

(p-w) [kg/m2.s] |60 |120 | 250 | 400
q [kW/m?] 15 |18 |20 |25

Pentru densitati de flux termic cu valori mai mari decét cele limitd determinate de (p-w) se poate
utiliza relatia:

w=A - g8 - (p - Wideen)®? [W/M2K] = gsi = /‘ﬁ . A25. 925 (10.13)
ec
Tabelul 10.16 Valoarea coeficientului A in functie de temperatura si de natura agentului halogenat
t[°C] -30 -10 0 10 30
A R 12 0,854 1,045 1,14 1,23 1,25

R?22 ]0,95 1,17 1,32 | 1,47 | 1,47

¢ teviorizontale

o R717:
0 096 -\/p - W - gs [W/m? K] (10.14)
o Relatia Bo-Pierre:
o vaporizare incompleta:
Nu = 0,0009-Re-ks%® (10.15)
o vaporizare completa:
Nu = 0,0075-(Re?-ks)%* (10.16)
J:-Ah _ Ah
unde: ks = T “la g

J =0,102 kg-m/J - echivalentul mecanic al caldurii,

Ah - variatia entalpiei in procesul de vaporizare,

| - lungimea tevii, m; g = 9,81 - acceleratia gravitationala;
o Relatia Chawla:
pentru vaporizare convectiva (x > 0,3):

= cl-(pd—o)s— W/(m2-K)] (10.17)

pentru vaporizare globulara (x ~ 0,3):
W 1.4 ,~0.7

o= Cz-(ps_)d_ [W/(m?-K)] (10.18)
(Si) P
unde:
(p-w) - viteza masica a agentului frigorific care vaporizeaza intr-o teava [kg/(m?:s)]
C1, C2 - constante ce depind de natura agentului frigorific si de temperatura de vaporizare
conform tabelului:
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Tabelul 10.17 Coeficientii c1, c2

Fluid\ |t [°C] -50 -40 -30 -20 -10 0 10

C1, HCFC22 0,635 |0,470 |0,351 |0,272 |0,215 |0,169 (0,138
HFC134a |0,525 |0,399 |0,310 |0,256 [0,194 |0,156 |0,126

C2 HCFC22 0,116 |0,122 |0,128 |0,134 |0,141 |0,149 |0,158
HFC134a |0,105 (0,112 |0,118 |0,123 |0,129 |0,134 |0,138

La tevile cu nervuri interioare, in locul lui d; se utilizeaza dech = 4-A/P.

0 teviverticale - se considera relatiile de la fierberea in volum mare:
o R717 - relatia Krujilin; pentru to = -40...0 °C:
a=4,2-(1+0,007t)-gs*’ [W/(m?-K)] (10.19)
sau
a = (27,3 + 0,04t5)qs%4°-di %24 (10.20)
relatia este valabila pentru to = -30...0 °C, gs = 1...14 kW/m? si umplere completa a tevilor la intrare.
o HCFC 22 - relatia Backstrom, pentru 6 = t, - to > 2°C:
o = 37 po® 612 (10.21)
unde: po - presiunea de vaporizare, bar; qs = k-Atny,
o la fierberea amoniacului in tevi orizontale se poate utiliza si relatia urmatoare (in care s-a
presupus ca schimbul de caldura este determinat de actiunea comuna a curgerii fortate si a

fierberii):
Olitr
a=oe\ [1+— (10.22)
Olcf
unde:

ocf - coeficient de convectie la fierberea in convectie fortata a lichidului in interiorul tevilor;
oy - coeficient de convectie la fierberea tranzitorie pe teava:

o = o\ 1+ 22 (10.23)
Olcl
ol - coeficient de convectie la fierberea in convectie libera (fierbere nedezvoltata) (valabila pentru to
=-30...-10°C):
0.2 0.25
g = 74,5(%—?) = 220(%) (10.24)
1 1
o4 - coeficient de convectie la fierberea dezvoltata (valabila pentru to = -30...-10°C):
ag = 2,18 qs’-p2% = 13,7-0233.p07 (10.25)

po - presiunea de vaporizare, bar

10.1.5.2 Calculul coeficientului de convecfie de partea aerului
Relatia de calcul folosita depinde de natura fascicolului de tevi si de tipul nervurilor. Astfel:

10.1.5.2.1 Pentru curgerea peste un fascicul de tevi cu nervuri circulare individuale sau spiralate:
014 g\ 0-54
Nua=C:-Cs-Cz- (a) : (U) ‘Rey" (10.26)
unde:

c, n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor:
¢ pentru tevi asezate n coridor: ¢ =0,105;n=0,72
¢ pentru tevi asezate decalat: ¢ =0,230; n=0,65

Cs - coeficient ce tine seama de structura fascicolului:
¢ pentru tevi asezate n coridor:

Solde =1,4: cs=0,85;S2/de =1,8:cs =0,96; So/de > 2:Cs =1

0.2
. Sl - de
¢ pentru tevi agezate decalat: cs = (Sz’ d )
- Ue

[ 2
unde: s;’ = sg + (%)

c. - coeficient ce tine seama de numarul de randuri de tevi din fascicul:
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¢ pentru tevi asezate n coridor:
C=1=1,6;C=2=1,3;C=3=1,1;Cz24=1
¢ pentru tevi asezate decalat:
Cz=1 = 0,8; C2=4 = 0,95; Cz=6 = 0,98, Cz=8 = 0,99; Cz>10=1
Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este in acest caz pasul
nervurii (u):

Rea= 22t Ny, = 224 (10.27)
Va 7\46

Relatia de calcul a criteriului Nusselt este valabila:

¢ pentru tevi asezate in coridor daca:

500 < Re £25000; 3<de/u<8;0,36<h/u<4.3;085<cs<1

¢ pentru tevi asezate decalat daca:

300 < Re £22500; 2,4 <de/Ju<3,5;0,36 <h/u<5;0,46 <cs <2,18

10.1.5.2.2 Pentru fascicul de tevi cu nervuri lamelare

_ E ,,,,,,,,,,,,, {- 4 de
. E ,,,,,,,,,,,,, 3

Figura 10.2 Elementele geometrice pentru calculul sectiunii libere de curgere a aerului

= Tevidispuse in coridor:
NUa = C . Rean . (L/dech a)m (1028)

unde:
L=sy-z (10.29)
4-A_4-(s1-de)-(U-3n) ,

decha = P - 2 X [(S_‘]_ _ de) + (U _ 8[])]\1030)
Re, = Wa dea (10.31)
Va
n=0,45 + 0,0066 - q (10.32)
echa
m=-0,28 +0,08 - 1%%% (10.33)
C=A-B (10.34)
unde:
A = 0,518 = 0,02315 (L/de(;h a) + 0,425 '10_3 (L/dech a)2'3' 10 -6 (L/dech a)3 (1035)
B =1,36-0,24 - Rea /1000 (10.36)
Tabelul 10.18 Valoarea coeficientului A in functie de raportul L/dech a
L/dech a 5 10 20 30 40 50
A 0,4125 0,326 0,201 0,125 0,080 0,048

Relatia de calcul pentru criteriul Nusselt este valabila pentru:
500 < Re <2500; 0,18 <u/de £0,35; 2 <s1/de < 5; 4 < L/de <50; -40 <t <+40 °C
NUa - A
Oa = % (20.37)
ech a
Deoarece deocamdata nu se cunoaste numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer (z) se

va calcula un coeficient de convectie mediu pentru z = 2...10 (CEF, RA, RAS) sauz =2 ... 6 (CRA):
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Tabelul 10.19 Tabel pentru calculul unui coeficient de convectie mediu

Var Rel/Val
Z -
L (10.29)
L/dech a -
A (10.35)
C (10.34)
n (10.32)
Nua (10.28)
Olaz (10.37)
Coeficientul mediu de convectie pentru suprafata nervurata:
o = z‘f (10.38)
= Tevidispuse decalat:
Oa =18 - wy2°78 (10.39)

Relatia este valabila pentru:
1<u<5mMm;0,2<8,<1mMm;9<de<16 mm;
20<s:<30mMm;10<s,<50mm; z<4

Daca taw > t;, aerul se raceste la x = ct.; in general insa racirea aerului se desfasoara cu depunere
de umiditate pe nervuri (taw < t;), proces a carui influenta este luata in considerare prin folosirea unui
coeficient de precipitare &. Daca aparatul functioneaza la temperaturi pozitive ale aerului, umiditatea
din aer precipita sub forma de roua:

Xae

E=1+ 2480 1 (10.40)
ae
La temperaturi negative ale aerului, umiditatea preC|p|ta sub forma de gheata sau zapada:
£=1+28807 "= (10.41)
ai - lae
Coeficientul conventional de transfer de caldura este:
1
o =7 < (10.42)
1 82 +R
Olaa Az ¢

Se considera ca:
e pentru nervuri netede:  p, =150 ... 250 kg/m3%, = 0,15 ... 0,20 W/m-K.
e pentru nervuri spiralate: p, =150 ... 170 kg/m3i, = 0,09 ... 0,12 W/m-K.

Grosimea maxima a stratului de gheata sau zapada este 6; max = (U - 8n)/2. Se adopta:
8z = Ozmax- (2 ... 3) mm

Se considera de asemenea si 0 rezistenta termica de contact intre nervuri si teava:
Rc=4,5-10 3 m?-K/W

10.1.5.3 Corectarea coeficientului de convecfie de partea aerului findnd cont de influenfa nervurilor:

_ Sp-E-¥+S
Oa= g - e - (10.43)

unde:
So: - suprafata la care se face raportarea coeficientului de convectie [m?/m]; se prefera de
obicei raportarea la suprafata exterioara neteda a tevilor:
So1 =7 - de; (10.44)
Sn1 - suprafata nervurilor [m?/m]:
Pentru nervuri circulare, diametrul exterior al nervurilor, D [m] este:
D=de+2-h (10.45)
e nervuri elicoidale:
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2 _ _ . 2
sm:ﬂ”(D (D4°'8 h) )+n-0.6-h-(de+l.2-h)J (10.46a)

e nervuri roluite:

2l n 2
Sni = G'L_l - (D? - de)J (10.46b)
e nervuri lamelare:
2[ - dz}
_ < e
Sn = alSt-S2- 73 (10.46¢)

Sp: - suprafata dintre nervuri pe teava de baza [m?m]:

04n

Figura 10.3 Elementele geometrice ale unei nervuri spiralate

e nervuri elicoidale:

n-d D
Se1 =" €. (u 4 Sn) (10.47a)
e nervuriroluite:
Sp1 =" 'ude (U- ) (10.47Db)
e nervurilamelare:
Sk =" 'ude (u-dn) (10.47c)
E - Eficienta termica a nervurilor:
£ - tanh (mh) (10.48)
m-h
unde:
m - parametrul nervurii [m™]:
2-a
m = S (10.49)
o - coeficientul de convectie care trebuie corectat
h’ - inaltimea conventionala (echivalenta) a nervurii [m]:
e nervuri rotunde:
D - D
h = Tde : (1+ 0.805 Ig (d—)) (10.50a)
€
e nervuri lamelare:
h' = % -(p-1)-(1+0,8051g p) (10.50b)
¢ pentru dispunere in coridor:
B A
p=1,28 4 /B~ 0.2 (10.514a)
unde: A = max (S1, S2); B = min (S1, S2);
¢ pentru dispunere decalata (in esichier - sah):

B /A
p=127-4-\/g-03 (10.51b)
e
unde: A=max (2-s2, S2"); B=min (2-s2, 52);
Y - coeficient ce tine seama de neuniformitatea transferului de caldura pe inaltimea nervurii:

¥ =1-0,058 - (m-h) (10.52)
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Coeficientul de nervurare este:

_Se_ Sni+Sm
p= Si~ Sa (10.53)
Se recomanda pentru acest tip de aparate:
¢ pentru nervuri rotunde: p=6.12 E >0,85
¢ pentru nervuri lamelare: B=10..25 E=>05..0,6
10.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC
10.1.6.1 Calculul densitatii de flux termic de partea fluidului cald (aerul) [W/m?]
fam - Lo (10.54)

BT 1 o & _2d
- .+ + R;
Ola de 7\4 di + de
Observati:
1. S-a presupus ca raportarea coeficientului de convectie aa s-a facut la suprafata exterioara a tevii
netede;

2. Se va considera o rezistenta termica interioara Ri = (0,1...0,2)-103 m2K/W.

-

aw

Figura 10.4 Variatia temperaturii in peretele tevii

10.1.6.2 Calculul densitatii de flux termic de partea fluidului rece (agentul frigorific) [W/m?]
(o] S; = Otz-(tpi - tz) (1055)

Metoda exacta foloseste ca variabila temperatura aerului in contact cu apa de peretele tevii (taw);
deoarece aceasta este destul de laborioasa, in cazul de fata se va folosi o0 metoda aproximativa a
carei metodologie este prezentata in continuare. Ipoteza care se face este ca temperatura aerului
in_contact cu apa pe peretele tevii este aproximativ egala cu temperatura peretelui interior al tevii,
adica taw ~ tpi; calculul se desfasoara in functie de temperatura peretelui interior al tevii ty;, iar valorile
obtinute se trec in urmatorul tabel.

Tabelul 10.20 Tabel centralizator pentru calculul unui RA

Marime U.M. Rel Valoare
tpi °C -

Xaw kg/kg diag

aw kJ/kg diag

£ kJ/kg vap (10.3)
Xae kag/kg (10.6)
iae kJ/kg (104)
£ - (10.41)
o' W/(m?K) (10.42)
m m? (10.49)
E - (10.48)
Oa W/(m?-K) (10.43)
(o] S; W/m2 (10.54)
Qzs W/m? (10.55)

Prin rezolvarea ecuatiei:
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Oz25s; (toi) = das; (toi) (10.56)
se obtin valorile lui gz s; Si tpi.
Valorile obtinute se compara cu valorile optime recomandate in Tabelul 10.21.

Tabelul 10.21 Valori optime recomandate pentru viteza masica si dimensiunile geometrice ale

serpentinei

0z s (p'W)opt (Ls/di)opt
W/m? kg/(m?2-s)

R12 R22 R12 R22
1000 75-100 70-85 3700-5000 2400-1300
2000 85-120 80-100 2100-2900 1500-2000
5000 100-160 100-140 900-1500 800-1100
10000 120-190 110-170 600-900 400-700

10.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura calculata [m?]:

LR g)
= 4s (10.57)
10.2 CALCULUL CONSTRUCTIV
10.2.1 SCHEMA APARATULUI
- 480
y EEIE T P d g Ag. frig
- - i lichid
: N
! G- Sl I Sl 11115 : —
1 =
Ris 8 == d | B
\ ® | 1
| d 1
SN o _ser He }
N | _qz'_' — ' !
S - = =
@ 4 1] ¢ =l 25
| - = == )
- — = 4Ag. frig
Ry & & ' vapori
. - — — ' -
) s _ ‘ ¢
m .
Figura 10.5 Schema generala a unui racitor de aer cu vaporizare directa
Volumul specific al aerului la intrarea in aparat [m3/Kkg]:
_ 287 -(1+1.61 Xa) - Ta
Vai = (1 + Xai) p (1058)
unde: p = 1,013-10° - presiunea barometrica [N/m?] ;
Debitul masic [kg/s] de aer:
. _ (DO
Ma = (10.59)
Debitul volumic [m?/s] de aer:
\./a = r;]a " Vai (10.60)

Sectiunea liberd necesara de curgere a aerului [m?]:
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az 2 (10.61)

Sectiunea frontala a aparatului [m?:
Ar=B-H=L; s (10.62)
unde:
B - [atimea aparatului [m];
H - inaltimea aparatului [m];
L - lungimea tevilor dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer [m].

Pentru ca toate serpentinele sa lucreze in acelasiregim termic, planul/planurile de dispunere a tevilor
unei serpentine este/sunt de obicei paralel(e) cu directia de curgere a aerului si in contracurent.

Relatia de calcul a sectiunii libere de curgere a aerului (Aa) In functie de sectiunea frontala (Ar) a
aparatului este:
e pentru nervuri lamelare:

Jn
de + 2-h—-
~ (s1-de)(u-5n) [ ¢ u]
Aa=Ar- siu =Ar-1- s: (10633.)
e pentru nervuri spiralate:
[ de + 4.4'h‘%]
Aa=Ar-{1- R (10.63b)
e pentru nervuri roluite:
de + 2-h-%
Aa=Ar1- s (10.63c)
e pentru tevi netede: se considera o, = 0

Cu ajutorul uneia dintre aceste relatii, in functie de tipul nervurii, se calculeaza L;.

Lungimea totala a tevilor din aparat (L: [m]) se calculeaza in functie de suprafata interioara de
transfer de caldura calculata (S’i [m?)):

S =n-d-L, :»uzgfa (10.64)
Numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer:

z'=L/Ls (10.65)
Se adopta z intreg si par; prin rotunjirea lui z se are in vedere si realizarea unei rezerve de suprafata
de transfer de caldura, rezerva care se recomanda a fi de circa 10%.
Cu numarul z adoptat se recalculeaza L;:

L1 =Ldz (10.66)
Numarul de tevi dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer (m) se determina din urmatorul sistem
de trei ecuatii:

H=m-s; L

Li=m- B} = m= k-gi (10.67)
k=H/B !

Valoarea raportului k se adopta in functie de numarul de ventilatoare (se considera ca unui ventilator

fi revine o sectiune de curgere aproximativ patrata).

Valoarea obtinuta din calcul pentru m se rotunjeste la o valoare astfel incat raportul m/n, sa fie intreg;
cu aceasta se recalculeaza H si Li.

Lungimea aparatului Tn lungul curentului de aer [m]:
L=s;-2z (10.68)
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10.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

10.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE DE PARTEA AERULUI

Relatia de calcul a pierderilor de presiune Ap [mm H:0] depinde de tipul nervurilor dupa cum
urmeaza:
e pentru nervuri lamelare:

L
Apa = A . d . (pa - Wa 17 (10698.)
ech a

unde:
A - coeficient ce tine seama de rugozitatea suprafetei nervurilor: neteda: A = 0,007,
rugoasa: A =0,0113
L - lungimea nervurilor in lungul curentului de aer [m];

e pentru nervuri spiralate si roluite:
2

Apa = Aploc = é . %\/\/a - Z (1069b)
unde:
& - coeficient de rezistenta locala pentru un rand de tevi;
a=siy/de; b=syde
Pentru 10*<Re <2 - 10°:

. [b-1  b-08
i=-012-N\|7T7] A=, (10.70)

o dacdA<1:£=0,52-A-Rel
o dacaA>1:£=0,52- A5 .Rel
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SETVTOTOSITATISQNOQ0DD

11. PROIECTAREA UNUI RACITOR DE AER CU AGENT INTERMEDIAR

Sarcina termica Do....... kW
Agent intermediar
Temperatura medie a aerului rece tam eeeee °C
Umiditatea relativa a aerului Qaieeeeeee %
Viteza aerului in sectiunea ingustata Wa ....... m/s
Réacirea aerului Ata....... °C
Diferenta medie de temperatura (tam - tsm = 7...10 °C) AtmRras.°C
Temperatura medie a agentului intermediar tsm........... °C
Incalzirea agentului intermediar Ats....... °C
Diferenta minima de temperatura la capatul rece Atpin ....°C
Raportul inaltime/latime al aparatului (H/B) Koo [-]
Materialteava

. Diametru exterior teava de........ m
Grosime perete teava o S— m
Asezarea tevilor
Pasul transversal de asezare a tevilor S1.iveee m
Pasul longitudinal de asezare a tevilor S2 e m
Tipnervura
Material nervura
Grosimea nervurii On m
Pasul nervurii U R m
Inaltimea nervurii W m

11.1 CALCULUL TERMIC

11.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului,
ecuatiile se vor scrie neludnd in considerare transferul de caldura cu exteriorul:

(Dozms‘Cps‘Atszma'Ahazqs'S (111)

11.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
Temperaturile aerului la intrarea si la iegirea din aparat:

/
A [kJ/kg%ai hai da

¢ = 100%

Xaw Xoo Xa x [kg/Kg]

Figura 11.1 Diagrama h-x cu reprezentarea proceselor de transfer de céldura si masa intre apa si aer

tai = tam + Atalz (1128)
tae = tam = Atalz (112b)

Pentru ¢a Si ta Se citesc din diagrama h-x continutul de umiditate X, Si entalpia hai.
Raportul de termo-umiditate al procesului de racire ¢ [kJ/kgvap]:
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Entalpia aerului umed [kJ/kg vap] (pentru temperaturi intre O si 50 °C) se calculeaza cu relatia:
h=(cpatCpv-X)-t+r-x (11.4)
iar pentru temperaturi negative:
h=cpat+ (Cpvt+r+rs) X (11.5)
unde:
Cpa = 1,006 kJ/kg - caldura specifica a aerului uscat;
Cov = 1,863 kJ/kg - caldura specifica a vaporilor de apa;
r = 2500 kJ/kg - caldura latenta de vaporizare a apeila 0 °C;
rs = 334.4 kJ/kg - caldura latenta de solidificare a apeila 0 °C;
Din cele doua formule anterioare rezulta ca umiditatea absoluta a aerului la iesirea din aparat va fi:
_ &Xai - Nai + Cpa'lae

Xae = € - va'tae -r ’ t>0°C (116)
respectiv
€Xai - hai + Cpa-tae °
Xae = ot (rrr) LS 0°C (11.7)
Temperatura medie a saramurii:
tsm = tam - Alm ras (118)
Temperatura de vaporizare a agentului frigorific:
to = tsm - Ats / 2 - Atmin (11.9)
Temperatura de inghet a agentului intermediar:
ti=to-(5... 10)°C (11.10)

in functie de valoarea obtinuta se alege (din Anexe) tipul de agent intermediar si temperatura de
inghet.

