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1. COMPRESOARE FRIGORIFICE

1.1. Consideraţii generale. Clasificare

Principalele tipuri de compresoare utilizate în tehnica frigului şi domeniile de utilizare
ale acestora sunt prezentate în tabelul 1.

Tab. 1.1. Tipuri de compresoare frigorifice şi domeniile de utilizare
Volumice RotativeTip cu piston elicoidal cu spirale centrufugale

Ermetic

casnic
comercial

climatizare
răcire

-
comercial

climatizare
răcire

-
-

climatizare
-

-
-
-
-

Semiermetic

casnic
comercial

climatizare
răcire

-
comercial

climatizare
răcire

-
-

climatizare
-

-
-

climatizare
-

Deschis

casnic
comercial

climatizare
răcire

-
comercial

climatizare
răcire

-
-

climatizare
-

-
-

climatizare
răcire

- casnic = electrocasnic: răcire; condiţionare; climatizare 0Q& =0,1…5 kW
- comercial = aplicaţii comerciale: vitrine frigorifice; camere frigorifice mici;

magazine. 0Q& =5…100 kW
- climatizare = sisteme de climatizare mari: pompe de căldură; grupuri pentru

răcirea apei. 0Q& =50…1000 kW şi chiar mai mult
- răcire: industria alimentară şi agricultură; transporturi maritime; chimie;
petrochimie; pompe de căldură industriale (orice putere frigorifică)
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1.2. Compresoare cu piston

Compresoarele cu piston fac parte din familia compresoarelor volumice alternative şi
pot fi de trei tipuri constructive:

- deschis, reprezentat în figura 1.1;
- semiermetic, reprezentat în figura 1.2;
- ermetic, reprezentat în figura 1.3.

Fig. 1.1. Compresor deschis

Fig. 1.2. Compresor semiermetic
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Fig. 1.3. Compresor ermetic

Compresoarele deschise se pot cupla cu motoare separate, de tip electric sau termic şi
pot vehicula orice tip de agent frigorific. În general sunt utilizate pentru puteri frigorifice
medii şi mari.

Compresoarele semiermentice sunt cuplate direct la un motor electric închis într-un
carter demontabil comun. Nu pot vehicula decât freoni şi se utilizează pentru puteri medii.

Compresoarele ermetice se aseamănă cu cele semiermetice, dar sunt închise împreună
cu motorul într-o carcasă etanşă nedemontabilă (sudată). Nu pot vehicula decât freoni şi se
utilizează pentru puteri mici şi medii.

1.2.1. Realizarea comprimării

În figura 1.4 este reprezentat interiorul unui compresor deschis cu piston.

Fig. 1.4. Interiorul unui compresor deschis cu piston
1 – supapă de aspiraţie; 2 – resort pentru prevenirea loviturilor hidraulice;

3 – piston; 4 – cămasă de cilindru; 5 – canal de aspiraţie
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Din punct de vedere constructiv, compresoarele frigorifice nu se diferenţiază
fundamental de cele utilizate pentru alte gaze.

- în general compresoarele sunt cu simplu efect;
- comprimarea se realizează politropic;
- în compresoarele industriale sunt foarte utilizate supapele cu discuri inelare, care se
întâlnesc uneori şi în cele semiermetice, în locul supapelor lamelare;
- răcirea cilindrilor este cel mai adesea realizată de vaporii aspiraţi, care în consecinţă
se încălzesc în procesul de aspiraţie;
- răcirea vaporilor în timpul comprimării se poate realiza prin injecţie de agent
frigorific lichid (ceea ce prezintă însă pericolul producerii de lovituri hidraulice, deci
nu este o metodă utilizată în mod curent);
- comprimarea în două trepte este avantajoasă dacă raporul de comprimare depăşeşte
valoarea 7, sau dacă temperatura finală de refulare depăşeşte valoarea de 125…135°C;
- între treptele de comprimare se realizează răciri intermediare, de regulă cu apă sau cu
aer.
Cilindrii - pot fi prelucraţi prin procedee de precizie ridicată, direct în corpul

carterului, până la suprafaţa oglindă, sau pot fi realizaţi din cămăşi amovibile prelucrate din
fontă extrafină centrifugată, având tot suprafaţa oglindă. Partea inferioară a cămăşii se
montează pe carter, iar în partea superioară a acesteia se montează supapele de aspiraţie.
Diametrul interior defineşte alezajul D, exprimat în milimetri. Chiulasa care închide cilindrii
poate să fie comună pentru mai mulţi cilindri.

Pistonul - este realizat din aliaj de aluminiu, cu o prelucrare particulară a capului,
conformă cu forma supapelor, în scopul reducerii la minim a spaţiului mort. Pistonul este
prevăzut cu doi sau trei segmenţi din fontă cromată şi un segment raclor pentru uleiul de
ungere.

În fusta pistonului sunt prevăzute orificiile pentru montarea bolţului, realizat sub
formă tubulară din oţel de înaltă rezistenţă (90 kgf/mm2). Pe bolţ este asamblat piciorul bielei.

Deplasarea pistonului între punctul mort interior şi punctul mort exterior, constituie
cursa S, exprimată în milimetri şi indicată de firmele constructoare în cataloage.

Pentru a menţine viteza vaporilor la trecerea acestora prin supape, într-un domeniu de
valori convenabile, se realizează rapoarte D/S de ordinul 1,3…1,4. În plus, în general nu se
depăşeşte o viteză medie liniară a pistoanelor u, de 4 m/s. În consecinţă se pot scrie două
relaţii care permit definirea limitelor acceptabile ale S şi D, pentru turaţiile de sincronism ale
motoarelor electrice de antrenare a compresoarelor:

35,1
S
D;s/m4

60
nS2u === (1.1)

Tab. 1.2. Valorile parametrilor constructivi S şi D
pentru diferite turaţii de sincronism

Turaţia de sincronism
n [rot/min]

3000 1500 1000

Cursa S [mm] 40 80 120
Alezajul D [mm] 54 108 162
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Supapele - ca şi la majoritatea compresoarelor pentru diverse gaze, sunt realizate din
discuri inelare concentrice, cele de aspiraţie la periferie, iar cele de refulare în zona axială, ca
în figura 1.5. Cursa supapelor este redusă, iar secţiunile de trecere se calculează pe baza
următoarelor viteze:

- 30…40 m/s pentru freoni;
- 50…60 m/s pentru amoniac.

Fig. 1.5. Blocul supapelor
1 – difuzor; 2 – resort ondulat; 3 – amortizor; 4 – supapa; 5 – scaun interior

Legislaţiile unor ţări europene impun ca pentru compresoarele deschise având
cilindreea peste 25 m3/h pe cilindru, să fie prevăzut un dispozitiv anti lovituri hidraulice, care
poate să fie reprezentat de un resort elicoidal. Acesta menţine în poziţie normală de
funcţionare ansamblul supapelor de refulare, dar în cazul unui aflux de lichid, resortul trebuie
să se poată comprima şi să lase supapa să se ridice de pe scaunul său, pentru a permite
curgerea lichidului.

Canale sau colectoare – vaporii de agent frigorific sunt admişi în cilindrii şi sunt
evacuaţi din aceştia prin intermediul canalelor sau colectoarelor, care sunt realizate în carter
sau în afara acestuia. Ultima soluţie constructivă evită supraîncălzirea vaporilor aspiraţilor
datorită contactului cu masa metalică a carterului, care în timpul funcţionării compresorului
este caldă.
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Câteva elemente constructive ale compresoarelor cu piston sunt prezentate în figura
1.6.

Fig. 1.6. Părţi componene ale compresoarelor cu piston

Coeficientul de debit – Spaţiul mort al compresoareelor frigorifice este situat între
1…4%, iar coeficientul de debit depinde de natura agentului frigorific, în particular de
valoarea exponentului politropic.

1.2.2. Particularităţi mecanice

Compresoarele frigorifice actuale diferă puţin de la un constructor la altul şi în afara
unor detalii tehnologice, au în comun cinci elemente specifice, care prezintă unele
particularităţi faţă de compresoarele pentru gaze.

Carterul – se realizează în general din fontă cu granulaţie fină (Ft25), etanşă pentru
agenţii frigorifici şi turnat dintr-o singură bucată, cu toate orificiile pentru montarea cămăşilor
de cilindri, cuzineţilor pentru lagărele palier şi pentru vizitare.

Grosimile fontei sunt determinate pentru a rezista la presiunile care se manifestă în
diferite zone ale compresorului. După realizarea prelucrărilor mecanie (uzinaj), carterul este
supus unor probe hidraulice la o presiune de două ori mai mare decât cea nominală de lucru.

Cilindrii sunt dispuşi în linie, în V în W sau în VV, adică în stea. Astfel se pot realiza
maşini cu 2, 3, 4, 6, 8, 9, 12 sau 16 cilindri. În acest mod constructorii pot să realizeze serii de
compresoare bazate pe una sau două perechi de alezaj / cursă (D/S), în condiţiile unei foarte
bune compactităţi, unui echilibraj foarte bun şi cu un număr redus de ambielaje şi elemente
constructive (dintre care multe sunt comune unei întregi serii de compresoare).

Pentru un compresor cu i cilindri, volumul descris de piston, sau volumul baleiat
denumit şi cilindree, se calculează cu relaţia:

[ ]h/m60niS
4

D
V 3

2

⋅⋅⋅π=& (1.2)

Carterul prezintă două spaţii despărţite de un perete obţinut prin turnare:
- partea superioară cuprinde cămăşile de cilindru şi constituie camera de aspiraţie;
- partea inferioară cuprinde arborele cotit (vibrochenul) şi baia de ulei.
Cele două spaţii comunică între ele prin orificii de echilibrare a presiunii, astfel încât

şi partea inferioară a carterului să se găsească tot la presinea de aspiraţie.
Această dispunere prezintă următoarele avantaje:
- partea inferioară se găseşte la presiuni apropiate de cea atmosferică, deci sunt
posibile deschiderea şi accesul în interior pentru operaţii de întreţinere;
- permite returul spre baia de ulei a uleiului care se separă de vaporii de agent în
camera de aspiraţie;
- permite degazarea uleiului de vaporii de agent frigorific.
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Accesul pentru operaţii de întreţinere este facilitat de existenţa unor deschideri pentru
vizitare, prevăzute cu capace demontabile şi a unor diferite bosaje care permit racordarea de
manometre de control sau a unor organe de siguranţă.