11.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor, care ,incadreaza” temperatura medie a acestora, si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si
7 ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se

calculeaza prin interpolare liniard si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 11.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7
t °C

p kg/m?®

Cp J/kg-K

A W/m-K

n Pa-s

00 m?/s

Pr -

r J/kg

11.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (aerul): curgere transversala peste un fascicul de tevi orizontale nervurate: dech1 = de
sau u (in functie de tipul nervurilor);
Fluidul rece (agentul intermediar): curgere in interiorul unor serpentine plane cu tevi orizontale; dech
2=d
Calculul debitului masic total de agent intermediar [kg/s]:
. _ (DO
Ms = Cps *Ats
Initial se considera ca fiecarei serpentine care ocupa un singur plan orizontal ii corespunde céate o
gura de alimentare (na = m) (m este numarul de tevi dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer).
in cazul in care valoarea obtinuta pentru ws este inferioara valorii limite prescrise (Ws min = 0,7 m/s),
se va considera ca dispunerea serpentinelor unei sectii se va face in doua sau trei plane orizontale,

(11.11)
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caz in care, pentru numarul de guri de alimentare cu agent frigorific, in locul valorii n, se va folosi
Na/2, respectiv na/3.
Calculul vitezei agentului intermediar ws [m/s] (ws < 1,5 m/s):

4-ms

e = . . . 1t-d:2 =
ms—ps Ws - m T[d| /4:>Ws ps'na'ﬂ:'diz

(11.12)

Res =WS'V—O|‘3°h (11.13)

S

11.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

11.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea fluidului cald
Relatia de calcul folosita depinde de natura fascicolului de tevi si de tipul nervurilor. Astfel:

11.1.5.1.1 Pentru curgerea peste un fascicul de tevi cu nervuri circulare individuale sau spiralate:
014 g\ 0-54
Nua=C-Cs:Cz- (ﬁ) : (U) ‘Rey" (11.14)
unde:

c,n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor:
¢ pentru tevi asezate in coridor: ¢ =0,105;n=0,72
¢ pentru tevi asezate decalat: ¢ =0,230; n=0,65

Cs - coeficient ce tine seama de structura fascicolului:
¢ pentru tevi asezate n coridor:

S2/de = 1,4: Cs = 0,85; s2/de = 1,8: s = 0,96; S2/de > 2: Cs = 1

0.2
. Sl - de
¢ pentru tevi asezate decalat: cs = (52, d )
- Ue

) 2 S1 2
unde: sz’ =\ /sy + (E)

c; - coeficient ce tine seama de numarul de randuri de tevi din fascicul:
¢ pentru tevi asezate n coridor:
C=1=1,6;C=2=1,3;C=3=1,1;Cz24=1
¢ pentru tevi asezate decalat:
Cz=1 = 0,8; Cz=4 = 0,95; Cz=6 = 0,98, Cz=8 = 0,99; Cz>10=1
Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este Tnh acest caz pasul
nervurii (u):

Wa - U Oa - U
va Nua = N
Relatia de calcul a criteriului Nusselt este valabila:

¢ pentru tevi asezate in coridor daca:

500 < Re <£25000; 3<de/lu<8;0,36<h/u<43;085<cs<1

¢ pentru tevi asezate decalat daca:

300 < Re £22500; 2,4 <de/u<3,5;0,36 <h/u<5;0,46 <cs <2,18

Re, = (11.15)

11.1.5.1.2 Pentru fascicul de tevi cu nervuri lamelare

_ E ,,,,,,,,,,,,, {- 4 1de
. E ,,,,,,,,,,,,, 3
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Figura 11.2 Elementele geometrice pentru calculul sectiunii libere de curgere a aerului

= Tevidispuse in coridor:

NUa: C " Rean " (L/dech a)m (1116)
unde:
L=s;-2z (11.17)
_4‘A_ 4‘(Sl'de)'(U'6n)
decha - P - 2 . [(S]_ _ de) + (u _ an)] (1118)
Re, = Mo~ Ueche (11.19)
Va
n = 0,45 + 0,0066 - d L (11.20)
echa
_ Rea
m=-0,28+0,08 - 1000 (11.21)
C=A-B (11.22)
unde:
A = 0,518 = 0,02315 (L/dech a) + 0,425 '10_3 (L/dech a)2'3' 10 -6 (L/dech a)3 (1123)
B =1,36-0,24 - Rea /1000 (11.24)
Tabelul 11.2 Valoarea coeficientului A in functie de raportul L/decha
L/dech a 5 10 20 30 40 50
A 0,4125 0,326 0,201 0,125 0,080 0,048
Relatia de calcul pentru criteriul Nusselt este valabila pentru:
500 < Re <£2500; 0,18 < u/de £0,35; 2 <51/de < 5; 4 < L/de £50; -40 <t < +40 °C
_Nua - 2Aa
0a="g — (11.25)

Deoarece deocamdata nu se cunoaste numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer (z) se
va calcula un coeficient de convectie mediu pentru z = 2...10 (CEF, RA, RAS) sauz =2 ... 6 (CRA):

Tabelul 11.3 Tabel pentru calculul unui coeficient de convectie mediu

Var Rel/Val
Z -
L (11.17)
L/dech a -
A (11.23)
C (11.22)
n (11.20)
Nua (11.16)
Olaz (11.25)
Coeficientul mediu de convectie pentru suprafata nervurata:
(0
Ola = Zi = (11.26)
= Tevidispuse decalat:
Oa =18 - wa*°"® (11.27)

Relatia este valabila pentru:
1<u<5mMm;0,2<86,<1mm;9<de<16 mm;
20<s:<30mMm;10<s,<50mm; z<4

Daca taw > t; aerul se raceste la x = ct.; in general insa racirea aerului se desfasoara cu depunere
de umiditate pe nervuri (taw < t;), proces a carui influenta este luata in considerare prin folosirea unui
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coeficient de precipitare &. Daca aparatul functioneaza la temperaturi pozitive ale aerului, umiditatea
din aer precipita sub forma de roua:
Xai = Xae

E=1+ 2480 Lt (11.28)
- lae
La temperaturi negative ale aerului, umiditatea pre0|p|ta sub forma de gheata sau zapada:
E=1+ 2880 t t (11.29)
ai =~ lae
Coeficientul conventional de transfer de caldura este:
1
oa = 6 (11.30)
~+R
aaE., 7\.1 €

Se considera ca:
e pentru nervuri netede: pz =150 ... 250 kg/m3i, = 0,15 ... 0,20 W/m-K.
e pentru nervuri spiralate: p, =150 ... 170 kg/m3i, = 0,09 ... 0,12 W/m-K.

Grosimea maxima a stratului de gheata sau zapada este 5, max = (U - 8n)/2. Se adopta:
87 = 8zmax- (2 ... 3) mm

Se considera de asemenea si 0 rezistenta termica de contact intre nervuri si teava:
Rc=4,5 103 m2.K/W

11.1.5.2 Corectarea coeficientului de convecfie de partea aerului finand cont de influenfa nervurilor:

_ Sw-E-¥+S
CRERVARE s = (11.31)

unde:
So: - suprafata la care se face raportarea coeficientului de convectie [m?/m]; se prefera de
obicei raportarea la suprafata exterioara neteda a tevilor:
So1 =7 - de; (11.32)
Sn1 - suprafata nervurilor [m?/m]:
Pentru nervuri circulare, diametrul exterior al nervurilor, D [m] este:
D=de+2:-h (11.33)
e nervuri elicoidale:

2 _ _ . 2
sm:%{“(D (D4°-8 ) .06 h-(de+12- h)} (11.34a)
e nervuri roluite:
2
Sm = G[_ (D?-d ﬁ)} (11.34b)
e nervuri lamelare:
-d
Sn = 2 [Sl S2- 74 e} (11.34c)

Sp1 - suprafata dintre nervuri pe teava de baza [m?m]:

04h

Figura 11.3 Elementele geometrice ale unei nervuri spiralate
e nervuri elicoidale:

Sk =" 'ude : (u i dQ : an) (11.35a)
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e nervuri roluite:

Sp =T 'ude (u-5w)  (11.35b)
e nervuri lamelare:
Spr == 'ude (u-8)  (11.35¢)
E - Eficienta termica a nervurilor:
et ) g

unde:
m - parametrul nervurii [m]:

2-00

m=1\/3 1 (11.37)
o - coeficientul de convectie care trebuie corectat
h’ - inaltimea conventionala (echivalenta) a nervurii [m]:
e nervuri rotunde:
D - D
h = Tde : (1+ 0.805 Ig (d—J) (11.38a)
e nervuri lamelare:
h’ = % -(p-1)-(1+0,8051g p) (11.38b)
¢ pentru dispunere in coridor:
B A
p=1,28 1 \UB" 0.2 (11.39a)
e
unde: A = max (S1, S2); B = min (S1, S2);
¢ pentru dispunere decalata (in esichier - sah):
p=1,27 dE g 0.3 (11.39b)
e

unde: A =max (2:-s2, S2'); B=min (2-s2, s2);
Y - coeficient ce tine seama de neuniformitatea transferului de caldura pe inaltimea nervurii:

¥Y=1-0,058" -(m-h) (11.40)
Coeficientul de nervurare este:
Se Snl + Sbl
B= S - sy (11.41)
Se recomanda pentru acest tip de aparate:
¢ pentru nervuri rotunde: B=6.12 E>0,85
¢ pentru nervuri lamelare: p=10..25 E=05..0,6

11.1.5.3 Calculul coeficientului de convecfie de partea fluidului rece

Relatiile folosite Tn cazul convectiei fortate prin tevi si canale drepte depind de natura curgerii dupa
cum urmeaza:

¢ curgere laminara (Re < 2300) - transferul de caldura pe directie perpendiculara
pe curentul de fluid se realizeaza mai ales prin conductia fluidului:
¢ regim de curgere vascos (Gr - Pr=Ra < 8-10°
o tevilungi (I/di > Pe/12 pentru tevi rotunde si l/dech > Pe/70 pentru fante) - influenta transferului de
caldura pe portiunea initiald se poate neglija si se poate adopta o valoarea medie a criteriului
Nusselt pe toata lungimea I:
Nu = 3,66 pentru tevi rotunde si Nu = 7,50 pentru fante plane (11.42)

o teviscurte (I/di < Pe/12):
3
Nu=1,55"- % ‘€ - &l (11.43)
1

unde:
Pe=Re - Pr
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Pr; - . . . .
& = p, ~1- coeficient de corectie care tine cont de sensul de transmitere a fluxului de
p

caldura;
2/3
g=1+0,01 (W) - coeficient de corectie care tine cont de lungimea necesara intrarii in
[

regim termic (pentru acest aparat: | = B);
In aceasta relatie dimensiunea determinanta este diametrul tevii d.
o Pentru fante plane: Nusp =1,15 - Nu

¢ regim de curgere gravitational vascos (Ra > 8:10°) - apare influenta curgerii transversale
datorata convectiei libere:

Nu=0,15 - Pe®®# . Ra% - g - g (11.44)
unde:
Tabelul 11.4 Valoarea lui g in functie de lungimea relativa a tevii
I/d; 1 2 5 10 15 20 30 40 >50
€l 1,90 1,70 1,44 1,28 1,18 1,13 1,05 1,02 1,00

Pentru regim laminar si tevi orizontale se mai poate utiliza relatia lui Aladiev:

Nu = 0,74-Re®?.(Gr-Re)%1.Pro2 (11.45)
Relatia este valabild pentru (I/di>50). Pentru tevi verticale si regim laminar de miscare la care
circulatia naturala coincide cu cea fortata, coeficientul de transfer este cu 15% mai mic decat cel de
la tevi orizontale. La cele cu circulatie contrara, coeficientul de transfer este cu 15% mai mare.

¢ curgere tranzitorie (2300 < Re < 10000)
Nu existd o metoda precisa de calcul a coeficientului de convectie. Pentru aprecierea orientativa a
transferului de caldura se recomanda folosirea relatilor de la curgerea turbulenta corectate cu
coeficientul lui Ramm: g (dat analitic, grafic sau tabelar).

6:10°
g0 =1- 50w (11.46)

Tabelul 11.5 Valorile lui & in functie de Re

Re 2500 3000 4000 5000 6000 8000 10000
Eyr 0,40 0,57 0,72 0,81 0,88 0,96 1,00

¢ curgere turbulenta (10000 < Re) - transferul de caldura se realizeaza intens prin
particulele de fluid ce se deplaseaza perpendicular pe directia de curgere:
e pentru apa (Kraussold):
Nu = 0,024 - Re%8 . Pr" (11.47)
n = 0,37 la incalzirea apei; n = 0,3 la racirea apei
e pentru Pr >0,7 (Miheev) si tevi orizontale:
Nu =0,021 - Re%8 . Pro®3 . g . g - g (11.48)
&c = (Pn/Pry)°2° - coeficient care tine cont de sensul fluxului de caldura;
&= 1,38 - (Ls/di)®*2 - coeficient ce tine cont de lungimea necesara intrarii fluidului in regimul
stabilizat de curgere; pentru Ls/di >50 : g =1

Tabelul 11.6 Valoarea lui g in functie de lungimea relativa a tevii si de Re

Re I/d;

1 2 5 10 15 20 30 40 >50
10000 165 |150 134 123 |117 |113 |1,07 1,03 [1,00
20000 151 |140 (127 |118 |113 |110 |105 |1,02 1,00
50000 134 127 (118 |113 |110 |108 |104 |1,02 1,00
100000 128 |122 |1,15 |10 |[108 (106 |1,03 |1,02 1,00
1000000 (1,14 (1,11 (108 |1,05 (1,04 |1,03 |1,02 1,01 | 1,00
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&s - coeficient care tine cont de raza spirei serpentinei. Datorita curburii conductei, in liniile de
curent ale fluidului apare o miscare secundara de tip centrifugal care are ca efect imbunatatirea
coeficientului de convectie. Pentru d/Rs > 8 - 10™:

es=1+1,77- % (11.49)
S
16.4 d 028
Reer 1 = @ Rec 2 = 18500 - (2 . RS) (11.50)
Rs

Influenta coeficientului &s se ia in considerare astfel:

o Re < Reca: curgere laminara fara circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriald pentru
curgere laminara cu s = 1;

o Rec1 <Re <Rec2: curgere laminara cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulenta cu &s = 1;

o Ree2 < Re : curgere turbulenta cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulenta corectata cu «s;

Relatia (8.15) se poate prezenta si sub urméatoarea forma dimensionala:
oa=B wo8do?. g - g (11.51)
unde:

A e . -
B = 0,021 - 037 . g043 coeficient care depinde de proprietatile fizice ale fluidului si de

temperatura [J/(s%2 - m26 . K)]
Pentru aer cu temperatura -50 <t < +50 °C:
B=3,73-0,0091 -t+ 0,465 - 10 - t?
Pentru apa cu temperatura 0 <t < +50 °C:
B=1430+22 -t
e pentru tevi verticale:
Nu = C-(w/d)°* (11.52)
unde C - coeficient in functie de temperatura si tipul fluidului

o pentru canale cu sectiunea transversala necirculara: se foloseste relatia anterioara considerand
dech
o pentru canale inelare la care transferul de caldura are loc doar pe teava interioara:
Nu = 0,017 - Re%8 . Pro4 . (Di/de)??8 - & (11.53)
in aceasta relatie dimensiunea determinanta este dech = Di - de
La curgerea 1n lungul unui fascicul de tevi coeficientul de convectie se corecteaza cu factorul:

A= (Sl : Sz/de2)0'18 (11.54)
Dimensiunea determinanta este diametrul echivalent al sectiunii de curgere in lungul tevilor.
_ Nus - As
s =g (11.55)

11.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

11.1.6.1 Calculul densitatii de flux termic de partea aerului

ani = (_Xa . (tam = taw) 'de / di [W/mz] (1156)
Observati:
1. S-a presupus ca raportarea coeficientului de convectie a.a s-a facut la suprafata exterioara a tevii
netede;
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Figura 11.4 Variatia temperaturii in peretele tevii

11.1.6.2 Calculul densitétii de flux termic de partea agentului intermediar

taw - tsm
Ossi = (i R) 6_m 2d; = (Qasi [VV/mz](11.57)
Ols TR 7\-m . di + de

Din ultima egalitate se calculeaza tsm. Se va considera o rezistenta termica interioara R = (0,1 ...

0,2) - 10 m2 K/W.

11.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura calculata [m?]:

_ Do
Si= e (11.58)
11.2 CALCULUL CONSTRUCTIV
- 480
1 PN PN . Ag. frig
P T lichid
: i © i : :lh‘m]
S —E—* ; — l
= . o - || B
= ol el T
! Eig’%u:_ G i 1[
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- P
|| | NG o) e P )
(N ! \%%t_ ‘
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, = ' 4 = =
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Figura 11.5 Schema generala a unui racitor de aer cu agent intermediar

Volumul specific al aerului la intrarea in aparat [m3/kg]:
_ 287 - (L +1.61- Xa) - Tai

unde: p = 1,013-10° - presiunea barometrica [N/m?] ;
Debitul masic [kg/s] de aer:

. _ (DO

Ma =" (11.60)
Debitul volumic [m?/s] de aer:

Va = Ma /pa (11.61)

Sectiunea liberd necesara de curgere a aerului [m?]:

90



Proiectarea unui racitor de aer cu agent intermediar

az 2 (11.62)

Sectiunea frontala a aparatului [m?:
Ar=B-H=L; s (11.63)
unde:
B - [atimea aparatului [m];
H - inaltimea aparatului [m];
L - lungimea tevilor dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer [m].

Pentru ca toate serpentinele sa lucreze in acelasiregim termic, planul/planurile de dispunere a tevilor
unei serpentine este/sunt de obicei paralel(e) cu directia de curgere a aerului si in contracurent.

Relatia de calcul a sectiunii libere de curgere a aerului (Aa) In functie de sectiunea frontala (Ar) a
aparatului este:
e pentru nervuri lamelare:

On
de + 2-h—"
-de)-(u - dn €
= AF ‘(51 ) (U ) = AF .[1 - —U]

Aa iU o (11.64a)
e pentru nervuri spiralate:
de + 4.4-h-%
Aa=Ar-1- R (11.64b)
e pentru nervuri roluite:
de + 2-h-%
Aa=Ar\l- 5 (11.64c)
e pentru tevi netede: se considera o, = 0

Cu ajutorul uneia din aceste relatii, in functie de tipul nervurii, se calculeaza L.