Arborele cotit şi bielele – se diferenţiază de cele utilizate în celelalte compresoare.
Câteva elemente specifice sunt următoarele:

- arborele cotit este realizat din oţel matriţat sau adesea din fontă nodulară; este
dimensionat cu atenţie, iar masele de echilibrare, solidare cu arborele, preiau forţele
rezultante – orizontale şi verticale – ca şi neuniformităţiile mişcării.
- arborele se roteşte în paliere lise, prevăzute cu cuzineţi antifricţiune realizate dintr-un
aliaj pe bază de plumb sau alte materiale, pe un suport metalic subţire, caz în care
cuzineţii se pot înlocui, respectiv în paliere cu bile sau rulmenţi, iar uneori se
utilizează o combinaţie a celor două variante;
- suprafeţele pe care se montează palierele lise se tratează termic pentru a atinge o
duritate de ordinul a 50 kgf/mm2;
- dacă numărul de cilindri este mai mare de 8, în general este prevăzut un palier
intermediar;
- arborele este penetrat de canale destinate circulaţiei uleiului de ungere;
- bielele matriţate dintr-un aliaj de aluminiu, sunt prevăzute în capul acestora cu
cuzineţi antifricţiune amovibili, iar în picior cu o garnitură din bronz;
- în anumite cazuri, bielele nu prezintă nici cuzineţi nici garnitură, iar când se ating
cotele de uzură definite de constructor, bielele sunt înlocuite cu totul;
- uneori bielele sunt prevăzute cu canale pentru asigurarea curgerii uleiului dinspre cap
spre picior;
Pentru compresoarele deschise, arborele iese în exterior, astfel încât trebuie prevăzute

două dispozitive particulare:
- o garnitură rotativă (presgarnitură) – care crează o barieră între carterul aflat sub
presiunea agentului frigorific şi atmosferă. Pentru aceasta majoritatea constructorilor
au adoptat un sistem de tip garnitură mecanică. Dacă în timpul funcţionării carterul
trebuie să lucreze sub depresiune, garnitura prezintă două sisteme de etanşeitate opuse.
- o piesă internă – între arborele cotit şi carter, avînd rolul de a absorbi presiunea
reziduală creată de diferenţa dintre presiunea din carter şi cea atmosferică. Această
piesă este realizată fie dintr-un inel prevăzut pe unul din lagărele palier, fie dintr-un
rulment cu bile, ace sau role numit de presiune.
Ungerea – are ca scop asigurarea gresajului părţilor aflate în mişcare relativă:

palierele principale, capurile bielelor, picioarele bielelor, cilindrii, şi garnitura mecanică.
Circuitul de ungere prezintă în general următoarele elemente:
- un filtru de aspiraţie cu cădere de presiune redusă, imersat în baia de ulei;
- o pompă de ulei antrenată de arborele cotit: în prezent sunt utilizate două tipuri de
pompe: cu angrenaj exterior, echilibrate dar cu un singur sens de rotaţie şi cu angrenaj
interior, reversibile, pentru compresoare ermetice şi semiermetice, la care nu poate fi
predefinit sensul de rotaţie;
- un răcitor de ulei pentru răcirea uleiului refulat de pompă într-un schimbător aflat fie
în afara compresorului, fie în interiorul carterului, răcirea realizându-se fie cu apă, fie
cu vapori de agenţi frigorific aspiraţi;
- un filtru suplimentar la ieşirea din schimbător pentru eliminarea impurităţilor
metalice sau de grafit (cărbune), care utilizează site foarte fine ( în general 20 µm) şi
pot fi prevăzute uneori cu un magnet introdus pe circuitul de ulei;
- un regulator de presiune (presostat diferenţial de ulei) care menţine presiunea din
circuitul de ungere la o valoare cu 2-3 bar peste presiunea de aspiraţie, cu ajutorul unei
supape reglabile din exteriorul compresorului, amplasată de constructori înainte de
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distribuţia uleiului sau la sfârşitul circuitului. În ambele cazuri excesul de ulei este
reintrodus în carter.
- un distribuitor: În general uleiul curat şi răcit circulă prin canalul prevăzut în
vibrochen de unde este distribuit spre diferitele puncte de ungere menţionate anterior:
paliere, cuzineţi, garnitura mecanică, etc. Acesta poate servi şi ca fluid hidraulic motor
pentru comanda variatoarelor de putere frigorifică.
Uleiul se poate reîntoarce în carter prin următoarele puncte: neetanşeităţi interne ale

palierelor şi manetoanelor, neetanşeităţi permanente ale presgarniturii, raclajul pereţilor
interni ai cilindrilor, camerele de aspiraţie, descărcarea supapei regulatorului, returul
separatorului de ulei.

La utilizarea freonilor, este adesea necesară menţinerea temperaturii uleiului în carter,
pe durata perioadelor de oprire în intervalul 50-60°C, pentru a evita diluarea prea puternică a
uleiului cu agent frigorific. Această încălzire se realizează cu ajutorul unei rezistenţe electrice
montate într-o teacă de protecţie, în baia de ulei, a cărei temperatură este reglată de un
termostat. În timpul funcţionării compresorului, rezistenţa nu mai este alimentată.

Reglarea puterii frigorifice – Sistemul cel mai utilizat în compresoarele industriale
constă în blocarea supapei de aspiraţie în poziţie deschisă, pentru cilindrul sau cilindrii care
practic vor fi suprimaţi din punct de vedere funcţional. În acest scop, discul inelar al supalei
este ridicat prin diferite mijloace: tijă ridicătoare, piston inelar, etc. Fiecare din acestea se
deplasează în interiorul cămăşii cilindrului, cursa fiind foarte mică, astfel încât să corespundă
cursei supapei. Un asemenea sistem este prezentat în figura 1.7.

Fig. 1.7. Dispozitiv de reglare a puterii frigorifice
1 – corp supapă de aspiratie; 2 – arc supapă de aspiratie;

3 – garnitură toroidală; 4 – carter; 5 – corp supapă de refulare;
6 – placă amortizoare refulare; 7 – supapă de aspiraţie;
8 – cămaşa cilindrului; 9 – piston de reglare a puterii;
10 – supapă de refulare; 11 – scaun supapă refulare;

12 – arc piston de reglare; 13 – piston; 14 – scaun supapă aspiraţie;
15 – ghidaj piston de reglare

În general, aceste sisteme echipate cu resorturi pentru revenire sunt acţionate prin una
din următoarele modalităţi:

- presiunea uleiului admis printr-un ventil solenoidal cu trei căi;
- presiunea vaporilor comprimaţi admişi printr-un ventil solenoidal;
- un dispozitiv mecanic acţionat tot de presiunea uleiului.
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Există şi un procedeu care utilizează un servomotor autonom, care menţine constantă
presiunea în carter (de aspiraţie) la o valoare prestabilită. Acest dispozitiv este utilizat în
special pe grupuri de răcire a apei.

În general, sistemul de reglare a puterii frigorifice prin eliminarea cilindrilor, poate să
fie utilizat pe compresoare având minim trei cilindri, astfel încât să rămână suficienţi cilindri
activi.

Mai pot fi menţionate şi alte două modalităţi de reducere a puterii frigorifice:
- deschiderea unui orificiu de scurtcircuitare între doi cilindri;
- deschiderea proporţională a supapelor de aspiraţie prin întârzierea închiderii, ceea ce
conduce la reducerea debitului aspirat.
Pornirea cu sarcină redusă – dacă se aplică la toţi cilindrii, permite utilizarea de

motoare electrice cu cuplu şi curent absorbit mai reduse. Cilindrii sunt reintroduşi în sarcină
normală atunci când presiunea în circuit se stabilizează, fie pe rând, fie doi câte doi.

Sistemul de antrenare – Compresoarele deschise sunt în general antrenate direct de
motoare electrice cu 6 sau 8 poli, ceea ce face ca turaţia să fie apropiată de cea de sincronism,
adică pentru reţele cu frecvenţa de 50 Hz: 1000 sau 1500 rot/min, respectiv pentru reţele cu
frecvenţa de 60 Hz: 1200 sau 1800 rot/min.

Se utilizează un cuplaj elastic rigid cu disc flector din oţel sau elemente din cauciuc
între două manşoane. Aceste compresoare sunt bine echilibrate dinamic şi nu necesită volante
inerţiale.

În cazul în care compresorul este antrenat de un motor cu ardere internă, trebuie
studiată în mod serios problema cuplajului, ţinând seama de neregularităţile ciclice ale rotaţiei
celor două maşini. Uneori s-ar putea să fie necesară utilizarea volanţilor.

Compresoarele ermetice, sau cele semiermetice, sunt cuplate direct pe arborele
motorului electric încorporat în carter.

1.2.3. Compresoare ermetice şi semiermetice

Aceste tipuri de maşini sunt specifice tehnicii frigului, deoarece freonii protejează
înfăşurările electrice, ceea ce permite introducerea motorului în fluxul de agent frigorific
vehiculat de compresor.

Principlul avantaj al acestor maşini este că pe acelaşi arbore se găsesc motorul electric
şi ambielajul compresorului. În plus ansamblul se introduce într-o singură carcasă etanşă
pentru agentul frigorific, dispar problemele de aliniere a motorului cu compresorul şi
problema traversării carterului de către vibrochen, ca şi problema garniturii mecanice.
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Compresoarele ermetice sunt complet incluse într-o carcasă metalică sudată şi etanşă
care face inaccesibile părţile mobile şi nu permite intervenţiile în interior. În figura 1.8 este
prezentat un compresor ermetic secţionat, iar în figura 1.9 este prezentat un compresor
ermetic nefuncţional, montat într-o carcasă din sticlă, pentru a se observa cum se prezintă
acest aparat în interior.

Fig. 1.8. Secţiune printr-un compresor ermetic
1 – capsulă etanşă; 2 – rotor; 3 – stator;
4 – amortizor de zgomot; 5 – compresor
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Fig. 1.9. Compresor ermetic montat într-o capsulă din sticlă

În figura 1.10 sunt prezentate câteva dintre cele mai importante părţi componente ale
unui compresor ermetic.

Fig. 1.10. Elemente componente ale compresoarelor ermetice
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Compresoarele semiermetice permit demontarea atât a motorului cât şi a
compresorului, făcând posibile intervenţii mecanice de întreţinere şi depanare. O secţiune
printr-un compresor semiermetic este prezentată în figura 1.11.

Fig. 1.11. Compresor semiermetic
1 – bobinajul statorului; 2 – rotor arbore cotit; 3 – bielă; 4 – piston;

5 – supapă de aspiraţie; 6 – supapă de refulare

Faţă de compresoarele deschise, cele ermetice şi semiermetice se disting prin
următoarele particularităţi:

Agenţii frigorifici – nu pot fi decât fluide neutre din punct de vedere al sistemului
electric: de exempu R134a, sau R22. Vaporii de agent frigorific, aspiraţi sunt utilizaţi pentru
răcirea înfăşurărilor electrice ale statorului şi rotorului înainte de a ajunge în camera de
aspiraţie. Pentru temperaturi de vaporizare coborâte (de exemplu -30°C), dacă debitul masic
de vapori aspiraţi de compresor nu este suficient pentru răcirea motorului electric, trebuie
prevăzute ventilatoare exterioare pentru răcirea carterului.

Puterea maximă – cu rare excepţii nu poate să depăşească 45 kW pentru
compresoarele semiermetice, respectiv 30 kW pentru compresoarele ermetice.
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Supapele – sunt în general cu lamele. Trebuie reţinut însă că maşinile moderne
utilizează din ce în ce mai mult supape asemănătoare cu cele ale compresoarelor industriale.
Un asemenea exemplu îl reprezintă sistemul DISCUS, reprezentat în figura 1.12.

Fig. 1.12. Sistemul DISCUS
1 – supapă de refulare DISCUS; 2 – canal de refulare; 3 – canal de aspiraţie

Aspiraţia vaporilor se realizează traversându-se placa supapelor. Supapa de aspiraţie
este inelară, iar cea de refulare, supapa DISCUS, este o piesă cilidro-conică realizată dintr-un
material plastic având următoarele proprietăţi: este uşor, elastic, rezistent la acţiunea uleiurilor
şi a agenţilor frigorifici, la temperaturi ridicate (până la 480°C). În plus, zgomotele produse de
supapele metalice sunt practic eliminate. Utilizarea supapei de aspiraţie inelară, necesită o
prelucrare mecanică particulară a capului pistonului, în vederea reducerii la minim a spaţiului
mort, în limitele toleranţelor de fabricaţie. Prin utilizarea acestui sistem se obţin randamente
superioare şi uzuri mecanice mai reduse.

Carterul – este turnat dintr-o singură bucată şi constituie atât corpul compresorului cât
şi al motorului, prezentând uneori şi aripioare de răcire. Este închis pe partea compresorului
de suportul lagărului palier şi al pompei de ulei, iar pe partea motorului, de un capac pe care
este prevăzut un robinet de aspiraţie, iar în interior un filtru pentru vaporii aspiraţi.

Cilindrii – sunt în general în număr de 2-3 în linie, 4 în V şi 6 în W. Sunt prelucraţi
direct în corpul carterului. Capacele cilindrilor sunt tot din fontă ca şi carterul, iar gura de
vizitare este realizată pe partea compresorului. Se pot monta şi două compresoare în tandem,
caz în care mai există o piesă intermediară care leagă cele două motoare montate spate în
spate.