Lungimea totala a tevilor din aparat (L: [m]) se calculeaza in functie de suprafata interioara de
transfer de caldura calculata (S’i [m?)):

S =n-d-L = L= ﬁ (11.65)
Numarul de randuri de tevi in lungul curentului de aer:

Z =L/ (11.66)
Se adopta z intreg si par; prin rotunjirea lui z se are in vedere si realizarea unei rezerve de suprafata
de transfer de caldura, rezerva care se recomanda a fi de circa 10%.
Cu numarul z adoptat se recalculeaza L;:

L1 = Lz (11.67)
Numarul de tevi dintr-un plan perpendicular pe curentul de aer (m) se determina din urmatorul sistem
de trei ecuatii:

H=m-s; L
L1=m-B} = m= k-S—l (11.68)

k=H/B !
Valoarea raportului k se adopta in functie de numarul de ventilatoare (se considera ca unui ventilator
fi revine o sectiune de curgere aproximativ patrata).
Valoarea obtinuta din calcul pentru m se rotunjeste la o valoare intreaga si dupa caz multiplu de 2
sau 3; cu aceasta se recalculeaza H si L.
Lungimea aparatului in lungul curentului de aer [m]:

L=s;-2z (11.69)

Calculul aparatului se efectueaza tabelar pe coloane in functie de temperatura aerului in contact cu
peretele exterior al tevii (taw), pana la obtinerea egalitatii dintre tsm obtinuta din calcul si tsm marime
de intrare.
Marimile si relatiile de calcul folosite sunt cele prezentate anterior.
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Limitele Tntre care poate lua valori temperatura aerului in contact cu peretele exterior al tevii (taw)

sunt:

e limita superioara: taw < tae

e limita inferioara:  taw > tawmin , UNde taw min €Ste temperatura care se obtine cand dreapta iw este
tangenta la curba ¢ = 100 %.

Tabelul 11.7 Tabel centralizator pentru calculul unui RAS

Marime |U.M. Rel Valoare
taw °C -

Xaw kg/kg diag
haw kJ/kg diag

€ kd/kgvap |(11.3)
Xae ka/kg (11.7)
hae kJ/kg (11.4)
£ - (11.29)
oa W/m? K (11.30)
m m* (11.20)
E - (11.36)
M (11.40)
Oa W/m? K (11.31)
Qasi W/m? (11.56)
Si m? (11.58)
e kg/s (11.60)
. m3/s (11.61)
Va

Aa m? (11.62)
L1 m (11.64)
L m? (11.65)
z buc. (11.66)
m buc. (11.68)
H m

B m

L m

Na buc

Ws m/s (11.12)
Res - (11.13)
Nus -

Os W/m? K (11.55)
tsm °C (11.57)

11.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

11.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE DE PARTEA AERULUI

Relatia de calcul a pierderilor de presiune Ap [mm H>O] depinde de tipul nervurilor dupa cum
urmeaza:
e pentru nervuri lamelare:
Apa=A - dL - (pa - Wa)t’ (11.70a)
ech a
unde:

A - coeficient ce tine seama de rugozitatea suprafetei nervurilor: neteda: A = 0,007,
rugoasa: A =0,0113

L - lungimea nervurilor in lungul curentului de aer [m];
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e pentru nervuri spiralate si roluite:
2

APa = APios = £ - ‘% z (11.70b)

unde:
& - coeficient de rezistenta locala pentru un rand de tevi;
a=si/de; b =syde
Pentru 10*<Re <2 - 10°:

j=-012 -\ |— ; A=

o dacdA<1:£=0,52-A-Rel
o dacaA>1:£=0,52- A . Rel

(11.71)
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12. PROIECTAREA UNUI CONDENSATOR - VAPORIZATOR

a. Tipul aparatului: multitubular Tn manta cu condensarea in interiorul tevilor

b. Agentul frigorific cald (care condenseaza) L.l

c. Debitul masic de agent frigorific cald prin tevi mi....... ka/s
d. Temperatura de condensare teoornnne °C

e. Entalpia agentului frigorific cald la intrarea Th aparat hi' ... kJ/kg
f. Agentul frigorific rece (care vaporizeaza) .

g. Temperatura de vaporizare fo.nnn. °C

h. Entalpia agentului frigorific rece la intrarea in aparat hy' ... kJ/kg
i. Viteza aprox. de curgere a vaporilor prin tevi (0.1...1.6) (w1")"...m/s
j. Materialul tevii -~

k. Diametrul interior/exterior al tevii di/De....m

I.  Grosimea peretelui tevii Ot o m

m. Asezarea tevior L

n. Pasul de asezare a tevilor S2 e m

o. Tipul nervuric -

p. Grosimea nervurii On e m

g. Inaltimea nervurii W m

r. Pasul nervurii [0 R m

s. Coeficientul de nervurare al tevii (Se/S)) B -

t. Rezistenta termica interioara Ri.oe. m2K/W
u. Rezistenta termica exterioara Re....... m2K/W

12.1 CALCULUL TERMIC

12.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este sub cel al mediului inconjurator,
acesta se izoleaza termic, iar ecuatiile se vor scrie neglijandu-se schimbul de caldura cu exteriorul:

CI)kA=CDOBC>r;]1-Ah1:r;lz'Ahzzks-S-Atmqu'S (121)

12.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
t[°Cl

tai \
tliztﬁztlztk tie
At
the Lizthe=to =1 ty
S [m7]

Figura 12.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Condensarea si vaporizarea agentilor frigorifici puri sunt procese izoterme:
ti = tie = t; t2i = toe = 1o (12.2)
Diferenta medie de temperatura:
Atm =tk - to (12.3)
Temperaturile medii ale fluidelor:
bL=t;t2=1 (12.4)
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12.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor, care ,incadreaza” temperatura medie a acestora, si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si
7 ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se
calculeaza prin interpolare liniard si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 12.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7
t °C

p kg/m?®

Cp J/kg-K

A W/m-K

n Pa-s

o0 m?/s

Pr -

r J/kg

Obs.: In cazul ambelor fluide se folosesc proprietatile pentru starea lichid4 la saturatie.

12.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (agentul frigorific care condenseaza): condensare in tevi orizontale (cu o mica inclinare
1:30); decn1 = di;

Fluidul rece (agentul frigorific care vaporizeaza): vaporizare (fierbere) in volum mare pe un fascicul
de tevi orizontale (netede sau nervurate);

Calculul sarcinii termice si a debitului de agent rece (care vaporizeaza):

by =myq - Ahfg 1 [kW] (125)
* _ Dkv
mo = Al kg / s] (12.6)
Numarul aproximativ de tevi pe trecere (n') [buc.]:
L 4m
n'=_"4z. o1 - (Wa) (12.7)
Se adopta o valoare intreaga n. Viteza reala de curgere prin tevi [m/s]:
nI
wi" = (wq")" n (12.8)
Viteza masica [kg/(m?:s)]:
m m
(p-W)1 = A—ll = ﬁ (129)
n=g - :

12.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

12.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea fluidului cald

Viteza vaporilor influenteaza coeficientul de convectie la condensarea vaporilor stationari la valori
Re" > (60...70)-103. Valoarea criteriului Reynolds pentru vapori este:
W n . d
Re," = 1T“1 (12.10)

Pentru condensarea vaporilor in tevi orizontale:

S

di _ di 1/2
Relatia este valabild pentru —(1;'LW1 < 5000 si 1000 < J;“'—WIG;—') < 20000.

V.
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

NU-A,
=g (12.12)

12.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea fluidului rece

Relatia generala de calcul este de tipul:
a=A-qs" (12.13)
Deoarece (s = a - 0, relatia devine:
1 n
a=A".¢"" (12.14)
1L
iar gs = AT el'n, unde: A - coeficient in functie de proprietatile termofizice ale agentului si
temperatura de vaporizare, iar 6 = t, - to
Astfel:
¢ pentru amoniac:
e convectie libera (gs < gsa) si 10° < Ra < 10°
Nu=0,5-Ra¥ < a=A-(qs/d)*®* =B - (0/d)"* (12.15)
o fierbere dezvoltatd (gs > gsp ~ 50 ... 30 -10% W/m?)
pentru to = -40 ... 20 °C, po = 0,78 ... 8,6 bar sigs = (23 ... 87)-10° W/m?:
a=2,2"-p>?-qs® sau o = (3 +0,021to) - qs°’ (12.16)
Pentru fierberea pe fascicol de tevi cu: di =25 ... 38 mm, gs = (1,2 ... 10)-10° W/m? sito =-40 ... -20
°C se poate folosi si relatia:
a =45 . qs®* =580 - 63 (12.17)

¢ pentru agenti halogenati:
e convectie libera (gs < gsa) i 3-10° < Ra < 108
Nu=0721 Ra®< a=A-qs¥=B .01 (12.18)
o fierbere dezvoltata (qs > gsn)
o= Co - qs®7 - f(n) - (Re/Rz0)°? (12.19)
unde:
Co =550 - pc/* - T - MY8 - coeficient ce tine cont de proprietatile agentului.

Tabelul 12.2 Valorile lui Co pentru diferiti agenti frigorifici

Agent R12 R13 R13B1 R22 R142 R113 R114 R502 R134a
Co 4,18 5,22 4,51 4,74 14,05 3,07 3,51 4,54 4,36

7 = Po/Per - pPresiunea redusa

0.4 - . . - . .
f(r) = 0,14 + n(l.G + —) - coeficient ce tine cont de influenta presiunii; relatia e valabila pentru

1-xn
0,003 <t <0,95
R - rugozitatea medie a suprafetei; pentru otel R; =3 ... 6 um
Rz = 1um - rugozitatea suprafetei etalon;

Tabelul 12.3 Valorile coeficientilor A, B, gsa, 82 pentru diferiti agenti

Coef. Agent frigorific Po
R11 R12 R13 R21 R22 R717 bar

A 54 60 67 62 69 74 1.4

B 201 231 268 242 270 217

Osa 3000 2400 1800 3100 2800 10000 1

W/m? 1000 1000 550 1000 1000 5000 4

Oa 7,5 57 4,1 6,7 5,6 21,4-d%2 1

°C 3,3 3,0 1,7 2,9 2,6 12,3.d%2 4

0 pentru amoniac si agenti halogenati:
o fierbere nedezvoltatad (gsa < gs < Qsb)

96



Proiectarea unui condensator - vaporizator

Oid

o = o\ 1+ (12.20)
unde:
t1 = tka
pA/_ek
1 10c| Aty
t 5
pB u
L = Ly pSSSYT (O
e N
St di

Figura 12.2 Variatia temperaturii in peretele tevii

ol - coeficientul de convectie pentru convectie libera
osd - coeficientul de convectie pentru fierbere dezvoltata

12.1.5.3 Corectarea coeficientului de convectie finand cont de influenta nervurilor
In cazul tevilor nervurate la exterior, coeficientului de convectie se corecteaza in mod corespunzator.

12.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC
Densitatea de flux se calculeaza raportata la suprafata interioara a tevii netede.

12.1.6.1 Densitatea de flux termic de partea fluidului cald
Qis, = o (tr - tpa) = a1-0k = Ok = fi(q Si) (12.21)

12.1.6.2 Densitatea de flux termic de partea fluidului rece

Se
Ozs, = Otz'ev'ﬁ = Otz'(th - tz) §| -0y = fz(q Si) (1222)

12.1.6.3 Densitatea de flux termic prin peretele fevii
Deoarece grosimea peretelui tevii este mult mai mica decat diametrul mediu, determinarea densitatii
de flux termic se poate face cu ajutorul relatiilor pentru peretele plan:
fpa - 1
Oos = kebe =¥ o > 0= f(qs) (12.23)
Ri*osa T Res,
Cele trei densitati de flux termic sunt egale si formeaza un sistem de ecuatii cu necunoscutele gs,
tpa Si tps. Prin rezolvarea (grafic sau tabelar) a sistemului de ecuatii:
Qis; (toa) = G2 (tpe) = 03 5(tpa, toB) (12.24)
Atm = 0y + 6c + Ok (12.25)

se obtin valorile lui gs;, tpa $i tpe.
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Pentru rezolvarea tabelara, se dau valori densitatii de flux termic (gs,) si se calculeaza cu relatiile

corespunzatoare 0y, 6k, 0c Si Atm. Valorile obtinute se trec in Tabelul 12.4. Calculul se considera
incheiat cand se obtine pentru At valoarea calculata la paragraful 12.1.2.

Tabelul 12.4 Diferentele de temperatura in functie de densitatea de flux termic

Marime U.M. Rel. Val
ds, W/m? | -

Ok °C (12.21)

Oy °C (12.22)

O °C (12.23)

Atm °C (12.25)

¢ Pentru rezolvarea grafica trebuie trasate patru curbe astfel:
1. se da o valoare lui 6, pentru care se calculeaza din (12.22) gs; s-a obtinut un punct 2 pe curba g2

Si
2. se calculeaza din (12.21) 0« in functie de gs; s-a obtinut un punct 1 pe curba gz s,
se calculeaza din (12.25) 0. Tn functie de Atm, 6k $i 6v; s-a obtinut un punct 4 pe curba gss,

4. se calculeaza din (12.23) gs, in functie de O; s-a obtinut un punct 3 pe dreapta gss,

w

Oss; Os Qs Qas;
3\ W/m’]
4 2 \1
Qas;
0 t[°C]
Oc_ |tos Oy 0c Ok_ |tka

Figura 12.3 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide si prin peretele tevii in
functie de temperatura

Valorile cautate se obtin la intersectia curbelor s s, Si sss,

12.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

Suprafata interioara de transfer de caldura necesara este [m?]:
D
S’ = qs (12.26)
Pentru acoperirea pierderilor si compensarea influentei gazelor necondensabile, suprafata de
transfer de caldura se majoreaza cu circa 5...10 %:
Si ~1,1-Sf (12.27)
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12.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

12.2.1 SCHEMA APARATULUI

Q85

/

4150 8

Figura 12.4 Condensator - vaporizator multitubular Tn manta.
1. Racord evacuare vapori; 2. Racord aerisire; 3. Racord intrare vapori; 4. Ventil manometru; 5.
Supapa siguranta; 6. Racord evacuare condens; 7. Racord evacuare ulei; 8. Racord intrare lichid

12.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE

Lungimea fascicolului de tevi L [m]:
Si
= din (12.28)

Pentru asigurarea unui spatiu de linistire a vaporilor in partea superioara a corpului aparatului,
dispunerea tevilor in placa tubulara se face doar pe o inaltime (0,6...0,7)D; numarul echivalent de
tevi care ar incapea in corpul cu diametrul D ar fi deci:

Nec =N/ (0,6...0,7) < Nne SaU Nec (22.29)
Numarul de tevi de pe latura hexagonului exterior: a =ny
Numarul de tevi de pe diagonala hexagonului exterior: b=2a-1
Numarul total de tevi dispuse dupa hexagoane regulate: ne=3a - (a-1) +1
Numarul total de tevi cu completari: nec

Tabelul 12.5 Numarul de tevi pe placile tubulare - dispunere hexagonala

a |2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
b |3 5 7 9 11 13 15 17 19 21 23 25
Ne |7 19 |37 |61 |91 127 169 |217 271 [331 [397 469
Nec |7 19 |37 |61 |91 127 187 [241 301 |367 |439 |[517

a |14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25
27 129 |31 |33 |35 37 39 41 43 45 47 49
ne |547 |631 |[721 [817 |919 [1027 1111 |1261 |1387 |1519 |1657 |1801
Nec |613 [721 [823 |931 [1045 [1165 [1303 [1459 (1615 [1765 |1921 |2083

o

Se recomanda:
o pasul dintre tevi (t) - pentru placi tubulare din otel cu fixarea tevilor prin mandrinare, pentru de =
16 ... 57 mm se recomanda:
t/de = 1,37...1,22 < t/de = 1,37 - 3,658 - 103 - (de - 16) (12.30)
o distanta teava-manta: u = 10 mm
Diametrul interior preliminar al corpului aparatului D; [m]:
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Di=t-(b-1)+de+2-u (12.31)
Valoarea obtinuta din calcul se standardizeaza (Dstas). Pentru dezaerare se folosesc doua tevi
dispuse in spatiul de vapori.

12.2.3 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR
Calculul se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate impunand viteza de curgere.

2
. - d:
m=p -% W (12.32)

Pentru agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de (8 ... 10) m/s la aspiratie, iar pentru agentul
frigorific lichid, viteza de curgere este de (0,8 ... 1.2) m/s.

12.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si cele locale
[N/m?] :

Aptot = Aps + Ap (12.33)

12.4 CALCULUL DE REZISTENTA
Acesta se face avand in vedere constructia cu manta a aparatului.
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13. PROIECTAREA UNEI BUTELII DE RACIRE INTERMEDIARA CU
SERPENTINA IN MANTA

a. Agentul frigorific

b. Debitul masic de agent frigorific lichid cald mi....... ka/s
c. Debitul masic de agent frigorific aspirat de compresor ms....... ka/s
d. Temperatura de vaporizare la presiunea intermediara ... °C
e. Temperatura de intrare a agentului frigorific (TR °C
f. Diferenta minima de temperatura la capatul rece Ato min .. °C
g. Materialteava

h. Grosimea peliculei de ulei din si de pe teava Su v m

13.1 CALCULUL TERMIC

13.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este sub cel al temperaturii mediului
inconjurator, acesta se izoleaza termic, iar ecuatiile se vor scrie neglijandu-se pierderile de frig:

dbs=my - Ahl =k-S- Atm = (si, se SI e (13-1)

13.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

t[°C]
t
AL Aty
tle
toe tg to; Ale
S [m?

Figura 13.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Temperatura de iesire a agentului frigorific cald din aparat:
t1e = to + Ato min (13.2)

Pentru calculul lui Ahz, din diagrama Ig p - h se citesc entalpiile corespunzatoare punctelor 1i si le.

Diferenta medie logaritmica de temperatura:

_ Atmax - Atmin _ Atl

Atm = | Ao, | AL (13.3)
n Atmin n Ate
Temperaturile medii ale fluidelor:
=1y t1 =t + At (13.4)

13.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR
Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale

temperaturilor, care ,incadreaza” temperatura medie a acestora, si se inscriu in coloanele 2, 4, 5 si
7 ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se

calculeaza prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.
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Tabelul 13.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:

0 1 2 3 4 5 6 7
t °C

p kg/m?®

Cp J/kg-K

A W/m-K

n Pa-s

00 m?/s

Pr -

r J/kg

13.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Agentul frigorific cald - curgere in interiorul unei serpentine elicoidale;
Agentul frigorific rece - fierbere in volum mare pe fascicul de tevi orizontale (serpentina) (netede sau
nervurate);

Din ecuatia debitului se calculeaza diametrul interior al corpului buteliei (D), astfel incat viteza
vaporilor de agent (cu starea pe curba de saturatie si densitatea p2") sa fie w. = 0,3...0,5 m/s, valoare
necesara pentru a se putea realiza separarea acestora de picaturile de lichid.

Di="\ /—4 2 (13.5)
T P2 - W2

In functie de valoarea obtinuta se adopta o dimensiune STAS. Se recomanda

Di<0,8..1m.

Numarul de serpentine (ns) si diametrul interior al tevii serpentinei (di) se determina din ecuatia de
continuitate a debitului masic astfel incéat sa fie respectate conditiile: w1 = 0,4 ... 0,7 m/s side = 25 ...
38 mm:

. . d2
mi=p1-Ns- B 4d| - W1 (136)

in functie de valoarea obtinuta pentru d; se adopta o dimensiune STAS si se recalculeaza viteza wi,
considerand n intreg. Viteza reald de curgere [m/s] si criteriul Reynolds sunt:
4-m wi - di

Wy = m ; Re1= v (13.7)
Raza spirelor serpentinei exterioare [m]:
Di-2-u-d
Re= =5 (13.8)
unde: u =10 ... 15 mm - distanta serpentina - corp.
13.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE
13.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific cald
Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin tevi si canale se utilizeaza relatia criteriala:
Nu; = 0,021 - Re1%® - Pri%*3 . g - g1~ er - & (13.9)

unde:

&c = (Pry/Prp)°2° - coeficient care tine cont de sensul fluxului de caldura;

&=1,38 - (Ls / d)®*2 - coeficient ce tine cont de lungimea necesara intrarii fluidului in regimul
stabilizat de curgere; pentru Ls / di > 50: g =1

e - coeficient de corectie pentru regimul tranzitoriu de curgere;

&s - coeficient care tine cont de raza spirei serpentinei. Datorita curburii conductei, in liniile de
curent ale fluidului apare o miscare secundara de tip centrifugal care are ca efect imbunatatirea
coeficientului de convectie. Pentru d/Rs > 8 - 10

es=1+ 1,77 - & (13.10)

S
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di )O,ZB (213.11)
S

16.4
Reg1= —Q ; Req2=18500 - (ﬁ
Rs

Influenta coeficientului &s se ia in considerare astfel:

o Re < Reca: curgere laminara fara circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere laminara cu g = 1;

o Rec <Re < Recr: curgere laminara cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulenta cu es = 1;

o Rec2 < Re: curgere turbulenta cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulenta corectata cu «g;

Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Re si Nu este diametrul interior al tevii.

a1 = w [W/m2K] (13.12)

13.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific rece

Relatia generala de calcul este de tipul:
a=A"-Qs" (13.13)
Deoarece (s = a - 0, relatia devine:
1 n
a=A".¢"" (13.14)
11
iar gs = AT et , unde: A - coeficient in functie de proprietatile termofizice ale agentului si
temperatura de vaporizare, iar 0 = t, - to
Astfel:
¢ pentru amoniac:
e convectie libera (gs < gsa) si 10° < Ra < 10°
Nu=0,5 Ra¥ < a=A-(gs/d)¥® =B - (6/d)¥* (13.15)
o fierbere dezvoltata (qs > qsp = 50 ... 30 -103 W/m?)
pentru to = -40 ... 20 °C, po = 0,78 ... 8,6 bar sigs = (23 ... 87)-103 W/m?:
a=2,2"-p>?-qs® sau o = (3 +0,021to) - qs°’ (13.16)
Pentru fierberea pe fascicol de tevi cu: di =25 ... 38 mm, gs = (1,2 ... 10)-10° W/m? sito =-40 ... -20
°C se poate folosi si relatia:
o =45 -qs® =580 - 63 (13.17)

¢ pentru agenti halogenati:
e convectie libera (gs < gsa) i 3-10% < Ra < 108
Nu=021 -Ra®< a=A-qs¥=B .01 (13.18)
o fierbere dezvoltata (qs > gsn)
o =Co - qs®7® - f(r) - (R/R10)°2 (13.19)
unde:
Co =550 - pc/* - T - MY8 - coeficient ce tine cont de proprietatile agentului.

Tabelul 13.2 Valorile lui Co pentru diferiti agenti frigorifici

Agent R12 R13 R13B1 R22 R142 R113 R114 R502 R134a
Co 4,18 5,22 4,51 4,74 4,05 3,07 3,51 4,54 4,36

T = Po/Per - presiunea redusa

0.4 - . . I , .
f(nr) = 0,14 + n(l.G + —) - coeficient ce tine cont de influenta presiunii; relatia e valabila pentru

1-xn
0,003 <t <0,95
R; - rugozitatea medie a suprafetei; pentru otel R, =3 ... 6 um
Rz = 1um - rugozitatea suprafetei etalon;

Tabelul 13.3 Valorile coeficientilor A, B, gsa, 82 pentru diferiti agenti
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Coef. Agent frigorific Po
R11 R12 R13 R21 R22 R717 bar

A 54 60 67 62 69 74 1..4
B 201 231 268 242 270 217

Osa 3000 2400 1800 3100 2800 10000 1
W/m? 1000 1000 550 1000 1000 5000 4

Oa 7,5 57 4,1 6,7 5,6 21,4-d%2 1

°C 3,3 3,0 1,7 2,9 2,6 12,3-d%2 4

0 pentru amoniac si agenti halogenati:
o fierbere nedezvoltatd (qsa < gs < gsp)

[0
O = o N\ [ 1+ 0 (13.20)
el
unde:
o - coeficientul de convectie pentru convectie libera

osd - coeficientul de convectie pentru fierbere dezvoltata

In cazul utiliz&rii agentilor halogenati exista varianta constructiva a serpentinelor din tevi cu nervuri
joase, situatie n care coeficientul de convectie obtinut (a2) trebuie corectat in mod corespunzator.

q [w/ mz] 2 si
Qi si
Osi
t t, t; t[°C]

Figura 13.2 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura
13.1.6 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

13.1.6.1 Densitatea de flux termic de partea agentului frigorific cald

f1-1
Oise =77 5, L 8:’ D (13.21)
((11+Ri). Si +7\,t.di+de+Re
Se recomanda:
e pentru amoniac: Ri=Re=(0,2...0,5)-102 m2K/W
e pentru agenti halogenati: Ri=R.=(0,1...0,2)-10° m2K/W
13.1.6.2 Densitatea de flux termic de partea agentului frigorific rece
O2se = a2 - (tp - t2) (13.22)
Prin rezolvarea ecuatiei:
J1se (tp) =02 Se(tp) (1323)
se obtin valorile lui gse Si tp
13.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata exterioara de transfer de caldura [m?]:
, _ s
Se= Jse (13.24)
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Pentru realizarea unui grad de acoperire suprafata de transfer de caldurd se majoreaza cu circa
10%:
Se~1,1-S% (13.25)

13.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

13.2.1 SCHEMA APARATULUI

' ¥/
g it
1] :
& )
o [ - X
= q
: Inaitime
= - hidrostatica
=H 1
—_— 3
&-'
e —
{ 7
a | - )
a3 7

Figura 13.3 Butelie de racire intermediara pentru amoniac:

1. intrare NH3 vapori din compresorul de JP; 2. intrare NH3 lichid; 3. racord manometru; 4., 5.
racorduri egalizare presiune pe vapori si lichid; 6.,7. intrare si iesire NH3 lichid de inalta presiune; 8.
racord evacuare ulei; 9. deflector conic perforat; 10. iesire vapori NH3 raciti catre compresorul iP;
11. orificiu de echilibrare a presiunii
d - Refulare joasa presiune; d4 - Intrare/iesire amoniac lichid laminat; d5 - Aspiratie inalta presiune

13.2.2 MARIMILE PRINCIPALE
Lungimea tevii unei serpentine [m]:

___Se
Ls = ne -7 de (13.26)
Numarul de spire:
LI Ls
N =t R (13.27)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Inaltimea serpentinei [m]:
Hs=(n-1)-s+de (13.28)
unde:
s ~ 1,5-de - pasul spirelor serpentinei.

13.2.3 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR

Calculul se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate impunand viteza de curgere.
. - d?
m=p-—p W (13.29)

Pentru agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de 5...10 m/s la aspiratie si de 2...6 m/s la
refulare

13.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune Api [N/m?] reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si
cele locale:

Aptot = Apr + Ap (13.30)
13.3.1 Calculul pierderilor de presiune prin frecare
oW o

Api=A 2 e & (13.31)

unde:
lot - lungimea totala de conducta de diametru dech;
A =f(Re, K/d) - coeficient de pierderi liniare de sarcina prin frecare;
K - rugozitate absoluta;
¢ pentru tevi in exploatare fara murdarie si coroziune: K=0,2...0,3 mm
¢ pentru tevi murdare si puternic corodate: K=0,5 ... 0,8 mm
gs - coeficient ce tine cont de influenta spirelor serpentinei (es = 1 pentru tevi drepte) si care
depinde de numarul de spire (n) si de raportul Rs/d; astfel:

Tabelul 13.4
Rs/di 250 |20 10 8 6 5 4 3
€s 1,00 |1,20 |1,25 (1,35 (1,50 (1,60 (1,70 |1,90

Din punctul de vedere al caracterului curgerii si al valorii rugozitatii suprafetei, se pot distinge
urmatoarele regimuri de curgere:

O laminar: Re < 2320; ¢ tranzitoriu: Re = 2320; ¢ turbulent; Re > 2320;

Caracterul turbulent neted sau rugos se determina cu ajutorul grosimii stratului limita &, [m]:

d
o= 30- 13.32
! Re /A ( )

Curgerea poate avea loc n regim turbulent:
¢ neted, daca §,> K

¢ dacad Re >10° - formula lui Kanakov:

L =(1,81-lg Re - 1,5)? (13.33)
0 daca Re <10° - formula lui Blazius:

0.3164

= Re0-25 (13.34)
¢ semirugos, daca ¢ < K - formula lui Colebrook - White:

== Ig(—K + 222 ) (13.35)

¢ rugos, daca § < K - formula lui Nikuradze:

1

A= (13.36)

d 2
(1.74 + 2-Igﬁ)
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Proiectarea unei butelii de racire intermediard cu serpentind in manta

Delimitarea zonei cu regim turbulent semirugos de cea cu regim turbulent rugos se face prin
hiperbola lui Karman a carei ecuatie este:

Re% \J% = 260 (13.37)

Pentru determinarea tipului curgerii, calculul se va face prin incercari, iterativ.

13.3.2 Calculul pierderilor de presiune locale
'Wi2
Api= Zgi B (13.38)
i

unde:
& = ,coeficient de rezistenta locald" ce depinde de natura rezistentei hidrodinamice:
Calculul se va face doar pentru fluidul cald (agent frigorific lichid) care circula prin serpentina.
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

14. PROIECTAREA UNUI SCHIMBATOIU?ADE CALDURA REGENERATIV
CU SERPENTINA IN MANTA

a. Agentul frigorific

b. Debitul masic de agent frigorific lichid M........ ka/s
c. Debitul masic de agent frigorific vapori My ..o.... ka/s
d. Presiunea de vaporizare Po........ bar
e. Presiunea de condensare Pk -eveeee bar
f. Temperatura de intrare a agentului frigorific lichid i v °C
g. Temperatura de intrare a agentului frigorific vapori [ T °C
h. Temperatura de iesire a agentului frigorific vapori tve uene °C

i. Titlul vaporilor de agent frigorific la intrare Xisvvreens

j. Dimensiunile mantalei (_vxdvm) L mm
k. Dimensiunile tamburului (Orx87r) L mm
l.  Materialul tevie -~

m. Diametrul exterior al tevii de..oo... mm
n. Grosimea peretelui tevii Stvrennn mm
o. Asezareatevior L

p. Pasul longitudinal de asezare a tevilor 7 I mm
g. Rezistenta termica interioara Ri........ m2K/W
r. Rezistenta termica exterioara Re....... m2K/W
s. Tipul nervuriic -

t. Materialul nervuric -~

u. Grosimea nervurii Onveeennns mm
v. Pasul nervurii U.eeeee mm
w. Inaltimea nervurii (W mm

14.1 CALCULUL TERMIC

14.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $1 TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este sub cel al mediului inconjurator,
acesta se izoleaza termic, iar ecuatiile se vor scrie neglijandu-se schimbul de caldura cu exteriorul:

®=my- (hve-hi) =mi- (hi-hi) =k- S - Atp (14.1)

14.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

Pentru temperatura ty (si titlul x.;) se citeste din diagrame sau tabele entalpia vaporilor (umezi,
saturati uscati sau supraincalziti) (hv) la presiunea corespunzatoare (po). Entalpia vaporilor
supraincalziti la iesirea din aparat (hve) se citeste din diagrame sau tabele la presiunea po Si
temperatura tue.

Pentru temperatura t; se citeste din diagrame sau tabele entalpia lichidului saturat (sau subracit) h;
la presiunea corespunzatoare (px).

Entalpia lichidului subracit (hie) se deduce din ecuatia de bilant energetic:

m
hie = h; - ._V(hve - hvi) (14.2)
m;
Pentru i Si pk se citeste din diagrama Ig p - h temperatura tie.
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Proiectarea unui schimbator de caldura regenerativ cu serpentina in manta

t[°C]
tai
tZe At]_
1:le
Ato C,>C,
to;
S [m7]

Figura 14.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Daca la intrarea in aparat, vaporii de agent frigorific sunt umezi (xvi = 0,9 ... 0,98), schimbatorul de
caldura se imparte in doua zone (una pentru uscarea vaporilor, in care temperatura determinanta
este temperatura de vaporizare, si alta de supraincalzire) pentru care calculul termic se face separat.

Diferenta medie logaritmica de temperatura la curgerea in contracurent:
_ Atmax - Almin _ (tle - tvi) - (tli - tve)

Atm = . Ao | Py (14.3)
Atmin t|i = tve
Temperaturile medii ale fluidului in cele doua stari:
t +t
tlm = % , tvm = tlm = Atm (14.4)

14.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame la temperaturile medii ale
acestora si se inscriu intr-un tabel de forma celui de mai jos:

Tabelul 14.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Proprietate/Agent Agent frigorific lichid Agent frigorific vapori
t [°C]

p [kg/m°]
Cp [kIIkg-K]
A [W/m-K]
n [Pa - s]

v [m?%/s]
Pr[-]

14.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (agent frigorific lichid) - curgere in interiorul unei serpentine elicoidale;
Fluidul rece (agent frigorific vapori) - curgere in spatiul inelar manta - tambur peste un fascicul de
tevi (netede sau nervurate) (serpentinay);

Calculul sarcinii termice a aparatului [kW]:

O=m- (hli - hle) =my - (hvi - hve) (145)
Ecuatia de continuitate a debitului masic (pentru tevi netede):
° di2
mi=pr N w (14.6)
. . (D32 - D+2 Ne
mv = p\/ . (UZ—TI - 2 (ZTC * Rsi ° de)j * WV (147)
i=1

unde:
ns - numarul de serpentine alimentate in paralel cu agent frigorific lichid;
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8¢ =2 ... 6 mm - marimea distantierului tambur - serpenting;

S1=de + 2 - 34 - pasul transversal de asezare a tevilor [mmy];

Dr > 5-de - diametru exterior tambur;

nc=1 ... 2 - numarul de cilindri de infasurare ai spirelor serpentinelor;

Di=Dr + 2 - n¢ - s1 - diametru interior al corpului mantalei;

Rsi - razele spirelor serpentinelor [m]:

Dt + de
Rs1 = 2 +0d ; Re2=Rs1+2-08q+ de (14.8)

Nc Si Ns se aleg astfel incéat vitezele obtinute sa se incadreze in limitele recomandate;
Vitezele agentului in cele doua stari [m/s]:

4.-m m,
W'zn'diz'”s'pl;wvzn.D-Z-DZ; ne (14.9)
( I4 i - Z (27'[ . Rsi . de)jpv
i=1
Valorile criteriilor Reynolds sunt:
Re) = W'V—'Id‘ . Re, = WVV—'de (14.10)
o pentru lichid: daca 2300 < Re; < 10000 : regim tranzitoriu de curgere;
o pentru vapori: daca 1000 < Re, < 200000 : regim tranzitoriu de curgere;

14.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

14.1.5.1 Calculul coeficientului de convecfie de partea agentului frigorific lichid ce curge prin
serpentina.
Pentru curgere tranzitorie sau turbulenta prin tevi si canale se utilizeaza relatia criteriala:
Nu; = 0,021 - Re® . Pr2 . g . g - g - & (14.11)
unde:

&c = (Pn/Pry)°2° - coeficient care tine cont de sensul fluxului de caldura;

&= 1,38 - (Ls/di)**? - coeficient ce tine cont de lungimea necesara intrarii fluidului in regimul
stabilizat de curgere; pentru Ls/d; > 50: g = 1;

e - coeficient de corectie pentru regimul tranzitoriu de curgere;

&s - coeficient care tine cont de raza spirei serpentinei. Datorita curburii conductei, in liniile de
curent ale fluidului apare o miscare secundara de tip centrifugal care are ca efect imbunatatirea
coeficientului de convectie. Pentru d/Rs > 8 - 10*:

es=1+ 1,77 - o (14.12)

S
16.4 0-28
Rec1 = ? ; Recgr2=18500 - (2 . Rs) (14.13)
R

S

Influenta coeficientului &s se ia in considerare astfel:

o Re < Re¢a: curgere laminara fara circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriald pentru
curgere laminara cu s = 1;

o Rec <Re < Rer: curgere laminara cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulenta cu es = 1;

o Rec2 < Re: curgere turbulentd cu circulatie secundara; se foloseste ecuatia criteriala pentru
curgere turbulenta corectata cu «s.

Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Re si Nu este diametrul interior al tevii (d).

o= N“C'j—k' (14.14)

14.1.5.2 Calculul coeficientului de convectie de partea agentului frigorific vapori
Relatia folosita depinde de natura fascicolului de tevi si de tipul nervurilor; astfel:
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Proiectarea unui schimbator de caldura regenerativ cu serpentina in manta

¢ pentru curgerea vaporilor umezi (x.i > 0,98) sau uscati peste un fascicul de tevi netede:

Nuy=c-Re,"-Pr," - & - & (14.15)
unde:
¢, m, n - coeficienti ce tin seama de asezarea tevilor astfel:
Tabelul 14.2
Regim Asezare tevi
de Coridor Sah Obs.
curgere C m n C m n
10°<Re<103 0,52 0,50 0,36 0,71 0,50 [0,36
10%<Re<200-10° |0,27 0,63 0,36 0,35-(s1/s2)°? 0,6 0,36 |[(s1/s2)<2
0,4 (31/82)>2

200-10%<Re 0,033 (0,80 0,4 0,031-(s1/s7)%? 0,80 [0,40

gc - coeficient ce tine seama de sensul fluxului de caldurs;
&z - coeficient ce tine seama de numarul de randuri de tevi din fascicul:
¢ pentru tevi asezate n coridor:
dacd 10°<Re <10% ¢, =1
daca 10% < Re: €222= 0,81 ; €24 = 0,91 ; &;26 = 0,93;
€228 = 0,95 ; £;=10 = 0,97;
¢ pentru tevi asezate decalat:
dacid 102 <Re <£10% &, =0,88: €24 = 0,93 ; £,-¢ = 0,96;
€z=8 = 0,98 y €z2=10 = 0,99;
daca 10° < Re: €222 = 0,73 ; €24 = 0,88 ; &226 = 0,92;
€228 = 0,95 ; £;=10 = 0,97;
Relatia de calcul este valabila pentru Re =30 ... 1,2 - 108 siPr=20,71 ... 500:
- pentru tevi asezate in coridor daca: 0,6 <sis» <25
- pentru tevi asezate decalat daca: 0,33 <si/s,<8
Dimensiunea determinanta pentru calculul criteriilor Reynolds si Nusselt este diametrul exterior al
tevii de. Viteza de calcul este viteza in sectiunea minima de curgere.
Nuy - Ay

o =T (14.16)

¢ pentru curgerea vaporilor umezi (xi = 0,9 ... 0,98) peste un fascicul de tevi netede:
NUyxez = Nuyer - [1 + /54 - (1 - X) - 1.08] (14.17)
Exista si varianta constructiva a serpentinelor din tevi cu nervuri joase, situatie in care coeficientul
de convectie obtinut trebuie corectat in mod corespunzator.