Mugur BĂLAN, Angela PLEŞA

16

Variaţia puterii frigorifice – este în general mai simplu de realizat decât la
compresoarele industriale. Cele două sisteme mai des întâlnite sunt următoarele:

- obturarea intrării vaporilor în doi cilindri simultan;
- deschiderea unui orificiu de scurtcircuit între doi cilindri, ca în figura 1.13.

Fig. 1.13. Sistemul de reglaj a puterii frigorifice
pentru un compresor semiermetic,

prin scurtcircuitarea dintre aspiraţie şi refulare

Pornirea în sarcină redusă – se realizează prin utilizarea de obturatori sau a unui
circuit exterior de by-pass cu un robint solenoidal de comandă.

Ungerea – în general se realizează sub presiune, cu o pompă de ulei care trebuie să fie
obligatoriu reversibilă, sensul de rotaţie al compresorului putând să fie indiferent.
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1.2.4. Elemente auxiliare ale compresoarelor

Separator de ulei – Este amplasat la refularea compresorului şi are ca scop separarea
unei părţi cât mai mari din uleiul antrenat de agentul frigorific din sistemul de ungere, pentru
a-l întoarce în carterul compresorului. Separarea se bazează pe diferenţa de densitate dintre
cele două fluide şi pe modificarea energiei cinetice a acestora, care se poate produce în mai
multe moduri: centrifugare, modificarea brucsă a direcţiei de curgere şi creşterea bruscă a
secţiunii de curgere.

Fig. 1.14. Separator de ulei

În figura 1.14 este reprezentat un separator de ulei compus dintr-un corp cilindric
(poate să fie orizontal sau vertical) în interiorul căruia există şicane, material de umplutură (de
exemplu inele metalice), sau plase metalice, tricotate sau din pânză. Uleiul separat se
acumulează în partea inferioară, de unde prin intermediul unui robinet cu flotor se reîntoarce
în carter.

Nu există separatoare de ulei capabile să separe complet uleiul antrenat de agentul
frigorific din următoarele motive:

- chiar dacă sunt foarte eficiente la debitul maxim de agent frigorific, eficienţa
acestora se reduce la scăderea debitului;

- vaporii de ulei foarte calzi (100-130°C) sub formă de aerosoli nu pot să fie separaţi
decât dacă li se reduce tempertura până în jurul valorii de 50°C şi sunt readuşi în starea de
picături prin coalescenţă.

Utilizarea separatorului de ulei este indispensabilă la utilizarea amoniacului şi poate să
fie evitată la utilizarea freonilor, situaţie în care nu există în instalaţie zone în care să fie
posibilă decantarea (rezervor de lichid sau butelie de joasă presiune).

Aparate de măsură – Sunt indispensabile pentru verificarea condiţiilor de funcţionare
ale compresoarelor şi sunt reprezentate în principal de:

- manometre sau traductori electronici de presiune, care se montează pe conductele de
aspiraţie şi de refulare ca şi pe circuitul de ulei;

- termometre sau traductori electronici de temperatură, care se montează în aceleaşi
puncte ca şi manometrele.

Dispozitive de siguranţă – Sunt dispozitive necesare pentru protecţia maşinii
împotriva situaţiilor anormale de funcţionare, care ar putea produce pagube materiale sau
accidente. Există două categorii de asemenea dispozitive: cu utilizare obligatorie şi cu
utilizare facultativă.
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- Dispozitive cu utilizare obligatorie:
- resort împotriva lovitura hidraulice;
- supapă de siguranţă între aspiraţie şi refulare, pentru evitarea distrugerii
compresorului dacă robinetul de refulare este închis accidental în timpul
funcţionării compresorului;
- presostat de înaltă presiune, care protejează compresorul împotriva creşterii
presiunii de refulare şi care acţionează înainte de deschiderea supapei de
siguranţă de înaltă presiune, montată în circuit;
- presostat de joasă presiune, care previne scăderea prea accentuată a presiunii
din vaporizator sau vaporizatoare;
- presostat diferenţial de ulei, care are un traductor cuplat la presiunea din
carter, iar celălalt traductor cuplat la refularea pompei de ungere şi are ca scop
supravegherea valorii diferenţei dintre cele două presiuni, care trebuie să
asigure ungerea corectă a compresorului. Acest aparat este temporar scos din
funcţie în perioadele de pornire, până când se atinge turaţia nominală, perioadă
în care presiunea diferenţială de ungere este mai redusă decât valoarea minimă
acceptabilă.
- termostat de supraîncălzire (esenţial la utilizarea amoniacului), care
protejează compresorul împotriva unei temperaturi de refulare excesiv de
ridicate (de exemplu 130°C).

- Dispozitive cu utilizare facultativă:
- termostat pentru supapa de siguranţă, care se montează aproape de supapa de
siguranţă internă şi opreşte compresorul dacă supapa de siguranţă s-a deschis,
caz în care s-ar produce supraîncălziri periculoase;
- termostat de carter, care menţine temperatura carterului în timpul opririi
compresorului, la valori care să nu permită dizolvarea în ulei a agenţilor
frigorifici;
- termostat de "ulei prea rece", care împiedică pornirea compresorului dacă
temperatura uleiului de ungere nu are o valoare convenabilă (50-60°C);

- Gestionarea electronică centralizată:
- anumiţi constructori prevăd o achiziţie electronică de date privind
funcţionarea, cu încadrarea permanentă în domeniile de siguranţă a
parametrilor şi vizualizarea valorilor acestora pe monitor.

1.3. Compresoare elicoidale sau compresoare cu şurub

1.3.1. Scurt istoric

Introducerea acestora în tehnica frigului este relativ recentă, 1955 pentru
compresoarele birotor, respectiv 1971 pentru compresoarele monorotor.

Interesul pentru utilizarea acestor maşini în tehnica frigului a crescut rapid, iar în 1985
erau instalate în lume în jur de 60000 de asemenea compresoare în diferite domenii de
utilizare: congelare, răcire, grupuri pentru răcirea apei, pompe de căldură, etc. Pentru a le
putea utiliza în toate domeniile tehnicii frigului, toţi constructorii au realizat numeroase
modificări şi adaptări, în vederea înlocuirii compresoarelor cu piston.
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La ora actuală s-au impus două tipuri de asemenea compresoare, aşa cum se observă în
tabelul 2, care prezintă câţiva furnizori de pe plan mondial şi caracteristicile maşinilor
produse de aceştia. Se observă că o răspândire mult mai largă o au compresoarele birotor.

Tab. 1.3. Furnizori de compresoare elicoidale şi caracteristicile acestora
Ţara Constructorul Tipul Debit

[m3/h] Variante* Agenţi

Bitzer birotor 84…220 D – SE
amoniac

R22
R502Germania

MAN G.H.H. birotor 209…600 D toţi agenţii

Danemarca Sabroe birotor 96…455 D amoniac
R22

APV Baker Ltd. monorotor 120…660 D toţi agenţiiMarea
Britanie Howden birotor 236…800 D toţi agenţii

Daikin monorotor 141…201 SE R22
Hitachi birotor 137…767 D – SE toţi agenţiiJaponia
Mycom birotor 140…214 D toţi agenţii

Olanda Grasso birotor toţi agenţii
Suedia Stal birotor 245…5750 D toţi agenţii

Dunham Bush birotor 135…769 E R22
R502

Frick/York birotor 126…3317 D amoniac
R22

S.U.A

Sullair birotor 627…841 D toţi agenţii
* D – deschise; SE – semiermetice; E – ermetice
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1.3.2. Compresorul birotor (dublu şurub)

Comprimarea – Cele mai importante elemente constructive de care depinde procesul
de comprimare sunt geometria rotoarelor şi volumul index.

- Rotoarele au cel mai adesea geometria realizată după licenţa Sveridge Rotor
Maskiner (SRM), cu un rotor tată având 4 lobi şi un rotor mamă având 6 canale, ca
în figura 1.17, dar există şi realizări cu 5 lobi şi 6 respectiv 7 canale. Debitul
acestor compresoare depinde de diametrul şi lungimea rotoarelor, ca şi de turaţia
acestora.

Fig. 1.15. Rotor tată cu 5 lobi şi rotor mamă cu 7 canale

Începând din 1980, odată cu reducerea diametrelor rotoarelor pâna la cca. 100 mm şi
creşterea turaţiei acestor rotoare mici până la 2950 rot/min, au fost create noi tipuri de profile
pentru rotoare, denumite Sigma. S-a demonstrat că pentru un anumit profil dat, există o turaţie
periferică optimă u≈50 m/s pentru rotoarele SRM, respectiv u≈15-20 m/s pentru rotoarele
Sigma.

La ora actuală diametrele rotoarelor variază între 100 şi 300 mm. Mărimile
caracteristice pentru aceste compresoare sunt diametrul D al rotorului şi raportul L/D dintre
lungimea şi diametrul rotoarelor.
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În figura 1.16 este reprezentat un compresor birotor orizontal, iar în figura 1.17 este
reprezentat un compresor birotor vertical.

Fig. 1.16. Compresor birotor orizontal
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Fig. 1.17. Compresor birotor vertical
1- rotor tată; 2 – rotor mamă; 3 – dispozitiv pentru reglarea puterii;

4 – dispozitiv pentru reglarea volumului index

Debitul volumic al acestor maşini se poate calcula cu relaţia:

[ ]h/m60n
D

L
aDq 33

v = (1.3)

unde: - a este un coeficient care depinde de tipul compresorului, de profilul şi unghiul de
înfăşurare a lobilor;

- D şi L sunt diametrul, respectiv lungimea rotorului;
- n [rot/min] este turaţia rotorului.
- Volumul index (Vi) caracterizează geometria fiecărui compresor în parte, iar

randamentul indicat maxim ηi max se obţine atunci când Rc=Vi
k, unde Rc este

raportul de comprimare, iar k este valoarea indicelui adiabatic, acesta din urmă
depinzând de natura agentului de lucru.

De acest aspect trebuie să se ţină seama la alegerea compresorului, în funcţie de tipul
procesului în care va fi utilizat (caracterizat de un domeniu precis pentru Rc), astfel încât Vi să
aibă o valoare cât mai favorabilă. Există următoarele recomandări:

- Vi=2,5 pentru climatizare şi pompe de căldură (Rc≈5);
- Vi=3,5 pentru procese de răcire (Rc≈8);
- Vi=5 pentru congelare la temperaturi scăzute (Rc≈15).
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Valorile recomandate pentru Vi au doar un caracter orientativ, dar reprezintă valorile
medii uzuale pentru domeniile respective.

Din punct de vedere constructiv orificiul de aspiraţie este fix, iar cel de refulare este
realizat din două zone, una fixă prelucrată în carter, iar una variabilă, creată de o piesă având
dimensiunea fixată la montaj, amplasată în sertarul de variaţie a puterii frigorifice.

Carterul pentru aceste maşini este realizat din fontă etanşă (Ft 25 şi Ft 26), cilindrii
fiind prelucraţi direct în corp, acesta din urmă fiind calculat pentru o presiune de 25 bar, este
supus probelor hidraulice.

Rotoarele sunt construite din oţel forjat sau din fontă cu grafit sferic, turnată sub vid,
prelucrată mecanic cu mare precizie pe maşini unelte cu freze multiple. La marea majoritate a
maşinilor de acest tip, rotorul tată antrenează rotorul mamă, dar noile profile permit şi
antrenarea rotorului tată de către rotorul mamă, ceea ce permite creşterea vitezei şi în
consecinţă a debitului vehiculat de compresor.

Lagărele: cele patru paliere sunt lise, cu bile sau cu rulmenţi, eventual o combinaţie a
celor două, datorită sarcinilor radiale mari. Aceste paliere sunt în general sensibil
supradimensionate.

Garnitura mecanică (presgarnitura) este necesară pentru compresoarele de deschise şi
se foloseşte acelaşi tip de garnitură ca la compresoarele cu piston.

1.3.3. Compresorul monorotor (monoşurub)

Comprimarea – pentru aplicaţiile din tehnica frigului, principalul constructor din
Europa este societatea APV Baker Limited. Fabricaţia este bazată pe două serii, una cu un
rotor satelit şi cealaltă cu două rotoare satelit. Un compresor monorotor cu un satelit este
prezentat în figura 1.18.

Fig. 1.18. Compresor monorotor
1 – comanda sertarului de reglare a puterii frigorifice;

2 – garnitură mecanică; 3 – palier; 4 – rotor; 5 – sateliţi
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Aceste maşini sunt caracterizate de diametrul rotorului D, având valori uzuale între
175 şi 350 mm. Debitul circulat de aceste maşini se poate calcula cu relaţia:

[ ]h/m60nBDq 33
v ⋅= (1.4)

unde: - B este un coeficient care depinde de geometria maşinii fiind caracteristic fiecărui
constructor;

- D este exprimat în m.
Uzual debitele au valori între 120 şi 5000 m3/h.
Aceste compresoare prezintă aceeaşi particularitate în ce priveşte volumul index Vi, ca

şi cele birotor.
Rotorul este din fontă, datorită proprietăţilor mecanice şi compatibilităţii cu agenţii

frigorifici şi joacă acelaşi rol ca şi rotorul mamă de la compresoarele birotor. Este realizat cu 6
canale.

Rotoarele satelit sunt construite dintr-un material compozit, prezintă 11 aripioare şi
sunt antrenate de rotorul principal. Au acelaşi rol ca şi rotorul tată, separând practic maşina în
două zone de comprimare independente identice (pentru variantele cu doi sateliţi).

Carterul este realizat dintr-o singură piesă, prin turnare, închide toate părţile mobile
având însă şi capace demontabile pentru asigurarea accesului şi montarea pieselor.

Lagărele pentru maşina cu doi sateliţi sunt proporţional mult mai puţin solicitate faţă
de compresoarele birotor, deoarece efectele de comprimare sunt echilibrate ca urmare a
simetriei orizontale a maşinii. Forţele radiale sunt practic nule deoarece pe de-o parte canalele
se sprijină pe faţa cilindrică externă a rotorului şi pe de altă parte pe ambele feţe ale rotorului
este menţinută presiunea de aspiraţie. Efortul rezidual pe partea arborelui care iese în afară
este preluat de un palier cu rulmenţi.

1.3.4. Aspecte comune ale compresoarelor elicoidale

Sistemul de ungere – asigură următoarele funcţii:
- ungerea palierelor portante, a garniturii mecanice şi a pistonului de echilibrare;
- comanda hidraulică a sertarului de variaţie a puterii frigorifice şi de pornire în gol;
- ungerea rotoarelor care angrenează unul cu celălalt;
- etanşeitatea între rotoare şi între rotoare şi stator, reducând şi pierderile dintre

partea de presiune ridicată şi cea de presiun joasă;
- răcirea vaporilor comprimaţi, prin preluarea unei părţi importante din căldură;
Datorită acestei ultime funcţii, este posibil ca un asemenea compresor să aibă

temperatura de refulare întotdeauna sub 100°C, deoarece se injectează un debit de ulei de 0,5-
1% din debitul total al acestuia, la o temperatură de 40…60°C.

Sertarul de variaţie a puterii frigorifice – este o piesă esenţială pentru funcţionarea
compresoarelor industriale, care în permanenţă trebuie să coreleze puterea prigorifică
solicitată cu cea furnizată, respectiv să asigure variaţia debitului vehiculat.

- La maşinile birotor, sertarul este dispus la intersecţia celor două rotoare, culisează
axial şi eliberează o parte mai mare sau mai mică din rotoare, realizând şi o
întoarcere spre aspiraţie a unei părţi din vapori. Lungimea rotorului mascată de
sertar, realizeză în continuare comprimarea. Comprimarea se realizează ca şi când
raportul L/D ar fi variabil.

- La maşinile monorotor, există două sertare situate de o parte şi de alta a planului
orizontal, care separă compresorul în două jumătăţi simetrice.
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1.3.5. Tendinţe actuale

Principalele avantaje ale compresoarelor elicoidale, faţă de cele cu piston sunt
următoarele:

- dimensiuni mai reduse;
- greutate mai mică;
- siguranţă mai mare în funcţionare;
- întreţinere mai redusă;
- nivel de vibraţie redus;
- antrenarea realizată de motoare cu doi poli.
Dezavantajele sunt următoarele:
- preţul mai ridicat (serii de fabricaţie mai reduse, deci mai scumpe);
- importanţa şi complexitatea mărită a circuitului de ungere;
- nivelul de zgomot mai ridicat.
Pentru a nu mări numărul de rotoare (datorită costurilor de fabricaţie), anumiţi

constructori asigură antrenarea atât de către rotorul tată, cât şi de către rotorul mamă, ceea ce
permite realizarea cu aceeaşi pereche de rotoare, de debite în raportul 5 la 1. Alţi constructori
prevăd antrenarea rotorului tată prin intermediul unui multiplicator de turaţie.

Progresele realizate în domeniul informaticii, atât în ceea ce priveşte modelarea cât şi
fabricarea rotoarelor şi simplificarea sistemului de ungere, au permis realizarea de maşini mai
ieftine, mai simple (prin suprimarea sertarului) şi mai silenţioase, atât deschise cât şi
semiermetice, ca în figura 1.19, sau chiar ermetice.

Fig. 1.19. Compresor elicoidal semiermetic
1 – motor electric; 2 – sertar pentru reglarea puterii frigorifice;

3 – comanda sertarului; 4 – separator de ulei; 5 - rotor
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1.4. Compresoare volumice rotative

În această categorie sunt incluse:
- compresoare cu palete;
- compresoare cu piston rotativ;
- compresoare cu spirale (Scroll).
Toate aceste maşini sunt caracterizate de simplitatea aparentă a construcţiei, datorată

numărului redus de piese în mişcare, dar care necesită tehnologii de fabriacaţie scumpe.

1.4.1. Compresorul cu palete în rotor

Este un compresor volumic, utilizat în tehnica frigului încă din anii 1930, dar care
datorită problemelor legate de materialele componente nu a suferit dezvoltări ulterioare.

Partea principală a maşinii este reprezentată de un stator cilindric în interiorul căruia
se învârte un rotor excentric, tangent la cilindru, aşa cum se observă în figura 1.20.

Fig. 1.20. Schema compresorului cu palete în rotor
1 – cilindru; 2 – piston rotativ; 3 – lamele culisante; 4 – spaţiu de refulare;

5 – spaţiu de aspiraţie; 6 – arbore; 7 – inele pentru limitarea cursei

Rotorul are prevăzute canale radiale în care paletele pot să culiseze liber sub efectul
forţei centrifugale, pe care o imprimă rotorul.

Noile materiale descoperite în industria aeronautică şi posibilitatea de a se prelucra în
serie profile complexe, pot să asigure din nou succesul acestor tipuri de maşini. Firma
Rotocold din Marea Britanie, realizează asemenea compresoare, special pentru tehnica
frigului şi a adus câteva îmbunătăţiri dintre care se menţionează:

- Realizarea paletelor din materiale compozite (polimeri aromatici şi fibră de sticlă),
uşoare şi rezistente, ceea ce permite atingerea de turaţii ridicate (viteza periferică
de cca. 25 m/s);

- Acoperirea paletelor cu un material autolubrifiant (teflon), asigură funcţionarea
corectă şi în cazul unei defecţiuni pe circuitul de ulei;
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- S-a realizat un dispozitiv de protecţie împotriva loviturilor hidraulice, prin
echiparea compresorului cu o placă mobilă situată la extremitatea rotorului,
menţinută în poziţie normală de resorturi. O eventuală suprapresiune datorată
prezenţei lichidului, deplasează placa mobilă şi astfel maşina este protejată
împotriva oricăror defecţiuni mecanice;

- Uleiul de ungere este preluat dintr-un separator de ulei (la presiune ridicată) şi
injectat într-un dublu circuit intern. Primul alimentează garnitura mecanică
asigurând ungerea şi răcirea acesteia, ungerea rulmentului din faţă şi ungerea unei
feţe a rotorului. Al doilea circuit asigură ungerea rulmentului din spate şi ungerea
celei de-a doua feţe a rotorului. Acest mod de funcţionare elimină necesitatea
utilizării unei pompe de ulei, ceea ce simplifică mult construcţia;

- Reglarea puterii frigorifice, în lipsa unui dispozitiv specializat, se realizează fie
prin utilizarea unui motor de antrenare cu două turaţii, fie prin utilizarea unui
dispozitiv de modificarea a frecvenţei de alimentare.

Firma Rotocold are ca şi caracteristici principalte pentru seria de compresoare cu 8
palete, următoarele caracteristici:

- materiale componente: polimeri şi fibre de carbon;
- turaţia nominală: 1450…4000 rot/min;
- turaţia maximă admisă: 6000 rot/min;
- debit: 12,8…80,4 m3/h;
- agenţi frigorifici: R22 şi R502.
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1.4.2. Compresor cu piston rotativ

Acest compresor este prezentat din considerente istorice, nefiind foarte răspândit în
prezent. Poate fi considerat ca o variantă a compresorului cu lamele în rotor, având însă o
singură lamelă, montată în stator, ca în figura 1.21.

Fig. 1.21. Compresor cu piston rotativ

Este utilizat încă din 1980 de câteva firme constructoare din Japonia, în special de
firma Daikin, care foloseşte asemenea compresoare ermetice în aparate de climatizare, în
frigidere casnice şi în grupuri compresor-condensator cu o putere de aproximativ 3 kW.
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1.4.3. Compresorul cu spirale (Scroll)

Această maşină a fost inventată şi brevetată în S.U.A. în 1905 şi dezvoltată ulterior tot
în S.U.A. în anii 1970. Pentru prima dată au fost utilizate în frigidere casnice (de putere
frigorifică redusă) de firma DWM-Copeland, iar apoi în climatizare de firma Trane care le-a
folosit şi în grupuri de răcire a apei cu puterea frigorifică de 35 kW. Totuşi nu există nici un
impediment pentru realizarea unor asemenea compresoare de puteri frigorifice mai mari.

Comprimarea – Acest compresor este prezentat în figura 1.22 şi piesele principale
sunt practic din două spirale una în alta.

Fig. 1.22. Compresor Scroll

Spirala superioară unde se găseşte orificiul de refulare este fixă, în timp ce spirala
inferioară este antrenată într-o mişcare orbitală. Aspiraţia se realizează prin zona periferică,
iar refularea prin orificiul situat în centrul spiralei fixe.
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Spirala fixă este prezentată în figura 1.23, iar spirala mobilă este prezentată în figura
1.24.

Fig. 1.23. Spirală fixă (stator)

Fig. 1.24. Spirală mobilă (rotor)
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Modul de funcţionare al acestor tipuri de compresoare este ilustrat în figura 1.25.

Fig. 1.25. Principiul de funcţionare al compresorului Scroll

- aspiraţia – în timpul deplasării spiralei inferioare se formează două zone prin care
sunt aspiraţi vaporii de agent frigorific până în momentul în care cele două zone se închid;

- comprimarea – mişcarea spiralei antrenează vaporii spre zona centrală, iar volumul
ocupat de vapori se reduce treptat ceea ce produce comprimarea acestora;

- refularea – vaporii comprimaţi sunt evacuaţi prin orificiul din zona centrală.
Se observă că în timpul funcţionării, cele trei faze (aspiraţia, comprimarea şi refularea)

se desfăşoară simultan, simetric şi continuu, ceea ce reprezintă o caracteristică importantă a
acestui tip de compresor, care va fi supus unei variaţii a cuplului mai redusă decât în cazul
compresorului cu piston.

Compresorul nu necsită supape, fiind suficientă o simplă clapetă unisens, care să
împiedice reântoarcerea vaporilor refulaţi. Raportul de comprimare este fix, iar coeficientul de
debit este foarte bun, pentru că nu există spaţiu mort.

Particularităţi mecanice – Compresorul nu prezintă decât trei piese în mişcare, dar
pune probleme deosebite din următoarele puncte de vedere: etanşeitate axială, etanşeitate
radială şi evitarea rotaţiei inverse a spiralei mobile.