14.1.6 CALCULUL COEFICIENTULUI GLOBAL DE TRANSFER DE CALDURA

Coeficientul global de transfer de caldura raportat la suprafata interioara [W/m? -K]:
1

ksi = (14.18)
1 S, & _2d (; )
(OLV+RQ).Se+7\.t.di+de+ OL|+RI
14.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura necesara este [m?]:
,_ D
S’ = Ke - At (14.19)
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14.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

14.2.1 SCHEMA APARATULUI

 Lichid

]
mREsyy
=
B |
==
e aa? 14
aIr7
[~ i
S
5
Vapori
Lichid
R
Vapor

Figura 14.2 Schimbator de caldura regenerativ cu serpentina in manta (putere mare)

14.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE
Lungimea necesara totala a tevii serpentinelor [m]:

__Si
Le=2"g (14.20)
Numarul necesar mediu de randuri de tevi [buc.]:
L
Nm=—n— (14.21)
27[‘ )y 'Rsi

i=1
Prin intregirea lui n'n se are in vedere si realizarea unui grad de acoperire pentru suprafata de

transfer de caldura; cu nm intreg se recalculeaza lungimea medie a tevii serpentinelor (Lss).
Lungimea unei serpentine [m]:

L
s= oo (14.22)
Ns
Numarul de spire ale unei serpentine [buc]:
L
Nspi = 2-Tc-SRsi (14.23)
Lungimea totala a tevii [m]:
Li=Lst2-0,5 (14.24)
Lungimea tamburului [m]:
Lt =nsp1-S2 (14.25)

14.2.3 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR
Calculul se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate impunand viteza de curgere.
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Proiectarea unui schimbator de caldura regenerativ cu serpentind in manta

2
. w-d
m=p -T”ac W (14.26)

Pentru agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de 8...10 m/s la aspiratie, iar pentru agentul
frigorific lichid, viteza de curgere in serpentina este de 0,8...1 m/s.

544

&
a89

Vap e . Pares rrreeaenn il

1 T lbreey

1l
&= Lichid

Figura 14.3 Schimbator de caldura regenerativ cu serpentina in manta (de putere mica)

14.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune reprezinta suma dintre pierderile de presiune prin frecare si cele locale
[N/m?]:

Apiot = Aps + Ap (14.27)

14.3.1 PIERDERI DE PRESIUNE PENTRU AGENTUL FRIGORIFIC LICHID
Pierderile de presiune prin frecare pentru agentul frigorific lichid:

2
. L
Pierderile de presiune locale pentru agentul frigorific lichid:
- W2
ApI= &N B (14.29)

unde: ¢ = 0,4...0,5 - coeficient de rezistenta locala pentru intoarcerea curentului cu 360° intr-o spira.

14.3.2 PIERDERI DE PRESIUNE PENTRU AGENTUL FRIGORIFIC VAPORI

Pierderile de presiune prin frecare pentru agentul frigorific vapori:

Apn=0,53 - n - Re, %122 p, - w2 (14.30)
unde: n - numarul de randuri de tevi in lungul curentului de vapori;
Pierderile de presiune locale pentru agentul frigorific vapori:

pv - W
Apw = & * Nrac - 2 (1431)
unde: £ = 1,5 ; Nac = 2 - numarul de racorduri de intrare-iesire.
14.4 CALCULUL DE REZISTENTA
Acesta se face avand in vedere constructia cu manta a aparatului.
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15. ESTIMAREA UNUI SCHIMBATOR DE CALDURA CU PLACI

Fluidul cald
Fluidul rece

Debitul masic total de fluid cald

Temperatura de intrare a fluidului cald

Temperatura de iesire a fluidului cald

Temperatura de intrare a fluid rece

Temperatura de iesire a fluidului rece

Tipul placilor

Materialul placilor

Latimea efectiva a canalului de curgere

Lungimea de curgere la o trecere

Suprafata efectiva de transfer de caldura a unei placi

. Unghiul Chevron (25...65°)

Materialul placii

Pasul placilor

Grosimea placii

Coeficientul de marire

Numarul total de placi

Diametrele racordurilor

Schema de curgere a fluidelor (Np/Np)

15.1 CALCULUL TERMIC

15.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $1 TRANSFER DE CALDURA

t [°C]
tai
Ate
t2e At]_
t1e
At C.>C,
At;
toi
S [m?]

Mmi....... kg/s
[CTR °C
tlereennns °C

| ST °C
t2ermeennns °C
len veveeee. m
Lit.ou..... m
Sl ........ m2
S R °
Ao W/(mK)
ST m
5p| ........ m

| A -
Npleeeeee buc
Dp ....... m

Figura 15.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

(D:ml'Cpl'AtlzmZ'CpZ‘AtZZk'S‘Atm:qsi,Se‘Si,e

15.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
Se calculeaza diferentele de temperatura la cele doua capete ale aparatului (cald si rece):

Ate =t - toe ; Al = t1e -ty

Se alege diferenta maxima si minima de temperatura:

Atmax = max(Ate, Aty)
Atmin = mln(Atc, Atr)
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Estimarea unui schimbator de caldura cu placi
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Figura 15.2 Factorul de corectie al diferentei de temperatura F, pentru schimbatoare de caldura cu
placi cu schema de curgere 2 treceri/1 trecere (valabil pentru peste 20 de placi) in functie de Z

Diferenta medie logaritmica de temperatura:
Atmax - Atmin
Atm N In Atﬂ
Atmin
n cazul in care schema de curgere a fluidelor prin aparat nu este Tn contracurent, valoarea lui Aty
trebuie corectata cu un factor F, a carui valoare este data grafic sau tabelar, in functie de schema
de curgere (vezi Figura 15.2).

(15.3)

tai- t toe - toi
Rodizle. , _le-li (15.4)

toe -t toi - t2e
Se calculeaza variatiile de temperatura ale celor doua fluide si se alege fluidul cu variatia minima de
temperatura:
Aty =ty - t1e; Aty =toe - toi o Atming = min(Atl,Atz) (155)
Temperaturile medii ale fluidelor sunt:
o pentru fluidul cu variatia minima de temperatura:
ti + te
t="">%" (15.6)

o pentru celalalt fluid:

tp = ta + At (15.7)

15.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame pentru valori intregi ale
temperaturilor care ,incadreaza” temperatura medie a acestora si se inscriu in coloanele 2, 4,5 si 7
ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se calculeaza
prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

Tabelul 1.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Propriet. U.M. Fluid cald: Fluid rece:
0 1 2 3 4 5 6 7
t °C
p kg/m?
Cp J/kg-K
A Wim-K
n Pa-s
v m?/s
Pr -
Ahgg Jikg
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Figura 15.3 Scheme de curgere:
a., b. Cu o trecere in contracurent (aranjamente Z si U); ¢. Cu doua treceri pentru ambele fluide; d.
Cu o trecere pentru un fluid si doua treceri pentru celalalt fluid.

15.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE
Ambele fluide - curgere complexa prin spatiul dintre placi

15.1.4.1 Calculul sarcinii termice si a debitului de fluid rece

®=mi-Cpr - Aty [kKW] = my = [Kg/s] (15.8)

)
Cp2 At2

15.1.4.2 Calculul dimensiunilor geometrice de curgere

Figura 15.4 Tipuri constructive de placi: a- tip ,,scandura de rufe”; b- tip chevron

Gradul in care ondulatiile maresc suprafata plana depinde de pasul si adancimea acestora. Pentru
a exprima cresterea lungimii reale de curgere fatd de cea nominald se foloseste coeficientul de
marire u, a carui valoare variaza in domeniul 1,1...1,25, avand o valoare medie de 1,17.
_ __lungime reala
M~ lungime nominala

(15.9)
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Estimarea unui schimbator de caldura cu placi

In ciuda sectiunii complexe de curgere dintre placi, intervalul mediu de curgere se defineste ca [m]:

b=s-35 (15.10)
Sectiunea de curgere a unui canal [m?]:
Ach = blen (15.11)
Diametrul mediu echivalent de curgere al unui canal [m]:
_ 4 - Sectde curgere _ 4Acn
deen = perimudat - P (15.12)
Deoarece P = 2(b + p-len) Si b<<len:
4(b-l 2:b
Aoy = 2 Olen) 2D (15.13)

2(b + plen) ~
Numarul aproximativ de canale pe trecere se calculeaza pentru fiecare fluid in functie de schema
de curgere (vezi Figura 15.3). Pentru schema cu doua treceri pentru ambele fluide:

Np - 1
Nonte = 5° - N (15.14)

pasul canalelor

Figura 15.5 Geometria placii

15.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

Calculul se face separat pentru fiecare dintre cele doua fluide, urméand metodologia indicata pentru
fiecare tip de transfer de caldura.

15.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie pentru transfer monofazic de céaldura
Debitul masic printr-un canal:

. m
Men = Nenr (15.15)
Viteza de curgere printr-un canal:
m
Wen =7 A°:n (15.16)
Criteriul Reynolds:
Re = V\k%de” (15.17)
Se constata ca valoarea sa nu depinde de marimea b.
-d Jn-Pro33.c.a
Nu = S8 = g, ppe = o= —== (15.18)
A dech

unde: Jy=Cn-ReY
)\
c = ( ) coeficient de corectie in functie de viscozitate; n, - viscozitatea fluidului la

Np
temperatura peretelui, calculata ca medie aritmetica a temperaturilor medii ale celor doua fluide.

Valorile lui Cy, si 'y pentru diferite unghiuri de inclinare a canalelor placii B, in functie de Re sunt date
in Tabelul 15.3.

Tabelul 15.3 Constante pentru calculul transferului monofazic de caldura si a pierderilor de presiune
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Unghiul Chevron | Transfer de caldura Pierderi de presiune
B [grade] Re Ch y Re Kp z
<30 <10 0,718 0,349 <10 50 1
>10 0,348 0,663 10...100 19,40 0,589
>100 2,990 0,183
45 <10 0,718 0,349 <15 47 1
10...100 0,400 0,589 15...300 18,29 0,652
>100 0,300 0,663 >300 1,441 0,206
50 <20 0,630 0,333 <20 34 1
20...300 0,291 0,591 20...300 11,25 0,631
>300 0,130 0,732 >300 0,772 0,161
60 <20 0,562 0,326 <40 24 1
20...400 0,306 0,529 40...400 3,24 0,457
>400 0,108 0,703 >400 0,760 0,215
>60 <20 0,562 0,326 <50 24 1
20...500 0,331 0,503 50...500 2,80 0,451
>500 0,087 0,718 >500 0,639 0,213

15.1.6 CALCULUL COEFICIENTULUI GLOBAL DE TRANSFER DE CALDURA
Coeficientul global de transfer de caldura [m? grd/W1:

1_(1 Sl (i )
K= (al + R1)+ Ao + o + Rz (15.19)

Daca nu se iau in considerare rezistentele termice suplimentare R: si R. se obtine un coeficient
global teoretic k;; coeficientul global real k; se calculeaza ca:

ki ~ 0,85-ki (15.20)

15.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA

Bara sustinere

T
o,
)

Placa de
P capat fixa

== AN
R '\

2.
72

<
Ll

Placa de
capat mobila a

A f"'
it

ol L

Figura 15.6 Schimbator de caldura cu placi. Parti componente
Suprafata de transfer de caldura calculata [m?]:
)
S¢ = AL (15.21)
St=(Npi - 1)-S1 (15.22)
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Estimarea unui schimbator de caldura cu placi

Se compara valoarea obtinuta din calcul cu cea considerata initial; Tn cazul in care se constata
diferente mari, calculul se reia.

15.2 CALCULUL CONSTRUCTIV
Schema aparatului cu elementele componente se observa in Figura 15.6.

15.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune Api [N/m?] reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si
cele locale:

Aptot = Apr + Ap (15.23)

15.3.1 CALCULUL PIERDERILOR DE PRESIUNE PRIN FRECARE

_ 4 fenLp(p-Wen)?
Apf - 2p'dech‘c

(15.24)

unde:
Kp - . . . . L e .
fon = Re? ~ coeficientul de pierderi de presiune prin frecare la curgerea monofazica prin tevi:

Lp = Np-L1t - lungimea totala de curgere;

c = coeficient de corectie in functie de viscozitate;
Valorile pentru Kp si z pentru diferite unghiuri de inclinare a canalelor placii 8, in functie de Re, sunt
date in Tabelul 15.3.

15.3.2 CALCULUL PIERDERILOR LOCALE DE PRESIUNE

Pierderile locale de presiune la curgerea fluidelor prin cele doua racorduri de intrare-iesire se
calculeaza cu relatia:

A2
api=21385" (15.25)
4m . o o . o
undew = ol [m/s] este viteza de curgere a fluidului prin racord, obtinuta din ecuatia de continuitate.
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

16. CALCULUL LUNGIMII UNUI TUB CAPILAR

a. Agentul frigorific

b. Debitul masic de agent frigorific m........ kg/s
c. Temperatura de intrare a agentului frigorific [ °C
d. Temperatura de vaporizare 0. °C
e. Diametrul interior al tevii d..... m

16.1 CALCULUL TERMIC

16.1.1 Consideratii asupra tipului destinderii
N

P
Pk

Po

Figura 16.1 Diagrama p-h

Se considera ca la intrarea in tubul capilar, agentul frigorific este in stare de lichid saturat; caderea
de presiune Apiwt = Pk - Po S€ TIMparte in cateva zone Ap = Apw/n pentru care se poate considera ca
destinderea are loc:

o izentalpic (h = ct) (linia k-a)

o adiabatic (s = ct) (curba Fanno k-b)

Destinderea izentalpica este o presupunere termodinamica teoretica; in realitate destinderea are loc
adiabatic; entalpia nu ramine constanta deoarece la scaderea presiunii volumul specific creste si are
loc o crestere a vitezei si deci a energiei cinetice. Dupa cum se observa si din Figura 16.1, in primii
pasi nu exista diferente mari intre cele doua tipuri de destindere.

Titlul la iesirea dintr-o zona i (i = 1, 2,...a), considerand destinderea izentalpica este:

(16.1)

Volumul specific la iesirea dintr-o zona este:
Vi=V| + Xi-(Vi'I - Vi') (16.2)
Din ecuatia de continuitate se calculeaza vitezele la ambele capete ale zonei (i/e):

m-vi
Wi = T = X-Vi (16.3)

-d? , , ,
unde A = TET - sectiunea de curgere a tubului capilar [m?]

m , .- ,
Se noteaza X = (pw) = ‘- Pentru curgerea Fanno se foloseste o metoda iterativa de corectie a

entalpiei, astfel:

120



Calculul lungimii unui tub capilar

Wi2 - Wic2
Ahi= - hi= = : (16.4)
Folosind h; in locul lui hx se repeta calculul pentru titlu, volum specific, viteza si entalpie pana cand
diferenta dintre cele doua valori ale lui h (de intrare si de iesire) este mai mica de 5 %.
Pierderea de presiune datorata acceleratiei (Apa) este:

Adp - . r;'\ dw < dp = - %dw = Apa = - % AW = X (Wies - Wintr) (165)
Pierderea de presiune datorata frecarii (Apr) este:
Aps = Ap - Apa (16.6)
Din relatia de calcul a lui Aps se deduce lungimea zonei L:
_, pw L Apr
ap =285 G L= 0 (16.7)
unde:
A - coeficient de pierderi liniare de sarcina prin frecare; pentru curgere turbulenta:
0.32
A= Reo.25 (168)
. . 7
Re=Wd_Md_2Z L i07-dx (16.9)
v An n
n=Q-x)n"+xn" (16.10)
m X
Y= >dA = 2d (16.11)

Calculul se va face considerand valorile medii ale vitezei w si coeficientului A pentru faza de lichid si
vapori. Calculul se repeta pentru fiecare zona, iar valorile obtinute se trec in Tabelul 16.1.

Tabelul 16.1 Tabel centralizator pentru calculul lungimii unui tub capilar

Prop\Pct U.M. Rel k 1 2 3 4 5
t °C

p N/m?

h' J/kg tab

h" J/kg tab -
V' m3kg |tab

V" m3/kg |[tab -
n' Pas |[tab

n" Pas |[tab -
X - (16.1)

Vv mikg [(16.2)

w m/s (16.3)

Ah kJd/kg |(16.4)

h kJ/kg

n Pa-s (16.10)

Re - (16.9)

A0 - (16.8)

Ap N/m? -
APa N/m?  [(16.5) -
Aps N/m? |(16.6) -
Wm m/s

Am -

L m (16.7) -

Lungimea totala a tubului capilar este egala cu suma lungimilor zonelor:
Ltot =YL (1612)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

17. PROIECTAREA UNUI GENERATOR DE VAPORI

MARIMI DE INTRARE

a. Agentul frigorific

b. Presiunea agentului de incalzire (abur) Pheeeeen bar
c. Titlul aburului la intrare Xiveeeernns ka/kg
d. Puterea frigorifica a instalatiei Do....... kW
e. Capacitatea frigorifica specifica o.eeee... kJ/kg
f. Eficienta frigorifica a instalatiei [T -

g. Coeficientul de retinere a caldurii in aparat L1 [P

h. Concentratia medie a solutiei Em

i. Diferenta de temperatura la intrarea in fierbator (1 ... 3 °C) t1 - tea..°C

j-  Temperatura de intrare a agentului de racire twieeeennn. °C

k. Diferenta minima de temperatura la capatul cald (7 °C) Atpmin ....°C

l.  Materialul tevie -~

m. Diametrul exterior al tevii de...o.... m

n. Grosimea tevii Stevenenn m

0. Dispunerea tevilor

p. Pasul de asezare a tevilor | S m

g. Distanta dintre placile tubulare L....... m

r. Factorul de circulatie fonne kg/kg

17.1 CALCULUL TERMIC

Se va considera ca aparatul face parte dintr-o instalatie frigorifica cu absorbtie cu coloana de
rectificare a vaporilor, prevazuta cu schimbator de caldura intre solutii (SS) si subracitor (Sr); se
considera absorbtie completa.

17.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneazd aparatul este peste cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie luand in considerare coeficientul de retinere a caldurii:

D= Do/ =DGeXi=Mp-Th-Mr=k-S - Atm (17.1)

17.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

Pentru presiunea pn, din tabel se scoate temperatura aburului saturat tn; temperatura solutiei la
iesirea din generator va fi
te = tr = th - A tmin (172)

in cazul instalatiilor prevazute cu rectificarea vaporilor, presiunea de condensare px se admite egala
cu presiunea de saturatie la temperatura tx pentru NHs curat. Temperatura solutiei bogate la iesirea
din absorber e determinaté de temperatura apei de racire, precum si de modul de circulatie a apei
prin condensator si absorber. Considerand absorbtia completa, pentru circulatia apei in paralel se
poate adopta tg = tx.

Concentratia solutiei sarace, &s se determina din intersectia temperaturii de fierbere a solutiei tr cu
presiunea px corespunzatoare temperaturii t. Concentratia solutiei bogate &, se obtine determinand
pozitia punctului 9 la intersectia lui ty cu pab. Punctele 1 si 6 se afla la intersectia lui px cu &, respectiv

Cs-

Se considera variatia logaritmica a temperaturii in aparat; diferenta medie logaritmica de
temperatura este:

At =8 (17.3)
In P
Temperaturile medii ale fluidelor:
1=th ; b=t - At (17.4)

In functie de varianta constructiva, aparatul poate fi de mai multe tipuri:
Tipul A: Multitubular orizontal in manta cu functionare inecata
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Proiectarea unui generator de vapori

Tipul B: Pelicular vertical in manta

n continuare se va prezenta metodologia de calcul pentru Tipul A:

i L

| 3
ES :"Eb E
Figura 17.1 Reprezentarea proceselor in diagrama h-§

t[°C]

tli tle

t2e
Aty

t?i
S [m?]

Figura 17. 2 Variatia temperaturilor agentilor in lungul suprafetei de transfer de caldura

17.1.3 STABILIREA PROPRIETA'[ILOR TERMOFIZICE

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame la temperaturile medii ale

acestora si se Tnscriu intr-un tabel de forma celui de mai jos:

Tabelul 17.1 Proprietatile termofizice ale fluidelor

Proprietate UM Solutie Apa - lichid
& %

t °C

p kg/m?3

Cp kJ / kg-K

A W/ m-K

n Pa-s

v m2/s

Pr -

r kJ/kg

17.1.4 CALCULUL DEBITELOR DE FLUIDE
Debitul masic de agent frigorific (solutie) [kg/s] :

D
D=—"

Jdo

Debitul masic de solutie bogata care intra in generator [kg/s] :

F=f-D

(17.5)

(17.6)
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Debitul masic de solutie saraca care iese din generator [kg/s] :

F-D=(f-1)-D a7.7)
Debitul masic de abur de incalzire [kg/s] :
P
mn = Xi - T M (17.8)

Aburul este evacuat sub forma de condens (xe = 0) printr-o oala de condens.