- Etanşeitatea axială – este esenţială ţinând seama de suprafaţa spiralei mobile şi de
forţele de presiune axiale datorate comprimării, care tind să depărteze spirala mobilă de cea
fixă. Principalii constructori utilizează diverse metode pentru rezolvarea acestei probleme:

- Aplicarea unei presiuni de vapori pe spatele spiralei fixe, pentru a o împinge spre cea
mobilă. în acest scop în zona de început a comprimării se practică un mic orificiu în
spirala fixă, care prezintă totuşi o uşoară capacitate de deplasare axială. Presiunea
practicată trebuie să fie suficient de mare ca să poată asigura etanşarea, dar nu prea
mare pentru a nu provoca piederi datorate frecărilor excesive dintre cele două spirale.
La oprirea compresorului, cele două spirale nu sunt în contact, ceea ce reduce cuplul
de pornire.
- Aplicarea unei forţe elastice asupra spiralei mobile, prin intermediul unui resort;
- Etanşeitatea radială – adică etanşeitatea care trebuie să existe la contactul dintre cele

două spirale. Pentru această problemă există de asemenea două soluţii tehnice:
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- Prin antrenarea excentrică liberă a spiralei mobile, de către arborele motor, situaţie în
care forţa centrifugă asigură contactul permanent dintre spiarale în aş afel încât spirala
mobilă să rămână concentrică cu cea fixă;
- Prin antrenarea spiralei mobile, utilizând ca piesă intermediară o maselotă cu
excentric de tipul celei prezentate în figura 1.26. Antrenarea spiralei se realizează
excentric faţă de axul acesteia, care pivotează în orificiul prevăzut în acest scop în
corpul maselotei. Deplasarea maselotei este limitată cu ajutorul unui ştift.

Fig. 1.26. Mecanism de antrenare prin maselotă cu excentric

Această soluţie permite curăţarea spiralei mobile în cazul prezenţei nedorite de lichid
sau impurităţi solide, evitându-se astfel distrugerea compresorului.
- Dispozitivul antirotaţie – soluţia de antrenare a spiralei mobile, prezentată anterior,

caracteristică pentru compresoare ermetice asigură rotaţia spiralei în sensul dorit. La
compresoarele deschise se utilizează alte soluţii tehnice care să realizeze acelaşi efect.

- Ungerea este asigurată de o pompă centrifugală imersată în baia de ulei din carter.
Uleiul circulă prin canale practicate în arborele de antrenare asigurând ungerea palierelor
arborelui, dar şi palierul spiralei mobile. Uleiul antrenat de vapori asigură lubrifierea zonei de
contact dintre spirale.

La ora actuală cele mai numeroase utilizări ale acestor compresoare se întâlnesc în
condiţionarea aerului.
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1.5. Compresoare centrifugale

1.5.1. Scurt istoric

Compresoarele centrifugale au început să fie utilizate în tehnica frigului la începutul
secolului. Cele mai importante repere cronologice sunt:

1910: În Germania se studiază posibilitatea utilizării acestor compresoare cu agenţii
frigorifici cunoscuţi la momentul respectiv (SO2, CO2, NH3). Simultan compania Carier în
S.U.A. experimenta cu aceste maşini, diverse hidrocarburi şi clorura de metilen.

1926: În Elveţia, compania Brown Boveri realizează un compresor centrifugal
funcţionând cu amoniac, având o putere frigorifică de 7000 kW, la realizarea unei temperaturi
de –15°C. Ulterior aceeaşi companie a utilizat clorura de etilen şi bromura de etilen pentru
climatizare.

1930: Compania americană Kinetic Chemicals produce freoni având masa moleculară
mare, care se preteazăte bine la utilizarea în aceste compresoare.

1933: Compania Carrier utilizează R11 pentru climatizare şi R12, propan, respectiv
SO2, pentru realizarea de temperaturi mai scăzute.

După al doilea război mondial, dezvoltarea intensă a domeniului condiţionării aerului,
dar şi a aplicaţiilor care necesită temperaturi mai scăzute, au favorizat atât în Europa cât şi în
S.U.A. promovarea compresoarelor centrifugale.

Tab. 1.4. Tipuri de compresoare centrifugale
realizate de principalii furnizori

Monorotor cu
multiplicator

încorporat

Dublu rotor MultirotorFurnizor

Deschis Semiermetic Deschis Semiermetic deschis
Carrier C, TS C,TS C,TS C,TS TS
York C, TS C, TS C, TS C, TS TS
Trane C C
C – Climatizare; TS – Temperaturi scăzute
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1.5.2. Generalităţi

Compresoarele centrifugale sunt utilizate într-o mare varietate de instalaţii frigorifice
şi pentru condiţionarea aerului.

Debitele volumice uzuale se încadrează între 200 m3/h în aeronautică şi 55000 m3/h în
condiţionarea aerului, iar turaţiile între 3000 şi 100000 rot/min. Debitele mici se realizează cu
diametre mici şi turaţii mari, iar debitele mari cu diametre mari şi turaţii mici.

Compresoarele frigorifice centrifugale de puteri frigorifice mici realizează 15-95 kW,
funcţionând cu R134a, sau R114, au dimensiuni foarte reduse, sunt antrenate de turbine
acţionate de aer, la turaţii de peste 100000 rot/min şi sunt destinate climatizării cabinelor
avioanelor de transport.

Puterile frigorifice maxime ale compresoarelor centrifugale sunt limitate de
dimensiunile acestora. De exemplu un asemenea compresor de 55000 m3/h pentru
climatizarea unui aeroport, are un diametru exterior de aproape 2m.

Temperaturile de vaporizare pe care le pot realiza se situează între +10°C (climatizare)
şi -160°C (lichefierea metanului). Presiunile de refulare pot ajunge la 21 bar, iar raportul de
comprimare variază între 2 şi 30 (cu mai multe trepte de comprimare). Practic pot să fie
comprimaţii toţi agenţii frigorifici.

În compresoarele frigorifice se pot monta maxim 10 trepte (etaje) de comprimare şi
sunt posibile aspiraţii multiple între trepte, la diferite nivele de temperatură, astfel încât un
compresor să poată realiza mai multe nivele de temperatură scăzută. Se pot monta în serie mai
multe compresoare, care să fie antrenate simultan, iar dacă este necesar aceste compresoare cu
antrenare unică pot să funcţioneze cu mai mulţi agenţi frigorifici.

În condiţionarea aerului, datorită valorii reduse a raportului de comprimare (3…4),
este posibilă comprimarea în una sau două trepte, deci pentru acest domeniu se utilizează
maşini simple.
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1.5.3. Construcţia compresoarelor centrifugale

Maşinile utilizate în climatizare sunt realizate în general sub forma unor grupuri care
cuprind compresorul, sistemul de antrenare, condensatorul, vaporizatorul, dispozitivul de
destindere şi aparatele auxiliare.

Un model de rotor pentru compresoarele centrifugale este prezentat în figura 1.27.

Fig. 1.27. Rotorul unui compresor centrifugal

În figura 1.28 este prezentat modul de compunere a vitezelor într-un rotor de
compresor centrifugal.

Fig. 1.28. Compunerea vitezelor în rotorul unui compresor centrifugal
1 – viteza radială; 2 – viteza tangenţială; 3 – viteza rezultantă; 4 – turaţia;

5 – diametrul rotorului; 6 - debitul
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Compresoarele sunt realizate în trei variante constructive: deschise cu multiplicator de
turaţie separat sau încorporat, respectiv semiermetice.

Compresoarele deschise cu multiplicator separat, ca cel din figura 1.29, au apărut în
ordine cronologică primele, având la început două trepte de comprimare.

Fig. 1.29. Compresor centrifugal deschis cu multiplicator separat.
Varianta a

1 – arbore din oţel aliat; 2 – lagăre palier; 3 – element fricţiune din carbon;
4 – carter inferior; 5 – rotor din oţel aliat

Primii agenţi frigorifici utilizaţi în aceste compresoare au fost R11, R12, R114, R500,
R502 şi R22.

Cele mai importante caracteristici ale acestor compresoare sunt următoarele:
- caterul este realizat din fontă oţeloasă având două părţi suprapuse, ambele având

câte o suprafaţă plană pentru montarea unei garnituri orizontale;
- rotoarele sunt în general închise având paletele ascunse în interior şi fiind realizate

în una din următoarele variante:
- integral din oţel, cu palete separate, montate în canale practicate pe cele două

feţe ale roţilor;
- integral din oţel, cu paletele frezate în una din cele două feţe, cealaltă fiind

sudată de marginile roţilor;
- din aliaje de aluminiu lipite;

- labirinţii (o parte fixă din aluminiu şi una rotitoare din oţel) etanşează zona de
presiune ridicată faţă de cea de presiune scăzută, fiind străbătute de un debit foarte
scăzut de agent frigorific, având şi rolul de a împiedica uleiul din circuitul de
ungere să pătrundă în compresor;

- garnitura mecanică are o construcţie asemănătoare cu cea a compresoarelor
deschise cu piston şi etanşează interiorul compresorului de exterior;

- pompa de ulei este montată la celălalt capăt al arborelui, iar roţile dinţate sunt
imersate în baia de ulei aflată în partea inferioară a carterului;

- circuitul de ungere are urmăătoarele elemente principale:
- pompa de ulei cu roţi dinţate;
- filtru foarte fin;
- canalele de curgere a uleiului;
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- punctele în care se realizează ungerea;
- supapă pentru reglarea presiunii de ungere;
- rezistenţă electrică pentru degazarea uleiului;
- schimbător de căldură pentru răcirea uleiului (răcitor de ulei);
- pompă de ungere electrică, pentru asigurarea ungerii la pornire şi în perioadele

de oprire;
- cuplajul multiplicatorului exterior este realizat din două manşoane danturate,

montate pe cei doi arbori (al compresorului şi al multiplicatorului) şi dintr-o piesă
intermediară de formă cilindrică având dantură interioară. Ansamblul este închis şi
lucrează într-o baie de ulei.

Varianta de compresor din figura 1.30 prezintă un carter având forma simplificată, roţi
mai simple, iar în difuzoare pot să existe opţional şi palete.

Fig. 1.30. Compresor centrifugal deschis cu multiplicator separat.
Varianta b.

1 – stator din fontă oţeloasă cu granulaţie fină;
2 – rotor din aliaj de aluminiu; 3 – pompă de ulei;

4 – dispozitiv de prerotire; 5 – garnitură mecanică; 6 – cuplaj elastic

- La intrarea în primul rând de roţi poate să existe un dispozitiv mobil de reglare a
debitului, denumit şi dispozitiv de prerotire.

- Ungerea se realizează cu ajutorul unei pompe centrifugale.
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Compresoarele deschise cu multiplicator încorporat au construcţia prezentată în
figura 1.31.

Fig. 1.31. Compresor centrifugal deschis cu multiplicator încorporat
1 – cuplaj cu bară de torsiune; 2 – dispozitiv de prerotire;

3 – garnitură mecanică; 4 – pinioane multiplicator;5 – palier de turaţie mare;
6 – palier de turaţie mică; 7 – pompă de ulei de turaţie mare;

8 – pompă de ulei de turaţie mică; 9 – rotor din aliaj de aluminiu

- Deoarece ansamblul compresor-multiplicator-motor nu este nici economic, nici uşor
de manevrat, unii constructori au montat multiplicatorul în carter;

- Unul din avantaje este acela că garnitura mecanică este plasată pe arborele de turaţie
redusă, care este mai uşor de etanşat.

Compresoarele centrifugale semiermetice se utilizează în condiţionarea aerului, unde
raportul de comprimare mai redus permite utilizarea a numai două trepte de comprimare, la o
turaţie care poate fi realizată prin antrenarea directă utilizând un motor electric cu doi poli. O
asemenea variantă este prezentată în figura 1.32.