17.1.5 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (aburul de incalzire) - condensare in interiorul unor tevi drepte
Fluidul rece (solutia hidroamoniacald) - fierbere Tn volum mare

17.1.6 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

17.1.6.1 Coeficientul de convectfie de partea fluidului cald
La condensarea aburului pe suprafata interioara a fascicolului de tevi coeficientul de convectie este:

4 ,r p'2 32 g
_ h'Phh'9
a1 = 0,555 G (-t o'n (17.9)

17.1.6.2 Coeficientul de convectfie de partea fluidului rece

La fierberea solutiei Tn volum mare coeficientul de convectie [W/m?K] este:
Os = 110.5- q0'261 } — - (110 5)1,353 . (t -t )0,353'% — (17 10)
q = oAt Os = ’ p-l g = 02 .

Obs.: Coeficientul de convectie este raportat la suprafata interioara a tevii.

17.1.7 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

qu Si Ow si

q
[W/m?]

Jsi

twm tp tk t [OC]

Figura 17.3 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura

17.1.7.1 Densitatea de flux termic de partea aburului.

th - t
s = 1“—P— (17.11)

_+Ri
(041

Se poate adopta R = Z% ~0.3-10° m2.K/W

17.1.7.2 Densitatea de flux termic de partea solufiei

gsi? = 02 - (tp - to) (17.12)
Prin rezolvarea ecuatiei:

gsi* (tp) = ds'" (to) (17.13)
se obtin valorile lui gs; Si tp.
Coeficientul global de transfer de caldura k [W/m2K]:
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Proiectarea unui generator de vapori

_Qsi
Ksi Aty (17.14)

17.1.8 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata interioara de transfer de caldura [m?]:

, _ ©OF
S'i= 9s (17.15)
Pentru realizarea unei rezerve, in final, suprafata de transfer de caldura se majoreaza cu 5...10 %:
Si~1,1-8 (17.16)

17.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

17.2.1 SCHEMA APARATULUI

\ Vapori amoniac

Solutie
bogata ? 7 / 5 P
72
Abur #‘
~Zpme

Condensat

e

Solutie saraca

Figura 17.4 Generator de vapori multitubular orizontal Tn manta cu functionare inecata
Parti componente: 1 - Umplutura din inele ceramice (coloana de epuizare); 2 - Dispozitiv de
distributie; 3 - Indicator de nivel; 4 - Corp (manta); 5 - Placa tubulara; 6 - Capac posterior de abur; 7 -
Tevi incalzire; 8 - Capac anterior de abur;

17.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE

Lungimea totala a tevilor L [m]:
Si

L=g (17.17)
Numarul aproximativ de tevi din aparat n' [buc]:
n'= % (17.18)
Se adopta n intreg.
Diametrul interior al mantalei D' [m]:
D=t % (17.19)

unde:

¢ ~0.75 - gradul de acoperire a placii tubulare;

t =~ 1.33. de - pasul de asezare a tevilor in placa tubulara.
In functie de valoarea obtinutd se alege Dstas,

La Tipul B, fata de Tipul A, apar diferente la urmatoarele puncte:

1. 3. STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE
Proprietatile termofizice ale solutiei se determina astfel :
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

+
e concentratia medie [kg/kg]: Em = EST@
. 1 = . * m
e densitatea [kg/m?] : ps = 1-035-&n
0.001
e conductivitatea termica a solutiei [W/m-K] : As - din diagrame sau tabele
e Vviscozitatea dinamica a solutiei [Pa-s]: Ms =MNnH3 - X+ Mh - (1 - X)
unde :
X - concentratia masica a solutiei [mol/mol] ; Myns = 17 kg/kmol, My = 18 kg/kmol
ém
MnH,
X = » . 1-&, (17.20)
MnH, — Mw
o caldura specifica [kJ/kg-K]:
Ci = (1-&m)-Cw + Em(4,19 + (0,494 + 0,00871 -tam)-Em) (17.21)

1. 5. DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (aburul): condensare pe exteriorul unui fascicul de tevi verticale;

Fluidul rece (solutia hidroamoniacala): fierbere in curgere peliculara in interiorul unui fascicul de tevi
verticale.

17.1.6.1 Coeficientul de convectie de partea fluidului cald

La condensarea aburului pe suprafata exterioara a fascicolului de tevi verticale coeficientul mediu
de convectie (daca se presupune existenta unei zone cu regim turbulent de curgere - adica (HAt) >
(HAt)) este:

r HAt ”3
N 05 - 7
o1 = 400 HAT {1 +0.625 Pr [(I Ao l}} (17.22)

unde At = t;, - tp. Pentru apa la 430 K (157 °C): (HAt)er = 20,05 m-grd

17.1.6.2 Coeficientul de convectie de partea fluidului rece
Criteriul Reynolds:

Re = L (17.23)
Ns
unde:
I' - densitatea de stropire cu solutie [kg/(m-s)]:
D-f
= din (17.24)

f = 2,61 kg/kg - factor de circulatie;
n - numarul de tevi verticale stropite in paralel.
Coeficientul de convectie de partea solutiei la fierberea in curgere peliculara la interiorul tevilor
verticale se determina cu relatia criteriala:
Nu; = 0,00554-Re?8%.pr0:344 (17.25)
Dimensiunea determinanta pentru pelicula in curgere este grosimea medie a peliculei 5y [M]:

A 1/3
8p|=0,8832-(%) Re037 (17.26)
NU-A
o = —lg; s (17.27)

In continuare calculul se desfasoara ca la Tipul A (punctele 17.1.7 - 17.2.2).
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Proiectarea unui generator de vapori

{ Vapori amoniac

= :
B i S gl
R A e Mo Y o B
PR i
-
8 — 1 i Sol
- ﬁﬁ% bogaté
o
11 !
F Y -

TATATAVL AN

t10 0t 300

densat

Figura 17.5 Generator de vapori pelicular vertical.
1. Umplutura din inele ceramice (coloana de epuizare); 2. Tevi fierbatoare; 3. Serpentina de incalzire
suplimentara; 4. Colector solutie saraca (blaza); 5. Fascicul fierbator; 6. Gura de incarcare; 7. Gura de
vizitare/curatire; 8. Talere rectificare; 9. Coloana de rectificare-concentrare

2. CALCULUL CONSTRUCTIV
Densitatea reala de stropire T [kg/m-s]:

(17.28)

unde: n; - numarul de tevi stropite in paralel;
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Calculul se face de preferinta tabelar (pe coloane) in functie de densitatea de stropire I', adoptandu-
se pentru aceasta diferite valori, si studiind influenta acesteia asupra urmatoarelor marimi: o', o,
Ksi, Se, Lt, Z, N, Ntab, &, b, L, Dj, Dstas, L/Dstas, I''. Calculul se considera incheiat pentru valori apropiate
aleluir" siT"

Tabelul 17.2 Calculul densitatii de stropire reale

Variabila U.M. Rel.

r kg/(m-s) -

o'h W/(m?-K) (17.9)
Os W/(m?-K) (17.10)
Ksi W/(m?-K) (17.14)
Si m? (17.15)
L m (17.17)
n buc (17.18)
Ntab buc

a buc

b buc

L m

Di m (17.19)
Distas - -
L/Distas -

r kg/m-s (17.28)
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Proiectarea unui absorber

18. PROIECTAREA UNUI ABSORBER

a. Agentul frigorific

b. Agentul de racie

c. Puterea frigorifica a instalatiei Do....... kW
d. Capacitatea frigorifica specifica o.eeee... kJ/kg
e. Sarcina termica a absorberului Dpp...... kw

f. Concentratia vaporilor de agent frigorific g

g. Presiunea de vaporizare - absorbtie PAb-...... bar
h. Diferenta de temperatura la intrarea in fierbator (1 ... 3 °C) t1 - tea..°C

i. Coeficientul de retinere a caldurii in SS (0,8 ... 0,9) Nr

j.  Temperatura maxima de fierbere a solutiei tr=1s..°C

k. Temperatura de intrare a agentului de racire i eeeeee °C

. Incéalzirea agentului de racire (serie: 4 ... 5 °C, paralel: 8 °C) Aty ...... °C
m. Diferenta minima de temperatura la capatul rece Atmin ....°C

n. Materialul tevie ..~~~

0. Diametrul exterior al tevii de........ m

p. Grosimea tevii Oteveeennns m

g. Rezistenta termica a depunerilor de partea solutiei (0,1 ... 0,3-107%) Re ....... m2.K/W
r. Grosimea stratului de piatra din teava Op e m

s. Viteza agentului de racire Wy .o m/s
t. Dispunereatevilor

18.1 CALCULUL TERMIC

Se va considera ca aparatul face parte dintr-o instalatie frigorifica cu absorbtie cu coloana de
rectificare a vaporilor, prevazuta cu schimbator de caldura intre solutii (SS) si subracitor (Sr); se
considera absorbtie completa.

18.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC SI TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

cDAb:D‘qAbzr;]w‘pr'AtW:k’S'Atm (181)

18.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI

Temperatura de condensare:
tk = twe +A thin (18.2)

In cazul instalatiilor prevazute cu rectificarea vaporilor, presiunea de condensare px se admite egala
cu presiunea de saturatie la temperatura tx pentru NHs curat. Temperatura solutiei bogate la iesirea
din absorber e determinata de temperatura apei de racire, precum si de modul de circulatie a apei
prin condensator si absorber. Considerand absorbtia completa, pentru circulatia apei in paralel se
poate adopta tg = ty.
Concentratia solutiei sarace, &s se determina din intersectia temperaturii de fierbere a solutiei tr cu
presiunea px corespunzatoare temperaturii t. Concentratia solutiei bogate &, se obtine determinand
pozitia punctului 9 la intersectia lui ty cu pab. Punctele 1 si 6 se afla la intersectia lui px cu &, respectiv
Cs-
Entalpia punctului 9a se citeste din diagrama h-¢ dupa determinarea pozitiei punctului 9a in functie
de temperatura t; si de diferenta de temperatura la intrarea in fierbator (t1 - toa):

toa = t1 - (t1 - toa) (18.3)
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Figura 18.1 Reprezentarea proceselor in diagrama h-§

ta _ Feal
L7 Logaritmic
“
N,
.
e | .
v,
Bl o Alpin
(v
» 5

Figura 18.2 Variatia temperaturilor solutiilor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Factorul de circulatie [kg sol. bogata/kg vapori]:

_F_&g-&
f=p5= Fo - Zs (18.4)
Din ecuatia de bilant termic pe SS:
f-(hoa-ho)=mr-(f-1)- (he - hea) (18.5)

se calculeaza hea (6a se afla la pk si pe &s).

Pentru ca absorbtia sa fie posibila trebuie ca temperatura solutiei dupa laminare (starea 7 aflata la
pab Si s) sa fie mai mica decat temperatura de saturatie corespunzatoare concentratiei &s si presiunii

Pab = Po.

In cazul in care nu se cunoaste dinamica reala a variatiei caldurii de absorbtie, se considera variatia
logaritmica a temperaturii in absorber. Diferenta medie logaritmica de temperatura este in acest caz:
_ (t7 - twe) - (tg - twi)

At = t -ty (18.6)
In to - twi
Temperaturile medii ale fluidelor:
twi + twe
N el s Atm (18.7)

unde: twe = twi + Aty
in functie de varianta constructiva, aparatul poate fi de mai multe tipuri:

Tipul A: Absorber cu barbotare orizontal in manta
Tipul B: Absorber pelicular orizontal in manta
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Tn continuare se va prezenta metodologia de calcul pentru Tipul A:

18.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE

Proprietatile termofizice ale fluidelor se extrag din tabele sau diagrame la temperaturile medii ale

acestora si se inscriu intr-un tabel de forma celui de mai jos:

Proprietate \ Agent | Solutie Vapori Apa
Saraca Bogata

& [%]

t[°C]

p [kg/m?]

Cp [kJ/kg-K]

A [W/m-K]

n[Pa- s

v [m?/s]

Pr ]

18.1.4 CALCULUL DEBITELOR DE FLUIDE
Debitul masic de agent frigorific [kg/s]:

Do
D= %0
Debitul masic de agent de racire [kg/s]:
* __Dp
" Cpw Aty
Debitul masic de solutie bogata [kg/s]:
F=f-D

Debitul masic de solutie saraca [kg/s]:
F-D=(f-1)-D

18.1.5 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Solutia hidroamoniacald -  absorbtie Tn volum mare (barbotare)
Agentul de racire (apa) - curgere n interiorul unor tevi drepte

Calculul numarului de tevi pe trecere:

__4-my

B - di2 ‘Pw - W'y

Se adopta nz intreg. Viteza reala de curgere [m/s] si criteriul Reynolds sunt:

[

n;

__4my Re. = W di
_n'diz‘pw'nz, Buw = Vw

Pentru Re,, > 10%, regimul de curgere este turbulent.

Wiy

18.1.6 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE

18.1.6.1 Coeficientul de convectfie de partea solufiei

La absorbtie prin barbotare coeficientul de convectie [W/m? K] este:
o = 23,13 - @24 = 23,1347 (- tp) > = o
Obs.: Coeficientul de convectie este raportat la suprafata exterioara a tevii.

18.1.6.2 Coeficientul de convectie de partea agentului de réacire (apei)

Pentru regim tranzitoriu sau turbulent:
NUW = 0,021 : IQeWOY8 . PI’WO‘43 . (PI’W/PI'p)O’ZS © Etr* &
Se considera: Prp~Prysie =1, er~1;

(18.8)

(18.9)

(18.10)

(18.11)

(18.12)

(18.13)

(18.14)

(18.15)
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N w * 7\4W
O = UT = (18.16)

q Qi se Qw se
[W/m?]

Qsi

tW tp t| t [o C]

Figura 18.3 Variatia densitatilor de flux termic de partea celor doua fluide in functie de temperatura
18.1.7 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC

18.1.7.1 Densitatea de flux termic de partea solufiei
Qise=ou- (ti- tp) (18.17)

18.1.7.2 Densitatea de flux termic de partea apei.

_ fp - tw
QWSe - (i_}_ R) %_*_Q $+R (1818)
Olw a di 7\4 ) dmt €
Prin rezolvarea ecuatiei:
Qise (tp) = Qwse (tp) (18.19)
se obtin valorile lui gse Si tp.
Coeficientul global de transfer de caldura [W/m2.K] raportat la suprafata exterioara a tevii:
_ Yse
Kse = Al (18.20)
18.1.8 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata exterioara de transfer de caldura [m?]:
, _Dm
Se= Jse (18.21)
Pentru realizarea unei rezerve, suprafata de transfer de caldura se majoreaza cu circa 10 %:
Se~1,1-S% (18.22)
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Proiectarea unui absorber

18.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

18.2.1 SCHEMA APARATULUI

\Vapori amoniac Solutie bogata

Figura 18.4 Absorber cu barbotare orizontal in manta.
1. Capac; 2. Placa tubulara; 3. Corp (manta); 4. Tevi; 5. Distribuitor vapori;

18.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE

Numarul de tevi de pe latura hexagonului exterior: a=ny

Numarul de tevi de pe diagonala hexagonului exterior: b=2a-1
Numarul total de tevi dispuse dupa hexagoane regulate: ne=3a - (a-1) +1
Numarul total de tevi cu completari: nec

Tabelul 18.3 Numarul de tevi pe placile tubulare - dispunere hexagonala

a |2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
b |3 5 7 9 11 13 15 17 19 21 23 25
ne |7 19 |37 |61 |91 127 169 217 271 331 397 469
Nec |7 19 |37 |61 |91 127 187 241 301 367 439 |517

a |14 |15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25
29 |31 |33 |35 37 39 41 43 45 47 49
ne |547 [631 |721 |817 [919 [1027 |1111 |1261 |1387 |1519 |1657 |1801
Nec |613 |721 (823 [931 [1045 |1165 1303 [1459 [1615 1765 |1921 |2083

(on
N
\I

Se recomanda:
o pasul dintre tevi (t) - pentru placi tubulare din otel cu fixarea tevilor prin mandrinare, pentru de =
16 ... 57 mm se recomanda:
t/de = 1,37...1,22 < t/de = 1,37 - 3,658 - 102 - (de - 16) (18.23)
o distanta teava-manta: u =10 mm

Calculul se face tabelar adoptand pentru numarul de treceri (z) diferite valori (de preferinta pare)
pana cand este verificata relatia: L/D — 4 ... 8. Relatii de calcul:

Z 2 4 6
n=n;.z
Ntab > N
a
b
L =Se/(n - de - n)
Di=s-(b-1)+de+2-u
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yA 2 4 6

Dstas

L/Dsras

Se considera ca distribuitorul de solutie saraca se dispune in partea superioara a aparatului, iar
dispozitivul de distributie a vaporilor se dispune in partea inferioara.

18.2.3 CALCULUL DIAMETRELOR RACORDURILOR
Acesta se face cu ajutorul ecuatiei de continuitate impunand viteza de curgere.

. - d?
m=p-— W (18.24)

De obicei, pentru apa viteza de curgere prin racorduri se considera egala cu cea din tevi. Pentru
agentul frigorific vapori, viteza de curgere este de 8...10 m/s, pentru solutia saraca, viteza de curgere
este de 0,8...1,2 m/s, iar pentru evacuarea solutiei bogate viteza este de 0,1...0,2 m/s.

18.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune [N/m?] pe circuitul de apé de racire reprezintd suma dintre pierderile de
presiune prin frecare si cele locale:

Aptot = Apt + Ap (18.25)
La Tipul B, fatéa de Tipul A, apar diferente la urmatoarele puncte:

18.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE
Proprietatile termofizice ale solutiei se determina astfel:

_és"'éb

e concentratia medie [kg/kg]: &m="">

. 2. ~1-0.35-¢&n
densitatea [kg/m?]: PI=""0001
conductivitatea termica a solutiei [W/m-K]: A1 - din diagrame sau tabele
viscozitatea dinamica a solutiei [Pa-s]: M=nnmz - X +1Mw- (1-X)

unde:

X - concentratia masica a solutiei [mol/mol] ; Mnwz = 17 kg/kmol, My, = 18 kg/kmol

ém
MnH,
T &m , 1-Em
MnH3 My

X (18.26)

caldura specifica [kJ/kg-K]:
¢ =(1-&m)-Cw + Em(4,19 + (0,494 + 0,00871-tam)-Em) (18.27)

18.1.5 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE
Solutia hidroamoniacala -  curgere peliculara pe suprafata exterioara a unui fascicul de tevi,

18.1.6.1 Coeficientul de convectie de partea solutiei la absorbtie prin curgere peliculara:
0.4 0.67 0.33
_(e) (M p_l) (m) e
o= (CW) : (kw) : ( : ) (18.28)

W, ni
o'w - coeficientul de convectie la curgerea peliculara pentru apa curata [W/m-K]:
a'w=5395 - (1+ 0,004 - t;) - 1033 (18.29)
unde: I" > 200 ... 250 I/m-h = 0,051 ... 0,064 kg/m-s - debitul de solutie corespunzator la un
metru de teava considerand spalarea pe ambele parti (densitatea de stropire)

unde:

18.1.7 CALCULUL DENSITATII DE FLUX TERMIC
Coeficientul global de transfer de caldura [W/m?-K] raportat la suprafata interioara a tevii:
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ke, = 1 (18.30)
1,\8, 1

Olw Ai * o
18.1.8 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata exterioara de transfer de caldura [m?]:

, _de _ ®ap
Se_di.ksi'Atm

(18.31)

18.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

Densitatea reala de stropire T [kg/m-s]:

__F-D

- 2-L-n

unde: n; = a - numarul de tevi stropite in paralel dispuse in randul superior.

r (18.32)

Calculul se face de preferinta tabelar in functie de densitatea de stropire I', adoptandu-se pentru
aceasta diferite valori Tn intervalul recomandat, si studiind influenta acesteia asupra urmatoarelor
marimi: o'w, o, Ksi, Se, L, Z, N, Nwp, @, b, L, Di, Dstas, L/Dstas, I''. Calculul se considera incheiat pentru
valori apropiate ale lui I si I"".