Fig. 1.32. Compresor centrifugal semiermetic
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2. SCHIMBĂTOARE DE CĂLDURĂ

2.1. Noţiuni introductive. Clasificare

Principalele schimbătoare de căldură din instalţiile frigorifice şi pompele de căldură
sunt vaporizatorul şi condensatorul.

În componenţa acestor instalaţii mai pot să existe şi alte schimbătoare de căldură cum
sunt:

- Subrăcitoarele din instalaţiile frigorifice funcţionând cu amoniac;
- Schimbătoarele interne de căldură (regeneratoare) din instalaţiile frigorifice cu

freoni.
Cele mai importante criterii de clasificare a schimbătoarelor de căldură sunt:
Natura agentului cu care agentul frigorific realizează transferul termic:

- gaze (în general aer);
- lichide (în general apă).

Rolul funcţional şi tipul schimbătorului:
- vaporizatoare

- răcitoare de aer (sau alte gaze);
- răcitoare de apă (sau alte lichide).

- condensatoare
- răcite cu apă (sau alte lichide);
- răcite cu aer (sau alte gaze).

Condiţiile de funcţionare cele mai importante ce caracterizează regimul de lucru al
schimbătoarelor de căldură din instalaţiile frigorifice sunt:

- temperaturile şi presiunile agenţilor la intrarea şi ieşirea din schimbător (în cazul
răcirii aerului este importantă şi umiditatea acestuia);

- diferenţa minimă de temperatură între cei doi agenţi;
- modul de alimentare cu agent frigorific (în special pentru vaporizatoare);
- prezenţa acumulărilor termice (cazul vaporizatoarelor acumulatoare de gheaţă).
Sarcinile termice ale schimbătoarelor de căldură, care reprezintă mărimile

fundamentale pentru proiectarea acestor aparate.
Caracteristicile geometrice ale schimbătoarelor de căldură adică:
- dimensiunile de gabarit (lungime, lăţime, înălţime);
- modul de dispunere a ţevilor;
- pasul dintre ţevi;
- dimensiunile ţevilor (diametru exterior şi interior, sau diametrul exterior şi

grosimea);
- numărul de rânduri de ţevi (ţevi pe orizontală) şi numărul de secţii (ţevi pe

verticală).
Caracteristicile funcţionale, sunt cele care definesc performanţele termice şi

fluidodinamice ale schimbătoarelor de căldură. Între acestea cele mai importante sunt:
- coeficientul global de transfer termic;
- pierderile de presiune pe circuitele celor doi agenţi;
- modul de automatizare a funcţionării (prin controlul presiunii agentului frigorific,

al givrajului, sau al compoziţiei apei, etc.);
Operaţiile de întreţinere necesare reprezintă o altă caracteristică importantă, iar câteva

exemple sunt:
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- purjarea (gazelor necondensabile, uleiului, etc.);
- curăţarea, degivrarea, desprăfuirea, detartrarea;
- tratamente auxiliare (dedurizarea apei, filtrarea, etc.).
Clasificarea schimbătoarelor de căldură se poate realiza de exemplu după natura

agenţilor şi rolul funcţional:

Tab. 2.1. Clasificare a schimbătoarelor de căldură
Agenţi Vaporiztoare Condensatoare

Aer şi gaze uscate Baterie cu aripioare Baterie cu aripioare

Aer şi gaze umede Baterie cu aripioare
Condensatoare cu evaporarea apei
(naturală sau forţată)
Turnuri de răcire

Schimbătoare
multitubulare
- agentul rece în ţevi
- agentul rece între ţevi

Schimbătoare multitubulare
- agentul cald în ţevi
- agentul cald între ţevi

Schimbătoare cu plăci

Apă şi lichide

Schimbătoare coaxiale

2.2. Construcţia schimbătoarelor de căldură

Indiferent de modul în care sunt clasificate schimbătoarele de căldură utilizate în
tehnica frigului, există patru modalităţi tehnice de realizare a acestora, dintre care primele
două sunt cele mai răspândite:

- Schimbătoare multitubulare;
- Baterii cu aripioare;
- Schimbătoare cu plăci;
- Schimbătoare coaxiale.

2.2.1. Schimbătoare de căldură multitubulare

Aceste aparate sunt construite în principiu dintr-un fascicul de ţevi, montate în două
plăci tubulare şi închise într-o manta prevăzută cu capace, aşa cum se observă în figura 2.1.

Fig. 2.1. Schema funcţională a unui schimbător de căldură multitubular



 Instalaţii frigorifice. Construcţie, funcţionare şi calcul

41

În general ţevile sunt laminate şi destinate special construcţiei schimbătoarelor de
căldură. Cele mai utilizate materiale sunt:

- oţeluri pentru temperaturi medii sau joase;
- cupru;
- aliaje cupru-nichel în diferite compoziţii (de exemplu 70/30%, sau 90/10%);
- aliaje cupru-aluminiu în diferite compoziţii (de exemplu 93/7%, sau 91/9%);
- diferite tipuri de aliaje cu zinc între 22 şi 40%;
- oţeluri inoxidabile.
Există o mare varietate de diametre pentru care sunt produse aceste ţevi, dar în

general, pentru schimbătoarele de căldură se preferă ţevi cu diametre cât mai mici, care
asigură un transfer termic mai intens şi construcţii mai compacte, dar se vor avea în vedere şi
aspectele legate de pierderile de presiune şi de colmatare.

Utilizarea intensă în ultimii ani a freonilor, caracterizaţi prin coeficienţi de transfer
termic mai reduşi, a dus între altele şi la producerea de schimbătoare multitubulare, dar nu
numai, în care se utilizează ţevi speciale pentru îmbunătăţirea condiţiilor de transfer termic.

În figura 2.2 sunt prezentate ţevi cu nervuri spiralate, care se utilizează în special la
construcţia vaporizatoarelor:

Fig. 2.2. Ţevi cu nervuri spiralate

În figura 2.3. este prezentată o ţeavă cu nervuri exterioare joase, realizate prin
extrudare, din materialul de bază al ţevii. După extrudare, diametrul exterior al părţilor lise ale
ţevilor, este egal cu diametrul exterior al nervurilor, ceea ce permite o montare uşoară în
plăcile tubulare. Pasul dintre nervuri este în mod uzual de (0,8…1,5) mm, iar înălţimea
nervurilor este de aproximativ (1…1,5) mm. Aceste ţevi pot să asigure un raport între
suprafaţa exterioară a ţevilor nervurate şi suprafaţa interioară a acestora de 3…5, ceea ce
reprezintă o creştere semnificativă a suprafeţei exterioare de transfer termic.

Fig. 2.3. Ţeavă cu nervuri joase, obţinute prin extrudare
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În figura 2.4. sunt prezentate câteva tipuri de ţevi cu aripioare ondulate. Aceste ţevi se
utilizează în special la construcţia vaporizatoarelor. Pe ţeava de bază se montează prin sudare
elicoidală, o bandă ondulată. Asemenea construcţii se pot realiza pentru ţevi având diametre
între (8…39) mm. Înălţimea nervurilor este de 9 mm, iar grosimea acestora variază între
0,2…0,3 mm. Raportul dintre suprafaţa exterioară şi cea interioară este de 9…16.

Fig. 2.4. Ţevi cu nervuri ondulate

În figura 2.5. este prezentată o ţeavă cu nervuri în formă de ace. Acestea se utilizează
în special la construcţia condensatoarelor. Exteriorul ţevilor se aseamănă cu o perie metlică,
ceea ce asigură o suprafaţă şi o intensitate a transferului termic, foarte ridicate. Aceste tipuri
de ţevi sunt eficiente în primul rând pentru transferul căldurii în medii gazoase şi în particular
în aer.

Fig. 2.5. Ţeavă cu nervuri aciforme

În figura 2.6. sunt prezentate câteva ţevi cu miez în formă de stea, care se utilizează la
construcţia vaporizatoarelor cu fierbere în interiorul ţevilor. Suprafaţa interioară este mărită
prin introducerea în ţevi a miezurilor realizate din aluminiu şi având uzual cinci sau zece raze.
Problema tehnică a realizării acestor ţevi o reprezintă asigurarea contactului termic dintre
ţeava de bază şi miez, realizat prin introducerea forţată a miezului. Intensitatea transferului
termic este mărită dacă se realizează şi răsucirea miezului de 2…3 ori pe fiecare metru de
ţeavă.
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Ţevile cu miez în formă de stea pot avea diametre de 16…19 mm şi grosimea de 1
mm. Raportul dintre suprafaţa interioară şi cea exterioară este de 2 în cazul miezurilor cu 5
raze şi 2,7 în cazul miezurilor cu 10 raze.

Fig. 2.6. Ţevi cu miez în formă de stea

În figura 2.7. sunt prezentate câteva modele de ţevi cu nervuri interioare.  Aceste ţevi
se pot utiliza şi la vaporizatoare şi la condensatoare. Nervurile sunt realizate din ţeava de
bază, ceea ce asigură un transfer termic foarte bun. există numeroase forme ale nervurilor şi
grade de răsucire. Faţă de ţevile lise, coeficientul global de transfer termic creşte mult datorită
următoarelor efecte:

- creşterea suprafeţei de transfer termic;
- drenajul prin capilaritate a fazei lichide, care formează un film subţire pe suprafaţa

interioară nervurată;
- rotirea filmului de lichid, datorită răsucirii (înclinării) nervurilor.

Fig. 2.7. Ţevi cu nervuri interoare
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În figura 2.8. sunt prezentate două ţevi cu suprafaţa neregulată montate una în alta.
Asemenea ţevi se pot utiliza eficient în construcţia condensatoarelor şi a vaporizatoarelor,
sunt foarte moderne şi se produc în Japonia, SUA, Germania sau Franţa. Suprafeţele ţevilor
prezintă diferite tipuri de cavităţi, proeminenţe piramidale sau asperităţi, realizate prin diverse
procedee tehnologice noi. Suprafeţele neregulate ale acestor ţevi pot intensifica transferul
termic în cazul schimbării stării de agregare, pentru că favorizează amorsarea fierberii,
respectiv a condensării. Din acest motiv aceste ţevi mai sunt numite şi ţevi de nucleaţie.

Fig. 2.8. Ţevi cu suprafeţe neregulate

În figura 2.9. este prezentată o ţeavă din materiale compozite. Asemenea ţevi se pot
utiliza şi în condensatoare şi în vaporizatoare, atunci când condiţiile de transfer termic sunt
mediocre atât în interior cât şi în exteriorul ţevilor. Aceste ţevi combină avantajele nervurilor
exterioare cu cele ale generatoarelor interioare de turbulenţă. Există mai multe variante de
asemenea ţevi între care se pot aminti ţevi cu nervuri elicoidale la interior şi structură
piramidală la exterior, sau ţevi cu nervuri elicoidale atât la interior cât şi la exterior.
Diametrele pentru care se produc asemenea ţevi sunt de 10…19 mm, iar raportul dintre
suprafaţa exterioară şi cea interioară este de 1,5…2.

Fig. 2.9. Ţeavă realizată din materiale compozite

Calitatea materialelor din care se realizează ţevile, ca şi materialele din care se
realizează acestea trebuie să fie dintre cele mai bune deoarece în timpul funcţionării, acestea
sunt supuse coroziunii şi unor solicitări care le pot distruge, sau le pot diminua capacitatea de
transfer termic.
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În figura 2.10 este prezentată o ţeavă nervurată corodată în exterior pe durata
funcţionării, iar în figura 2.11 este prezentată o ţeavă nervurată corodată în interior.

Fig. 2.10. Teavă nervurată corodată la exterior

Fig. 2.11. Ţeavă nervurată corodată interior

În figura 2.12 este prezentată uzura apărută pe o ţeavă în zona de montare pe suport.

Fig. 2.12. Ţeavă uzată datorită suportului

În figurile 2.13 şi 2.14 sunt prezentate ţevi distruse datorită solicitărilor la care au fost
supuse în timpul funcţionării.

Fig. 2.13. Ţeavă spartă datorită presiunii gheţii formate în interior

Fig. 2.14. Ţeavă fisurată longitudinal
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Din ultimele două imagini se observă că ţevile nu se fisurează transversal, ci
longitudinal, sau se sparg (crapă).