Tabelul 18.4 Calculul densitatii de stropire reale

Variabila U.M. Rel. Valoare
r kg/(m-s) =
Olw W/(m?:K) (18.16)
o W/(m?-K) (18.28)
Ksi W/(m?-K) (18.30)
Se m? (18.31)
Lt m
z buc
n buc
Ntab buc
a buc
b buc
L m
Di m
Distas -
L/Distas -
r kg/m-s (18.32)
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19. PROIECTAREA UNUI ECONOMIZOR (SCHIMBATOR SOLUTIE-
SOLUTIE

a. Tipul aparatului: Multitubular Tn manta cu elemente

b. Fluidele de lucru solutie hidroamoniacala

c. Sarcina termica a aparatului Dss ..... KW
d. Coeficient de retinere a caldurii in aparat (0,8...0,9) N oeeeernns -

e. Concentratia solutiei bogate Eb vreenns °C
f. Temperatura de intrare a solutiei bogate to......... °C
g. Temperatura de iesire a solutiei bogate toa..ueeee. °C
h. Concentratia solutiei sarace Es voreenns °C
i. Temperatura de intrare a solutiei sarace 6. °C
J. Temperatura de iesire a solutiei sarace toa........ °C
k. Factorul de circulatie frn -

. Materialteava

m. Diametru exterior teava de........ m
n. Grosime perete teava Otrveeennns m
0. Diametru exterior manta De ....... m
p. Grosime perete manta Omeveennn m
g. Asezareatevior

r. Pasul de asezare a tevilor TR m
s. Numarul de tevi/element [ I buc
t. Numarul de elemente m..... buc
u. Diametrul racordurilor de i/e solutie bogata db1 = db2 m
v. Diametrul coturilor di........ m
w. Diametrul racordurilor de legatura intre elemente di ....... m

19.1 CALCULUL TERMIC

19.1.1 ECUATIILE DE BILANT TERMIC $1 TRANSFER DE CALDURA

Deoarece regimul de temperaturi la care functioneaza aparatul este apropiat de cel al mediului
inconjurator, ecuatiile se vor scrie neluand in considerare schimbul de caldura cu exteriorul:

®ss = Ms (he - hea) = My- (Noa - ho) =

=k -S: Atm =(sise ‘Si e (19.1)
(f-1)(he - hea) = nr - f-(hoa - hg) (19.2)
19.1.2 STABILIREA REGIMULUI DE TEMPERATURI
t[°C]
ts
toa At
t6a
Aty C,>C,
to
S [m]

Figura 19.1 Diagrama variatiei temperaturilor fluidelor in lungul suprafetei de transfer de caldura

Diferenta medie logaritmica de temperatura:

(e - toa) - (tea - to)
Atm = | o - tos (19.3)

tea - o
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Temperaturile medii ale fluidelor:
_ts+ tea _lo+1oa

R (19.4)

19.1.3 STABILIREA PROPRIETATILOR TERMOFIZICE ALE FLUIDELOR

Proprietatile termofizice ale fluidelor in stare lichida se extrag din tabele sau diagrame pentru valori
intregi ale temperaturilor, care ,incadreaza” temperatura medie a acestora, si se inscriu in coloanele
2, 4,5 si 7 ale unui tabel de forma celui de mai jos; valorile corespunzatoare temperaturilor medii se
calculeaza prin interpolare liniara si se inscriu in coloanele 3 si 6.

19.1.3.1 Proprietéatile termofizice ale solufiei hidroamoniacale
Densitatea solutiei hidroamoniacale p [kg/m?] (dupa relatii aproximative):

p =1000 - 350:¢ (19.5)
Caldura specifica c [kCal/kgK]:
c'=(1-&)cw+E[1+ (0,118 +0,00208:1)E] (19.6)
unde cy = 1 kcal/kgK - caldura specifica a apei la temperatura medie a solutiei.
Tabelul 19.5 Proprietatile termofizice ale fluidelor
Propriet. U.M. Fluid cald Fluid rece
sol. saraca sol. bogata
intrare (6) | mediu iesire (6a) |intrare (9) | mediu iesire (9a)
0 1 2 3 4 5 6 7
t °C
p kg / m?
Cp kJ / kg-K
A W/ mK
M Pa-s
00 m2/s
Pr -
h kJ/kg

19.1.4 DETERMINAREA REGIMURILOR DE CURGERE

Fluidul cald (solutia saraca): convectie fortata in interiorul unor tevi orizontale, de sus in jos;
Fluidul rece (solutia bogata): convectie fortata prin spatiul dintre tevi si manta, de jos in sus;

Calculul debitelor masice de solutie [kg/s]:
r;1 __Dss r;1 __ Dss
* " he-hea’ b_hga‘hQ

(19.7)

19.1.5 CALCULUL COEFICIENTILOR DE CONVECTIE
Coeficientii de convectie se pot citi din nomograme sau calcula cu relatiile criteriale recomandate.

19.1.5.1 Calculul coeficientului de convectie de partea fluidului cald
Aria sectiunii transversale de curgere prin tevi a elementului tubular in manta:

d.2
As=ns," (19.8)
Viteza solutiei:
__Ms
Ws = ps'AiS (199)
Criteriul Reynolds:
Re, = Ve (19.10)

S

Criteriul Prandtl:
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c
Prs = V—S% (19.11)
S
La curgere tranzitorie sau turbulentd (Re > 10%) prin tevi si canale, relatia criteriald de calcul a lui
Nusselt este:

NUS = 0,021‘Re50'8 . Pr50’43 . (Prs/ Prp 5)0'25 <& &t (1912)
Se considera: Prps = Prs sig = 1;
N
s = “;, = o [WIM2K)] (19.13)

19.1.5.2 Calculul coeficientului de convecfie de partea fluidului rece
Aria sectiunii transversale de curgere printre tevi a elementului tubular in manta:

D| = ﬂ
Aep = n(D? - ) 2 de (19.14)
Viteza solutiei:
Mp
=— 19.1
Whp oo-Ae (19.15)
Diametrul echivalent al canalului de curgere pentru solutia bogata:
D% - n-dé?
decb="—1— s < (19.16)
Criteriul Reynolds:
-d
Rep = e (19.17)
Vb
Criteriul Prandtl:
-pp-C'
P, = “2Putb 7:; b (19.18)
La curgere tranzitorie sau turbulenta prin tevi si canale, relatia criteriald de calcul a lui Nusselt este:
Nup = 0,021-Reb°'8 . Prb0’43 . (Prb / Prp b)0'25 € Er (19.19)
Se considera: Pryp = Pry Si g1 = 1;
Nup - A
op = db - ® = oo [W/(MZK)] (19.20)
ec

19.1.6 CALCULUL COEFICIENTULUI GLOBAL DE TRANSFER DE CALDURA
Coeficientul global de transfer de caldura k [W/(m2.grd)] se va raporta la suprafata exterioara a tevii:

1
Ke = 1 & 1 de (19.21)
7\4 Qi ' di
19.1.7 CALCULUL SUPRAFETEI DE TRANSFER DE CALDURA
Suprafata exterioara de transfer de caldura calculata [m?]:
,_ D
Se' = ke At (19.22)
Pentru acoperirea pierderilor, suprafata de transfer de caldura se majoreaza cu 5...10%:
Se~1,1-S¢ [M?] (19.23)
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19.2 CALCULUL CONSTRUCTIV

19.2.1 SCHEMA APARATULUI

Solutie Solutie
saraca B bogata
b o £ 3 s

400

Saoiutie Salutie
saraca bogata
ol " e rerere '

T L 4837 _ 0
- 4350 |

Figura 19.2 Schema unui economizor (schimbator de caldura solutie-solutie)

19.2.2 CALCULUL DIMENSIUNILOR PRINCIPALE
Lungimea totala a fascicolului multitubular dintr-un element:

__Se_
L= nde (19.24)
Lungimea tevii dintr-un element:
_L
L=r (19.25)

19.3 CALCULUL FLUIDODINAMIC

Pierderile totale de presiune Api [N/m?] reprezintd suma dintre pierderile de presiune prin frecare si
cele locale:

Aprot = Aps + Api (1.11)
Ele se calculeaza pentru fiecare dintre cele doua fluide.

19.3.1 SOLUTIA SARACA
19.3.1.1 Calculul pierderilor de presiune prin frecare
Pierderile de presiune prin frecare:
W2
Apst = x-‘%-ﬁf (19.26)
unde: A = 0,025 pentru regim turbulent de curgere

19.3.1.2 Calculul pierderilor de presiune locale
Avria relativa a sectiunii de curgere a solutiei sarace prin tevi:

di\
oo = n-(ﬁ'} (1.27)
Parametrii:
N=1,5-25cc(1l-cc) (19.28)

M = \/0.67 ( T gi + N) (1.29)

unde: ¢r = 0,02...0,03.
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Diametrul minim al racordului de intrare a solutiei sarace in aparat pentru care se poate neglija
distributia neuniforma a solutiei prin tevi:

n
dmin = di'\/& (19.30)

Se aleg pentru coturi si racorduri tevi cu diametre STAS mai mari decat dmin.
Avriile sectiunilor de curgere si vitezele solutiei:
e in racordurile de i/e:

n-ds1.0 m
As1 = As2 = TSJ'Z 7 Ws1 = Ws2 = ps';\sl (1931)
¢ Tnaintea intrarii in fascicolul tubular:
.D?2
Ac=" (19.32)
¢ in coturile de legatura dintre elemente:
_ TC'dkz . _ I';15
Ax = a4 o W= 0 A (19.33)
Viteza de curgere prin tevi se ia de la punctul 19.1.5.1.
Avriile relative ale sectiunilor de curgere a solutiei:
e inracodurile de i/e:
A
O = 02 = 1 (19.34)
C
¢ in camera de intrare in tevi:
Ai
Oc3 = Kj (19.35)
Coeficientii de pierdere de presiune n tevi:
¢ laintrarea in tevi: ks1 = f(ocs, Re)
¢ la iesirea din tevi: Ks2 = f(oc3, Re)
Coeficientii de pierdere de presiune locala:
¢ inracordul de intrare: Es1 = f(oc1)
¢ inracordul de iesire: Es2 = f(oc2)
¢ laintrarea in fascicolul tubular:
§s3 = 1 + ksl - 0032 (1936)
¢ la iesirea din fascicolul tubular:
Esa=1-ks2- ocs? (219.37)
¢ in coturi: Es5 =2
Pierderile de presiune locale pentru solutia saraca (2 racorduri de i/fe, m i/e in fascicolul tubular, (m-
1) coturi de legatura):
W2
Aps: = Z‘t" R (1.38)
i
APstot = APst + ApPsi| (139)
19.3.2 SOLUTIA BOGATA
19.3.2.1 Calculul pierderilor de presiune prin frecare
Pierderile de presiune prin frecare:
2
. L
Apyr = LLEDRE (19.40)
unde: A = 0,025 pentru regim turbulent de curgere;
dn - diametrul hidraulic al canalului extra-tubular:
gy = Do de 19.41
h — Di2 + n'd92 ( ' )
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19.3.2.2 Calculul pierderilor de presiune locale

Avriile sectiunilor de curgere si vitezele solutiei:
e inracordurile de i/e:

_ - Ci b . _ My
Apr= 4 0 Wbr= oAbt (19.42)
Pierderile de presiune locale pentru solutia bogata (2m i/e in spatiul extratubular):
9 'Wi2
App = Zii b2 (1.43)
i

unde: & = 1,5 - coeficient de pierderi locale

APbtot = APwi+ APb (1.44)
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20. ANEXE
20.1 Relatii de conversie intre diferite unitati de masura
Presiune Pa bar atm torr at
1Pa=1Nm?= |1 10° 0,98692-10° | 0,750062-10 1,01972:10°
1 bar = 108|10° 1 0,986923 750,062 1,01972
dyn/cm? =
1 atm = 760 torr | 1,01325-10° | 1,01325 1 760 1,033227
1 torr = 1,333224-10% | 1,33322-10° | 1,31578-10° |1 1,35951-10°%
1 at =1 kp/cm? = | 9,80665-10* | 0,980665 0,967841 735,559 1
Energie J kKp-m kCal kW-h PS-h
1J =1Ws=1|1 0,101972 2,38844-10* | 2,77778-107 3,77673-107
N-m
= 1 kg-m?s? =
107 erg
kp-m 9,80665 1 2,38844-10° | 2,72407-10° 3,70370-10°
kCal 4,1868-10° 426,935 1 1,163-10°3 1,58127-10°3
kW-h 3,6-106 3,670978-10° | 859,845 1 1,35962
PS-h 2,647796-106 | 2,7-10° 632,416 0,735499 1
Putere W kW PS HP kCal/h
1wW=1Js=1]|1 103 1,35962-10° | 1,34102-102 0,859845
N-m/s
1 kW = 10*3 1 1,35962 1,34102 859,845
1PS= 735,499 0,735499 1 0,986 632,416
1 HP = 550|745,7 0,7457 1,0138 1 641,197
Ibf-ft/s =
1 kCal/h = 1,1630 1,1630-103 1,58124-103 | 1,55958-103 1
Capacit term J/(kg-K) kW-h/(kg-K) | kCal/(kg-K) Cal/(g-K) BTU/(Ib-°F)
specifica
1 J/(kg-K) = 1 2,7778-107 2,3885-10* 2,3885-10* 2,3885-10*
1 kW-h/(kg-K) = | 3,6-10%° 1 859,845 859,845 859,845
1kCal/(kg-K) = | 4,1868-10° | 1,1630-10° |1 1 1
1 Call(g-K) = 4,1868:10° | 1,1630-10° |1 1 1
1 BTU/(Ib-°F) = | 4,1868-10° 1,1630-10°% 1 1 1
Viscozit Pa-s kg/(m-h) kp-s/m? kp-h/m? Ib-mass/(ft-s)
dinamican
1Pas= 1 3600 0,10197 2,833-:10° 0,6721
1 kg/(m-h) = 2,778-10* 1 2,833-10° 78,68-1010 18,67-10°
1 kp-s/m? = 9,807 3,56304-10** |1 2,778-10* 6,5919
1 kp-h/m? = 353,04-10*2 | 127,09-10*¢ | 3600 1 23730
1 Ib-mass/(ft-s) = | 1,488 5357 0,15175 4,214-10° 1
Viscozit St (Stokes) m?/s m?/h ft?/s ft2/h
cinematica v
1St=1cm?s 1 10+ 0,36 1,0764-103 3,875
1m?s = 10+ 1 3600 10,764 3,875-10"
1 m?h= 2,778 2,778-10* 1 29,9-10* 10,764
1 ft?/s = 929,03 9,2903-10? 334,45 1 3600
1 ft?/h = 0,25806 25,806-10° 9,2903:107? 2,778-10* 1
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Cond termica A W/(m-K) kcal/(m-h-K) kJ/(m-h-K) | BTU-in/(ft?-h-°F) | BTU/(ft-h-°F)
1W/(m-K) = 1 0,859845 3,6000 6,9335 0,5778
1 kcal/(m-h-K) = | 1,163 1 4,1868 80,64 0,6719
1 kJ/(m-h-K) = 0,2779 0,23885 1 1,9262 0,1605
1 0,14423 0,1240 0,5192 1 0,08333
BTU-in/(ft?-h-°F)
1 BTU/(ft-h-°F) = | 1,73071 1,488 6,2300 12 1
Coef conv a, (k) W/(m2-K) W/(cm?-K) | kcal/(m?-h-K) kJ/(m2-h-K) BTU/(ft2-h-°F)
1 W/(m?-K) = 1 10+ 0,859845 3,600 0,1761
1W/(cm?K)= | 10* 1 8598,45 3600 0,1761-10*
1 kcal/(m?-h-K) = | 1,163 1,163-10* 1 4,1868 0,2048
1 kJ/(m?-h-K) = 0,2778 0,2778-10* 0,23885 1 0,4893
1 BTUI/(ft>-h-°F) | 5,678 5,678-10 4,8823 2,0438 1
Densit de flux W/m?2 kcal/(m2-h) kJ/(m?-h) BTU/(in?-s) BTU/(ft?-h)
termic q
1 W/m?= 1 0,859845 3,600 6,1151-10” 0,317
1 kcal/(m?-h) = 1,163 1 4,1868 71,119-108 0,36868
1 kJ/(m?-h) = 0,2778 0,23885 1 1,699-1077 0,08806
1 BTU/(in?-s) = 1,635-10*° 1,405-10*6 5,8858-10*6 1 51,84-10*
1 BTU/(ft?-h) = 3,15454 2,713 11,356 1,929-10° 1
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20.2 Diagrama Mollier pentru aer umed
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20.3 Tabele de proprietati termofizice pentru agenti frigorifici

Tabelul 20.1 Proprietati termofizice pentru aer

t p Cp A n Pr
[C] [kg/m” 3] [kJ/kg-K] [W/m-K] [kg/m-s]
-40 1.514 1.002 0.021 1.527E-05 0.744
-30 1.452 1.004 0.021 1.579E-05 0.743
-20 1.394 1.005 0.022 1.630E-05 0.741
0 1.292 1.006 0.024 1.729E-05 0.736
10 1.247 1.006 0.024 1.778E-05 0.734
15 1.225 1.007 0.025 1.802E-05 0.732
20 1.204 1.007 0.025 1.825E-05 0.731
21 1.200 1.007 0.025 1.830E-05 0.731
22 1.196 1.007 0.025 1.835E-05 0.730
23 1.192 1.007 0.025 1.839E-05 0.730
24 1.188 1.007 0.025 1.844E-05 0.730
25 1.184 1.007 0.026 1.849E-05 0.730
26 1.180 1.007 0.026 1.853E-05 0.729
27 1.176 1.007 0.026 1.858E-05 0.729
28 1.172 1.007 0.026 1.863E-05 0.729
29 1.168 1.007 0.026 1.867E-05 0.728
30 1.164 1.007 0.026 1.872E-05 0.728
40 1.127 1.007 0.027 1.918E-05 0.725
50 1.092 1.007 0.027 1.963E-05 0.723
60 1.060 1.007 0.028 2.008E-05 0.720
Tabelul 20.2 Proprietati termofizice pentru apa
t p Cp A N Pr
[C] [kg/m~ 3] [kJ/kg-K] [W/m-K] [kg/m-s]

10 999.7 4.188 0.567 1.306E-03 9.645
15 999.1 4.184 0.577 1.138E-03 8.255
20 998.2 4.183 0.586 1.002E-03 7.154
21 998 4.183 0.588 9.781E-04 6.961
22 997.7 4.183 0.590 9.549E-04 6.776
23 997.5 4.183 0.591 9.326E-04 6.598
24 997.3 4.183 0.593 9.112E-04 6.428
25 997 4.183 0.595 8.905E-04 6.264
26 996.8 4.183 0.596 8.706E-04 6.107
27 996.5 4.183 0.598 8.514E-04 5.955
28 996.2 4.183 0.600 8.329E-04 5.810
29 995.9 4.183 0.601 8.150E-04 5.670
30 995.6 4.183 0.603 7.977E-04 5.535
40 992.2 4.182 0.618 6.533E-04 4.423
50