Plăcile tubulare se utilizează pentru fixarea ţevilor în fascicul şi se montează la
extremitaţile mantalei aşa cum se observă în figura 2.1. Dacă este necesar, pentru susţinerea
fasciculului de ţevi se utilizează şi suporţi. Pentru realizarea plăcilor tubulare şi a suporţilor se
pot utilizea următoarele materiale în funcţie de natura agenţilor şi agresivitatea acestora faţă
de aceste materiale:

- oţeluri – pentru agenţi frigorifici, apă dulce sau agenţi intermediari de răcire fără
săruri;

- cupru pentru freoni, dar nu şi pentru amoniac;
- bronz – pentru apă de mare sau agenţi intermediari pe bază de săruri;
- oţel placat cu oţel inoxidabil – pentru agenţi agresivi;
- oţel inoxidabil – pentru lichide alimentare.
Orificiile sunt practicate în plăcile tubulare şi în plăcile suport, astfel încât să formeze

de regulă hexagoane (sau triunghiuri eliciodale). Uneori găurile, respectiv ţevile se dispun în
formă de coridor (sau pătrate), iar uneori în formă de cercuri concentrice, ca în figura 2.15, în
care a este numărul de ţevi pe latura hexagonului, respectiv pătratului exterior, iar b este
numărul de ţevi pe diagonala hexagonului exterior. În vederea unei montări uşoare a ţevilor în
fascicul prin plăcile tubulare şi suporţi, găurile din acestea se realizează simultan, (toate
odată).

Fig. 2.15 Moduri de dispunere a ţevilor în plăcile tubulare
a – după hexagoane; b – după pătrate; c – după cercuri concentrice
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În cazul cel mai des întâlnit, al hexagoanelor, de regulă pasul dintre ţevi este de
aproximativ 1,25 diametrul exterior al ţevilor. Găurile din plăcile tubulare se finisează în mod
diferit, în funcţie de procesul tehnologic de montare a ţevilor. Astfel pentru ţevile sudate
electric sau brazate se realizează o alezare urmată de şamfrenare, iar pentru ţevile mandrinate
se realizează o alezare urmată de realizarea unor canale interioare, aşa cum se observă în
figura 2.16. Mandrinarea se ralizează astfel încât în urma deformării ţevilor, acestea să se
fixeze în canalele prevăzute în găurile de fixare.

Fig. 2.16. Procedeele uzuale de fixare a ţevilor în plăcile tubulare

Mantaua schimbătoarelor de căldură multitubulare se calculează astfel încât să aibă un
diametru interior care să permită montarea fasciculului de ţevi. Grosimea mantalei se
determină din calculul de rezistenţă, astfel încât să reziste la presiunea de lucru a agentului
dintre ţevi şi manta (minim 4 bar). Materialul din care se realizează mantalele este oţelul.
Până la diametre de cca. 400 mm, acestea se realizează din ţevi având diametrele
standardizate. Pentru diametre mai mari, mantalele se realizează din virole obţinute prin
roluire. Sudurile prin care se realizează asamblarea virolelor în manta, trebuie controlate prin
metode defectoscopice nedistructive (cel mai adesea raze γ). După montare schimbătoarele de
căldură multitubulare sunt supuse unor probe hidraulice de etanşitate la presiuni ceva mai
mari decât cele nominale.
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Capacele au rolul de a realiza circulaţia agentului din interiorul ţevilor. Şicanele
montate pe capace asigură numărul de drumuri prin interiorul ţevilor, astfel încât să se
realizeze vitezele de curgere dorite. Tot pe capace sunt montate racordurile de intrare/ieşire
pentru agentul care curge prin ţevi. De obicei numărul de treceri este par, pentru ca
racordurile să fie montate pe un singur capac. La aparatele de dimensiuni mari, capacele sunt
demontabile pentru a permite curăţarea interioară a ţevilor, iar fixarea capacelor se realizează
prin şuruburi pe flanşele prevăzute în acest scop la exteriorul plăcilor tubulare. Capacele se
realizează prin turnare, cel mai adesea din fontă. Câteva tipuri de capace sunt prezentate în
figura 2.17.

Fig. 2.17. Tipuri de capace

2.2.2. Baterii schimbătoare de căldură cu aripioare

Bateriile cu aripioare se utilizează atât pentru construcţia condensatoarelor răcite cu
aer cât şi pentru cea a vaporizatoarelor răcitoare de aer şi sunt realizate din tevi pe care se
montează aripioarele. Construcţiile rezultate sunt de tipul celor prezentate în figura 2.18.

Fig. 2.18. Baterie cu aripioare
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În figura 2.19 sunt prezentate câteva detalii constructive ale bateriilor cu aripioare.

Fig. 2.19. Detalii constructive ale bateriilor cu aripioare

Ţevile se realizează în principiu din aceleşi materiale ca şi cele de la schimbătoarele de
căldură multitubulare, dar predomină oţelul şi cuprul.

Tendinţa ultimilor ani în construcţia acestor aparate este de a se reduce cât mai mult
diametrul ţevilor, în scopul îmbunătăţirii coeficientului global de transfer termic, a reducerii
masei schimbătoarelor şi a încărcăturii de agent frigorific, pe fondul reducerii globale a
costurilor. Pentru ţevile din oţel, diametrul interior este în jur de 20 mm, iar pentru cele din
cupru, diametrul minim este în jur de 9…10 mm. Grosimile ţevilor sunt relativ mici, pentru
oţel în jur de 1 mm, iar pentru cupru chiar sub 0,5 mm. În aparatele de acest tip utilizate ca
vaporizatoare sau condensatoare, deci în care se realizează schimbarea stării de agregare, se
utilizează adesea ţevi speciale, de tipul celor prezentate în paragraful referitor la
schimbătoarele de căldură multitubulare.

Pentru dispunerea ţevilor se adoptă în general una din cele două variante prezentate în
figura 2.20:

- în triunghiuri echilaterale (în şah);
- în pătrate (în coridor).
Dispunerea ţevilor după triunghiuri echilaterale asigură un coeficient de transfer

termic mai bun, dar cu pierderi de presiune mai mari, în timp ce dispunerea în pătrate asigură
un transfer termic mai puţin performant, dar caracterizat prin pierderi de presiune mai reduse.

Fig. 2.20. Dispunerea ţevilor în baterii cu aripioare
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Nervurile, denumite la aceste construcţii şi aripioare sau nervuri continue, se pot
realiza din oţel, aluminiu sau cupru. Cele mai des utilizate sunt combinaţiile:

- ţevi din oţel şi aripioare din oţel;
- ţevi din cupru şi aripioare din aluminiu.
Mai sunt posibile şi combinaţii ca:
- ţevi din oţel şi aripioare din aluminiu;
- ţevi din cupru şi aripioare din cupru;
- ţevi din oţel inoxidabil şi aripioare din oţel inoxidabil.
În figura 2.21 sunt prezentate în secţiune două ţevi pe care au fost montate nervuri

continue lamelare.

Fig. 2.21. Ţevi cu nervuri lamelare

Cele mai răspândite tipuri de aripioare sunt prezentate în figurile 2.22 şi 2.23:
- nervuri plane continue;
- nervuri înfăşurate.

Fig. 2.22. Nervuri plane continue
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Fig. 2.23. Nervuri înfăşurate

Eficienţa termică a nervurilor este cu atât mai bună cu cât:
- materialul din care sunt confecţionate are o conductibilitate termică mai bună

(aceasta creşte în ordinea: oţel inoxidabil, oţel, aluminiu, cupru);
- înălţimea nervurilor este mai redusă;
- grosimea nervurilor este mai mare;
- contactul cu ţevile de bază este mai bun.
În general, pentru ţevi din oţel cu diametrul de cca. 20 mm, înălţimea nervurilor este

de 25…30 mm, iar grosimea de 0,3…0,4 mm, în timp ce pentru ţevile subţiri din cupru,
înălţimea nervurilor este de 10…20 mm, iar grosimea acestora este de 0,1…0,3 mm.

Două carcteristici geometrice importante ale nervurilor de acest tip sunt pasul adică
distanţa dintre axele a două nervuri consecutive şi distanţa dintre două nervuri, adică distanţa
dintre flancurile opuse a două nervuri consecutive. Pentru condensatoare, pasul minim
acceptat este de cca. 2 mm, iar pentru vaporizatoare este de cca. 4 mm. În cazul
vaporizatoarelor industriale din oţel cu depuneri masive de zăpadă, pasul dintre nervuri poate
să ajungă până la cca. 30 mm.

Nervurile plane continue se realizează prin ştanţare dintr-o singură trecere astfel încât
să rezulte şi bordurile pentru fixare pe teavă, generatoarele de turbulenţă (fomele de pe
suprafeţele laterale) şi orificiile de uşurare, reprezentate în figura 2.22. Aceste nervuri se
montează în pachete de nervuri, pe dispozitive denumite piepteni, care să asigure pasul dorit.
Urmează montarea ţevilor în găurile practicte în nervuri. Asigurarea contactului termic dintre
ţevi şi nervurile plane continue se realizează în general prin gonflare hidraulică, sau mecanic,
prin trecerea forţată prin interiorul ţevilor, a unor bile calibrate, de diametru ceva mai mare
decât cel interior al ţevilor. În acest al doilea caz se imprimă bilelor o energie cinetică foarte
mare, iar aceastea trec prin ţevi într-o manieră asemănătoare unor gloanţe şi forţează
gonflarea ţevilor, respectiv asigurarea contactului termic dinte ţevi şi nervuri.

Nervurile înfăşurate se realizează prin înfăşurarea în jurul ţevii a unei benzi din tablă,
cu ajutorul unui dispozitiv special destinat acestui scop.

Asamblarea ţevilor nervurate (indiferent de tipul nervurilor), se realizează prin
montarea la capete a unor plăci în care se fixează toate ţevile şi care constituie şi un cadru al
bateriei, aşa cum se observă şi în figura 2.18.
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Unii producători de asemenea aparate, realizează module din anumite tipuri de ţevi şi
aripioare, ca în figura 2.24.

Fig. 2.24. Module din ţevi cu aripioare

Parametrii geometrici care definesc aceste module sunt:
- pasul dintre nervuri;
- lungimea nervurată (sau lungimea ţevilor);
- numărul de ţevi din modul (pe adâncime şi pe înălţime);
- diametrul ţevilor.
Parametrii fizici care se por defini în vederea efectuării calculelor termice şi

aerodinamice ale acestor schimbătoare de căldură sunt:
- numărul de rânduri de ţevi pe verticală;
- numărul de rânduri de ţevi pe orizontală;
- suprafaţa totală de transfer termic;
- raporul dintre suprafaţa exterioară şi suprafaţa interioară;
- suprafaţa frontală în sensul de curgere a aerului;
- suprafaţa liberă de curgere a aerului.
În vederea protejării anticorozive a mediului în care vor funcţiona aceste aparate (aerul

atmosferic, aerul marin, aerul din diverse localuri), se realizează diverse tipuri de acoperiri:
- galvanizare – utilizată în cazul ţevilor şi nervurilor din oţel în vederea protejării

împotriva ruginirii prin acoperire cu zinc şi a asigurării unui contact termic foarte
bun;

- ematare – utilizată în cazul ţevilor şi nervurilor din cupru,pentru acoperirea
acestora cu răşini poliuretanice.

După montare, bateriile sunt supuse unor probe hidraulice de etanşeitate, apoi sunt
uscate şi deshidratate, încărcate cu azot la presiune scăzută, închise şi păstrate în vederea
livrării.
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Alte tipuri de serpentine sunt cele prezentate în figurile 2.25 şi 2.26.