60
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Tabelul 20.3 Proprietati termofizice pentru R717 lichid

t p Cp A n Pr
[C] [kg/m"3] [kJ/kg-C] [W/m-K] [kg/m-s]
-70 725 4.087 0.793 4.767E-04 2.457
-60 713.6 4.303 0.757 3.912E-04 2.224
-50 701.9 4.36 0.722 3.283E-04 1.983
-40 690 4.414 0.688 2.808E-04 1.802
-30 677.7 4.465 0.654 2.438E-04 1.664
-20 665.1 4.514 0.622 2.143E-04 1.556
-10 652.1 4.564 0.590 1.903E-04 1.472
0 638.7 4.615 0.559 1.702E-04 1.404
10 624.8 4.673 0.529 1.532E-04 1.352
20 610.3 4.741 0.500 1.385E-04 1.313
30 595.3 4.825 0.471 1.255E-04 1.285
31 593.7 4.834 0.469 1.243E-04 1.283
32 592.2 4.843 0.466 1.231E-04 1.280
33 590.6 4.853 0.463 1.219E-04 1.278
34 589 4.863 0.460 1.208E-04 1.277
35 587.5 4.873 0.457 1.196E-04 1.275
36 585.9 4.883 0.455 1.185E-04 1.273
37 584.3 4.894 0.452 1.173E-04 1.272
38 582.7 4.905 0.449 1.162E-04 1.270
39 581.1 4.916 0.446 1.151E-04 1.269
40 579.5 4.927 0.443 1.140E-04 1.267
50 562.8 5.063 0.416 1.037E-04 1.263
Tabelul 20.4 Proprietati termofizice pentru R22 lichid
t p Cp A n Pr
[C] [kg/m"3] [kJ/kg-C] [W/m-K] [kg/m-s]
-70 1480 1.071 0.127 5.030E-04 4.259
-60 1453 1.079 0.122 4.239E-04 3.758
-50 1425 1.089 0.117 3.646E-04 3.392
-40 1396 1.101 0.112 3.186E-04 3.118
-30 1367 1.115 0.108 2.818E-04 2.911
-20 1336 1.132 0.103 2.516E-04 2.753
-10 1305 1.152 0.099 2.262E-04 2.631
0 1272 1.175 0.095 2.043E-04 2.538
10 1238 1.204 0.090 1.850E-04 2.469
20 1201 1.239 0.086 1.677E-04 2.423
30 1162 1.283 0.081 1.517E-04 2.398
31 1158 1.288 0.081 1.502E-04 2.397
32 1154 1.293 0.080 1.487E-04 2.396
33 1150 1.299 0.080 1.472E-04 2.396
34 1146 1.304 0.079 1.457E-04 2.395
35 1142 131 0.079 1.442E-04 2.395
36 1138 1.315 0.078 1.427E-04 2.395
37 1134 1.321 0.078 1.412E-04 2.396
38 1129 1.328 0.077 1.397E-04 2.397
39 1125 1.334 0.077 1.383E-04 2.398
40 1121 1.34 0.076 1.368E-04 2.399
50 1074 1.419 0.071 1.226E-04 2.435
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Tabelul 20.5 Proprietati termofizice pentru R134a lichid

t p Cp A n Pr
[C] [kg/m” 3] [kJ/kg-K] [Wim-K] [kg/m-s]
-30 1388 1.273 0.107 3.994E-04 4.772
-20 1358 1.293 0.103 3.462E-04 4.355
-10 1327 1.316 0.099 3.023E-04 4.025
0 1295 1.341 0.095 2.655E-04 3.763
10 1261 1.37 0.090 2.341E-04 3.555
20 1225 1.405 0.086 2.068E-04 3.392
30 1187 1.446 0.081 1.827E-04 3.271
31 1184 1.451 0.080 1.804E-04 3.261
32 1180 1.456 0.080 1.782E-04 3.251
33 1176 1.461 0.079 1.760E-04 3.242
34 1172 1.466 0.079 1.738E-04 3.233
35 1168 1471 0.078 1.717E-04 3.225
36 1163 1.476 0.078 1.695E-04 3.217
37 1159 1.481 0.077 1.674E-04 3.209
38 1155 1.487 0.077 1.653E-04 3.202
39 1151 1.492 0.076 1.632E-04 3.195
40 1147 1.498 0.076 1.612E-04 3.189
50 1102 1.566 0.070 1.416E-04 3.151
60 1053 1.659 0.065 1.236E-04 3.167
Tabelul 20.6 Proprietati termofizice pentru R404a lichid
t P Cp A n Pr
[C] [kg/m~ 3] [kJ/kg-K] [Wim-K] [kg/m-s]
-30 1252 1.278 0.086 2.599E-04 3.848
-20 1219 1.308 0.083 2.282E-04 3.597
-10 1184 1.34 0.080 2.001E-04 3.366
0 1148 1.377 0.076 1.754E-04 3.159
10 1109 1.418 0.073 1.536E-04 2.978
20 1066 1.467 0.070 1.344E-04 2.826
30 1019 1.529 0.066 1.175E-04 2.708
31 1014 1.536 0.066 1.160E-04 2.699
32 1009 1.543 0.066 1.144E-04 2.689
33 1004 1.55 0.065 1.129E-04 2.681
34 998.9 1.558 0.065 1.113E-04 2.672
35 993.6 1.566 0.065 1.098E-04 2.665
36 988.3 1.575 0.064 1.083E-04 2.657
37 982.8 1.583 0.064 1.068E-04 2.650
38 977.3 1.592 0.063 1.054E-04 2.644
39 971.7 1.602 0.063 1.039E-04 2.639
40 966.1 1.611 0.063 1.025E-04 2.634
50 903 1.741 0.059 8.864E-05 2.628
60 821 2.016 0.054 7.474E-05 2.796
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Tabelul 20.7 Proprietati termofizice pentru R407c lichid

t p Cp A n Pr
[C] [kg/m” 3] [kJ/kg-K] [Wim-K] [kg/m-s]
-30 1338 1.313 0.109 3.035E-04 3.660
-20 1305 1.351 0.104 2.662E-04 3.454
-10 1270 1.389 0.099 2.336E-04 3.264
0 1234 1.429 0.095 2.054E-04 3.094
10 1196 1471 0.090 1.811E-04 2.946
20 1157 1.519 0.086 1.601E-04 2.824
30 1115 1.575 0.082 1.421E-04 2.731
31 1111 1.581 0.082 1.405E-04 2.724
32 1106 1.587 0.081 1.388E-04 2.717
33 1102 1.594 0.081 1.372E-04 2.710
34 1098 1.601 0.080 1.356E-04 2.704
35 1093 1.608 0.080 1.340E-04 2.698
36 1089 1.615 0.079 1.325E-04 2.693
37 1084 1.622 0.079 1.309E-04 2.688
38 1080 1.63 0.079 1.294E-04 2.683
39 1075 1.638 0.078 1.279E-04 2.679
40 1071 1.646 0.078 1.265E-04 2.676
50 1023 1.751 0.074 1.126E-04 2.675
60 970.1 1.936 0.070 1.000E-04 2.785
Tabelul 20.8 Proprietati termofizice pentru R410A lichid
t p Cp A n Pr
[C] [kg/m”3] [kJ/kg-K] [W/m-K] [kg/m-s]
-30 1291 1411 0.123 2.472E-04 2.827
-20 1255 1.442 0.117 2.180E-04 2.684
-10 1217 1.479 0.111 1.917E-04 2.558
0 1176 1.521 0.105 1.682E-04 2.448
10 1133 1.572 0.098 1.473E-04 2.359
20 1087 1.633 0.092 1.287E-04 2.293
30 1036 1.712 0.085 1.121E-04 2.261
31 1031 1.722 0.084 1.106E-04 2.260
32 1025 1.732 0.084 1.091E-04 2.260
33 1020 1.742 0.083 1.076E-04 2.261
34 1014 1.752 0.082 1.061E-04 2.262
35 1008 1.763 0.082 1.046E-04 2.263
36 1003 1.775 0.081 1.031E-04 2.266
37 996.7 1.787 0.080 1.017E-04 2.269
38 990.8 1.8 0.079 1.002E-04 2.274
39 984.8 1.814 0.079 9.887E-05 2.279
40 978.7 1.828 0.078 9.747E-05 2.285
50 911.2 2.036 0.070 8.403E-05 2.428
60 824.5 2.525 0.062 7.091E-05 2.898
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Tabelul 20.9 Proprietatile termofizice ale saramurii de CacCl:

Conc | Temp | Densit t Cp A n-10° | v-10° | a-10’ Pr
13 cong p °C | kJ/(kg-K) | W/(m-K) | Pa-s m2/s | m?/s
% i kg/m?3
°C
20 3,642 0,584 1,24 1,15 1,49 7,8
9,4 -52 1080 |10 3,634 0,570 1,55 1,44 1,45 9,9
0 3,626 0,556 2,16 2,00 1,42 14,1
-5 3,601 0,549 2,55 2,36 1,41 16,7
20 3,362 0,576 1,49 1,32 1,52 8,7
10 3,349 0,563 1,86 1,64 1,49 11,0
14,7 | -10,2 1130 | O 3,328 9,549 2,56 2,27 1,46 15,6
-5 3,316 0,542 3,04 2,70 1,44 18,7
-10 | 3,308 0,534 4,06 3,60 1,43 25,3
20 3,148 0,572 1,80 1,54 1,56 9,9
10 3,140 0,558 2,24 191 1,52 12,6
18,9 | -15,7 1170 | O 3,128 0,544 2,99 2,56 1,49 17,2
-5 3,098 0,537 3,43 2,94 1,48 19,8
-10 | 3,086 0,529 4,67 4,00 1,47 27,3
-15 | 3,065 0,523 6,15 5,27 1,47 35,9
20 3,077 0,569 2,00 1,68 1,55 10,9
10 3,056 0,555 2,45 2,06 1,53 13,4
209 | -19,2 1190 | O 3,044 0,542 3,28 2,76 1,49 18,5
-5 3,014 0,535 3,82 3,22 1,49 21,5
-10 | 3,014 0,527 5,07 4,25 1,47 28,9
-15 | 3,014 0,521 6,59 5,53 1,45 38,2
20 2,973 0,565 2,35 1,94 1,56 12,5
10 2,952 0,551 2,87 2,35 1,53 15,4
0 2,931 0,538 3,81 3,13 1,51 20,8
23,8 | -25,7 1220 | -5 2,910 0,530 4,41 3,63 1,49 24,4
-10 | 2,910 0,523 5,92 4,87 1,48 33,0
-15 | 2,910 0,518 7,55 6,20 1,46 42,5
-20 | 2,889 0,510 9,47 7,77 1,44 53,8
-25 15,889 0,504 11,57 |9,48 1,43 66,5
20 2,889 0,562 2,63 2,12 1,57 13,5
10 2,889 0,548 3,22 2,51 1,53 16,5
0 2,868 0,535 4,26 3,43 1,51 22,7
257 | -31,2 1240 | -10 | 2,847 0,521 6,68 5,40 1,48 36,6
-15 | 2,847 0,514 9,36 6,75 1,46 46,3
-20 | 2,805 0,508 10,56 | 8,52 1,46 58,3
-25 | 2,805 0,501 12,90 | 10,40 | 1,44 72,0
-30 | 2,763 0,494 17,81 | 12,00 | 1,44 83,0
20 | 2,847 0,558 293 [233 [156 [149
10 2,826 0,545 361 |287 |153 |188
0 2,809 0,531 480 |381 |150 |253
275 | -38,6 1260 |-10 2,784 0,519 7,52 5,97 1,48 40,3
- 20 2,763 0,506 11,87 | 9,45 1,46 65,0
-25 2,742 0,449 14,71 | 11,70 | 1,44 80,7
-30 2,742 0,492 17,16 | 13,60 | 1,42 95,5
-35 2,721 0,486 21,57 |17,10 | 1,42 120,0
20 2,805 0,557 3,14 2,47 1,56 15,8
0 2,780 0,529 5,12 4,02 1,50 26,7
-10 | 2,763 0,518 8,02 6,32 1,48 42,7
285 | -435 1270 |-20 2,721 0,505 12,65 | 10,0 1,46 68,8
-25 2,721 0,500 15,98 | 12,6 1,44 87,5
-30 2,700 0,491 18,83 | 14,9 1,43 103,5

149



Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Conc | Temp | Densit | t Cp A n-10° | v-10° | a-10’ Pr
E cong p °C | kJ/(kg-K) | W/(m:K) | Pa-s m3/s | m?/s
% i kg/m?
°C

-35 2,700 0,491 18,83 | 14,9 1,43 103,5
-40 2,680 0,478 30,40 | 24,0 1,41 171,0
20 2,805 0,555 3,33 2,65 1,55 17,2
0 2,775 0,528 5,49 4,30 15 28,7
- 10 2,721 0,576 8,63 6,75 1,49 45,4
-20 2,680 0,504 13,83 | 10,8 1,47 73,4

294 | -50,1 1280 |-30 2,659 0,490 21,28 | 16,6 1,44 115,0
-35 2,638 0,483 25,50 | 19,9 1,43 139,0
-40 2,638 0,447 32,36 | 25,3 1,42 179,0
-45 2,617 0,470 40,21 (314 1,40 223,0
- 50 2,617 0,464 49,03 | 38,3 1,3 295,0
20 2,784 0,554 3,51 2,75 1,55 17,8
0 2,736 0,526 5,69 4,43 1,50 29,5
-10 2,700 0,515 9,04 7,04 1,48 47,5
-20 2,680 0,502 14,42 | 11,23 | 1,46 77,0

29,9 -55 1286 | -30 2,659 0,488 2256 | 17,6 1,43 123,0
-35 2,638 0,483 28,44 | 221 1,42 156,5
-40 2,638 0,576 35,30 | 27,5 1,40 196,0
-45 2,617 0,470 43,15 | 33,5 1,39 240,0
-50 2,617 0,463 50,99 | 39,7 1,38 290,0
- 55 2,596 0,456 64,72 | 50,2 1,36 368,0

Tabelul 20.10 Proprietatile termofizice ale solutiei de clorura de magneziu - apa (MgCl.-H-0)
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Conc Temp cong Densit t Cp v-10° A Pr
&[] t[°C] p[kg/m3 | [°C] | [kJ/kgK] | [m?s] [W/m K] []
+20 3,7681 1,27 0,572196 8,88
7,2 -5,0 1060 +10 3,7555 1,63 0,558240 11,6
0 3,7471 2,27 0,545447 16,6
+5 3,7262 2,69 0,552425 19,3
+20 3,5085 1,50 0,566380 10,3
+10 3,4917 1,95 0,548936 13,6
11,6 -10,3 1100 0 3,4750 2,80 0,534980 20,0
-5 3,4624 3,39 0,528002 24,4
-10 3,4499 4,16 0,518696 30,4
+20 3,3954 1,63 0,558240 11,1
+10 3,3745 2,20 0,544284 15,2
13,8 -14,5 1120 0 3,3578 3,14 0,529165 22,4
-5 3,3494 3,77 0,522187 27,1
-10 3,3368 4,55 0,514046 33,2
-14 3,3285 5,32 0,508231 39,2
+20 3,6634 1,82 0,554750 12,2
+10 3,2657 2,52 0,539632 17,4
16 -19,9 1140 0 3,2447 3,49 0,517535 30,7
-10 3,2238 5,08 0,509394 36,7
-15 3,2154 6,49 0,501253 47,2
-20 3,2029 8,00 0,491949 59,0
+20 3,2363 1,91 0,552425 12,9
+10 3,2154 2,65 0,537306 18,3
0 3,1945 3,65 0,521024 25,7
17 -22,8 1150 -5 3,1819 4,61 0,514046 32,8
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Conc Temp cong Densit t Cp v-106 A Pr
&[] t[°C] plkg/m3 | [°C] | [kI/Kg-K] | [m?s] | [W/mK] []
-10 3,1652 5,42 0,507068 38,7
-15 3,1484 6,80 0,497764 49,5
-20 3,1401 8,41 0,489623 61,8
-22 3,1401 9,05 0,486134 67,0
+20 3,1442 2,18 0,548936 14,7
+10 3,1191 2,98 0,532654 20,4
0 3,0982 4,11 0,516372 28,9
-5 3,0898 5,04 0,508231 35,9
19,1 -29,1 1170 -10 3,0772 6,30 0,500090 45,3
-15 3,0605 7,75 0,491949 56,5
-20 3,0563 9,65 0,482645 71,0
-25 3,0438 11,90 0,473341 89,5
-29 3,0354 14,10 0,466363 107,0
+20 3,0814 2,41 0,557077 16,1
+10 3,0563 3,30 0,529165 22,7
0 3,0354 4,64 0,512883 32,5
20,6 -33,6 1184 -5 3,0144 5,71 0,512883 40,5
-10 3,0061 7,07 0,496601 50,7
-15 2,9977 8,72 0,487297 63,8
-20 2,9810 10,90 0,479156 80,5
-25 2,9726 13,70 0,469852 103,0
-30 2,9642 16,80 0,460548 128,0
-33 2,9558 19,05 0,453570 147,0
Tabelul 20.11 Proprietatile termofizice ale solutiei de etilen-glicol - apa (C2Hz0>)
Conc Temp cong Densit t Cp v A Pr
&[] t[°C] plkg/m® | [°C] | [kIkg-K]| [m%s] | [WimK] | [
+50 4,1449 0,586 0,61639 3,96
4,6 -2 1005 +20 4,1449 1,07 0,58150 7,39
+10 4,1239 1,365 0,56987 9,9
0 4,1030 1,95 0,55824 14,4
+50 4,1030 0,68 0,59313 4,75
8,4 -4 1010 +20 4,0611 1,17 0,56987 8,4
+10 4,0611 1,55 0,55824 11,4
0 4,0611 2,23 0,54661 16,7
+50 4,0611 0,677 0,58150 4.8
12,2 -5 1015 +20 4,0193 1,35 0,54661 10,1
+10 3,9983 1,84 0,54079 13,8
0 3,9774 2,51 0,53498 18,9
+50 4,0193 0,77 0,55824 5,65
+20 3,9355 1,45 0,53498 10,8
16 -7 1020 +10 3,9146 2,02 0,52335 154
0 3,8937 2,79 0,51172 21,6
-5 3,8937 -3,37 0,50009 26,6
+50 3,9774 0,76 0,54661 5,7
+20 3,8937 1,63 0,52335 12,5
19,8 -10 1025 +10 3,8727 2,2 0,51172 17
0 3,8518 3,06 0,50009 24,2
-5 3,8518 3,73 0,48846 30
+50 3,9355 0,858 0,52335 6,6
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Calculul si constructia schimbatoarelor de caldura frigorifice

Conc Temp cong Densit t Cp v A Pr
&[] t[°C] plka/m¥ | [°C] | [kIkgK]| [m¥s] | [WmK] | []
+20 3,8518 1,72 0,50009 13,7
23,6 -13 1030 +10 3,8099 2,48 049427 19,6
0 3,7681 3,44 0,48846 27,4
-10 3,7681 4,95 0,44846 39,4
+50 3,8518 0,855 0,51172 6,7
+20 3,7681 19 0,48846 15,2
27,4 -15 1035 0 3,7262 3,8 6,47683 31
-10 3,6843 5,5 0,47683 44
-15 3,6634 6,83 0,47101 55
+50 3,8099 0,94 0,50009 7,5
+20 3,7262 2,07 0,47683 16,8
31,2 -17 1040 0 3,6425 4,25 0,46520 34,5
-10 3,6425 6,45 0,46520 52
-15 3,6215 7,9 0,45938 65
+50 3,7262 1,03 0,47683 8,4
+20 3,6425 2,35 0,46520 19,2
35 -21 1045 0 3,5587 4,7 0,46520 37,7
-10 3,5587 7,35 0,45357 60
-15 3,5378 8,9 0,45357 73
-20 3,5169 11,300 0,45357 92
+50 3,6843 1,12 0,46520 9,3
+20 3,5587 2,63 0,45357 21,6
38,8 -26 1050 0 3,5169 5,32 0,45357 44
-10 34750 8,25 0,45357 67
-15 3,4541 10,3 0,45357 81,9
-20 3,4331 13,5 0,45357 107
-25 3,4122 17,8 0,45357 144
+50 3,6006 1.3 0,44194 11,2
+20 3,4750 2,78 0,44194 23
42,6 -29 1055 0 3,4331 5,85 0,44194 47,5
-10 3,3913 9,1 044194 73
-15 3,3703 117 0,44194 93
-20 33494 15,2 0,44194 122
-25 3,3285 20,5 0,44194 162
+50 3,5116 1,48 0,43031 12,8
+20 3,3913 3,24 0,43031 35,6
0 3,3494 6,28 0,43031 51,5
46,4 -33 1060 -10 3,3075 10,2 0,43031 84
-15 3,2866 13 0,43031 105
-20 3,2615 17,2 0,43031 140
-25 3,2447 22,6 0,43031 180
-30 3,2238 30,5 0,43031 242
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