Fig. 2.25. Serpentine pentru realizarea de congelatoare cu plăci

Fig. 2.26. Serpentine montate într-un schimbător de căldură de tip
panou

2.2.3. Schimbătoare de căldură cu plăci

Aceste aparate sunt realizate prin îmbinarea de plăci care realizează între ele spaţii
prin care circulă agenţii care schimbă căldură. Aceşti agenţi ocupă alternativ spaţiile dintre
plăcile schimbătorului de căldură, astfel încât să nu se amestece între ei. În consecinţă, spaţiile
dintre plăci trebuie să fie etanşate faţă de exterior şi faţă de spaţiile în care se găsc alţi agenţi.
De asemenea sistemul de etanşare trebuie să permită trecerea agenţilor dintr-un spaţiu în altul,
uneori prin traversarea spaţiilor destinate altor agenţi. Aceste schimbătoare trebuie să aibă cel
puţin două plăci, ca în cazul unor tipuri de vaporizatoare.

Există patru variante tehnologice de realizare a schimbătoarelor de căldură cu plăci:
- cu plăci şi garnituri demontabile;
- cu plăci sudate;
- cu plăci brazate;
- cu plăci având circuite imprimate.
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Schimbătoarele cu plăci şi garnituri demmontabile sunt de tipul prezentat în figura
2.27. Plăcile între care se introduc garniturile, se montează împreună între o placă de bază şi
una mobilă. Plăcile pot să fie demontate în vederea curăţării. Fixarea plăcilor se realizează cu
ajutorul unor tiranţi. Din punct de vedere hidraulic se pot realiza curgeri în contracurent sau în
echicurent.

Fig. 2.27. Schimbător de căldură cu plăci şi garnituri demontabile

În figura 2.28 este prezentată schema de curgere a agenţilor de lucru într-un
schimbător de căldură cu plăci.

Fig. 2.28. Schema de curgere în schimbătoarele cu plăci

Materialele din care se realizează plăcile depind de natura agenţilor de lucru, iar cele
mai utilizate sunt:

- oţeluri inoxidabile;
- aliaje de aluminiu;
- aliaje de titan;
- aliaje cupru-nichel.
Grosimea plăcilor poate să varieze între 0,6…1,1 mm, sau chiar mai mult.
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Pentru garnituri se pot utiliza de asemenea mai multe materiale în funcţie de
temperaturile de lucru:

- nitril (tmax = 110 °C);
- butil (tmax = 135 °C);
- etilen-propilen (tmax = 155 °C);
- Viton (tmax = 190 °C);
Domeniul temperaturilor de lucru pentru aceste aparate poate să varieze între –

50…+190 °C.
Presiunile nominale maxime de lucru pot să ajungă până la 16…20 bar, iar diferenţa

maximă dintre presiunile circuitelor poate să ajungă până la 9…12 bar şi în mod excepţional
la 20 bar.

Schimbătoarele cu plăci sudate au plăcile asamblate nedemontabil prin sudare. Din
această categorie fac parte:

- plăcile dulapurilor de congelare, realizate din profile de aluminiu sudate, pentru a
forma platanele pe care se păstrează produse şi canalele de curgere pentru agentul
frigorific care vaporizează;

- schimbătoarele de căldură realizate din plăci ambutisate şi sudate ca în figura 2.29,
pentru a se asigura rezistenţa mecanică şi curgerea agenţilor, de regulă în
contracurent.

Presiunile nominale maxime pot să ajungă până la 30…40 bar, iar domeniul de
temperaturi între care pot să lucreze este de –200…+200 °C.

Fig. 2.29. Schimbătoare de căldură din plăci sudate

Schimbătoarele cu plăci brazate sunt realizate cu plăci din oţel inoxidabil asamblate
prin brazare (lipire) cu ajutorul unui aliaj pe bază de cupru, în cuptoare sub vid. Ansamblul
schimbătoarelor de căldură de acest tip este prezentat în figura 2.30. Se pot utiliza ca
vaporizatoare sau ca schimbătoare interne de căldură, dar numai pentru agenţi curaţi, deoarece
nu se pot curăţa decât prin spălare chimică.
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Compactitatea acestor aparate este foarte mare.

Fig. 2.30. Schimbător de căldură din plăci brazate care poate funcţiona
ca vaporizator sau condensator

Schema de curgere a fluidelor în schimbătoarele de căldură brazate este prezentată în
figura 2.31.

Fig. 2.31. Schema de curgere a fluidelor în schimbatoarele cu plăci
brazate

Schimbătoarele de căldură cu plăci având circuite imprimate sunt realizate din plăci
metalice plane, având gravate pe suprafaţă circuite fine (cca. 1 mm), prin metode chimice.
Plăcile sunt asamblate în blocuri prin încălzire şi presare, procedeu denumit şi sudare sub
presiune. Canalele sunt legate la două perechi de colectoare, pentru a forma două circuite
separate. Din aceste plăci se pot realiza condensatoare şi vaporizatoare foarte compacte.

În prezent aceste tipuri de aparate sunt în curs de perfecţionare în special în Australia
şi Marea Britanie.
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2.2.4. Schimbătoare de căldură coaxiale

Aceste schimbătoare de căldură, de tipul celor prezentate în figura 2.32, sunt utilizate
în special pentru lichide, fiind realizate din două ţevi coaxiale. În cazul vaporizatoarelor, când
agentul frigorific circulă prin interior, ţeava interioară poate să fie prevăzută cu nervuri, sau
poate fi înlocuită cu mai multe ţevi, situaţie în care ţeava exterioară are rolul unei mantale.
Ansamblul acestor ţevi este înfăşurat elicoidal pentru a mări suprafaţa de transfer termic fără a
mări sensibil gabaritul aparatului.

Fig. 2.32. Ţevi şi schimbătoare de căldură coaxiale

Schimbătoarele de căldură coaxiale prezintă următoarele avantaje:
- performanţe de transfer termic ridicate, mai ales dacă se utilizează ţevi cu

suprafeţe neregulate;
- la sarcini termice egale, sunt mai puţin masive decât construcţiile multitubulare;
- curgerea şi transferul termic se realizează în contracurent;
- au o mare compactitate;
- prezintă o încărcătură redusă cu agent frigorific.
Dezavantajul cel mai important pe care îl prezintă, îl constituie faptul că nu se poate

realiza curăţarea decât prin spălare chimică.
Materialele utilizate pentru realizarea ţevilor îl reprezintă oţelul şi aliajele cupru-

nichel. Presiunile nominale maxime pot să atingă valori de 15…25 bar, iar temperaturile
maxime sunt de 20…140 °C.

Pot fi utilizate ca şi condensatoare, vaporizatoare, subrăcitoare, preîncălzitoare,
desupraîncălzitoare, recuperatoare de căldură, etc.
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2.3. Vaporizatoare

În orice maşină frigorifică, vaporizatorul este aparatul care absoarbe căldura din
mediul răcit, realizând efectul util al maşinii. Din acest punct de vedere se poate considera că
este unul din cele mai importante aparate ale instalaţiilor frigorifice şi simplificând, se poate
considera chiar că restul instalaţiei nu are decât rolul de a permite întoarcerea agentului
frigorific lichid în vaporizator.

Există numeroase tipuri de vaporizatoare, în funcţie de destinaţia acestora, totuşi se
remarcă două categorii importante:

- vaporizatoare pentru răcitrea aerului;
- vaporizatoare pentru răcirea lichidelor.
Proiectarea şi alegerea corectă a vaporizatoarelor are o importanţă mare pentru

funcţionarea corectă a instalaţiilor frigorifice şi pentru eficenţa acestora. Un vaporizator greşit
dimensionat poate să producă o scădere excesivă a temperaturii de vaporizare, iar la reducerea
acesteia cu fiecare grad, corespunde şi o reducere a puterii frigorifice cu cca. 3…4%. Acesta
este şi motivul pentru care nu se poate disocia vaporizatorul de sistemul său de alimentare cu
lichid. În practică, adesea fiecărui tip de vaporizator îi corespunde un sistem propriu de
destindere a agentului frigorific.

2.3.1. Vaporizatoare pentru răcirea aerului

Aceste vaporizatoare pot să fie utilizate la fel de bine şi pentru răcirea aerului şi pentru
răcirea altor gaze. Atunci când aerul conţine umidiate (vapori de apă), la dimensionarea
vaporizatoarelor se va ţine seama de acest lucru, deoarece la temperaturi ale suprafeţei
vaporizatorului peste 0°C, dar sub temperatura punctului de rouă, pe suprafaţa vaporizatorului
se va depune umiditate, iar dacă temperatura suprafeţei de transfer termic scade sub 0°C,
această umiditate se va transforma în brumă sau zăpadă. Prezenţa zăpezii pe suprafaţa
vaporizatoarelor, este un fenomen foarte frecvent şi influenţează construcţia acestor aparate,
în special mărimea pasului dintre aripioare.

În funcţie de modul de circulaţie a aerului, vaporizatoarele pentru răcirea aerului se
împart în două categorii:

- cu circulaţie naturală;
- cu circulaţie forţată.
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2.3.1.1. Vaporizatoarele cu circulaţie naturală a aerului

Aceste aparate se pot monta pe tavanul camerelor frigorifice ca în figura 2.33, sau pe
pereţii acestora, ca în figura 2.34 unde este reprezentată o baterie de răcire cu ţevi lise
respectiv în figura 2.35 unde este reprezentată o baterie de răcire cu ţevi având aripioare.

Fig. 2.33. Răcitor de aer de tavan, cu circulaţie naturală a aerului

Fig. 2.34. Răcitor de aer de perete, cu circulaţie naturală a aerului şi
ţevi lise

1 – serpentină; 2 – suport; 3 - bridă
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Fig. 2.35. Răcitor de aer de perete, cu circulaţie naturală a aerului şi
ţevi având aripioare

1 – serpentină; 2 – aripioare; 3 – suport; 4 - bridă

Aceste tipuri de vaporizatoare se utilizează atunci când se doreşte o circulaţie redusă a
aerului şi o uscare pronunţată a acestuia la temperaturi pozitive, de exemplu în camere pentru
păstrarea brânzeturilor. Se utilizează asemenea vaporizatoare şi pentru temperaturi negative,
de exemplu în cazul păstrării produselor alimentare semipreparate sub formă congelată, dar la
temperaturi negative, este mai puţin importantă umiditatea aerului.

La construcţia vaporizatoarelor de acest tip, pentru temperaturi pozitive (peste 2°C) se
utilizează ţevi cu aripioare. Coeficientul global de transfer termic este influenţat de distanţa
dintre aripioare, dimensiunile acestora şi numărul de rânduri de ţevi pe verticală. Valorile
uzuale întâlnite în practică sunt de 5…10 W/(m2K). Datorită valorii reduse a acestui
coeficient, este nevoie să fie alese aripioare cu eficienţă termică ridicată şi se vor realiza
suprafeţe cât mai mari ale vaporizatoarelor, care vor lucra la diferenţe medii de temperatură,
de asemenea ridicate, între 8…15 °C. Sub aceste vaporizatoare se vor monta tăvi pentru
colectarea şi evacuarea umidităţii care se depune pe suprafaţa de schimb de căldură.

La construcţia vaporizatoarelor pentru temperaturi negative, se utilizează ţevi lise
(netede), care permit o decongelare (degivrare) uşoară. Coeficientul global de transfer termic
are uzual valori între 10…14 W/(m2K), iar diferenţele de temperatură se situează între 5…10
°C.

Ambele tipuri de vaporizatoare se pot alimenta cu agent frigorific lichid prin detentă
directă sau prin recircularea lichidului. Este important ca lungimile serpentinelor legate în
serie să nu fie prea mare, deoarece în acest caz cresc mult pierderile de presiune. Se poate
realiza de asemenea alimentarea acestor aparate cu un agent intermediar de răcire (saramuri,
sau diverse soluţii de tip antigel).
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2.3.1.2. Vaporizatoarele cu circulaţie forţată a aerului

Aceste aparate sunt cele mai răspândite pentru realizarea de puteri frigorifice în
domeniul frigului comercial 10…20 kW, sau industrial până la câteva sute de kW. Există mai
multe tipuri de asemenea vaporizatoare:

- baterii de răcire;
- vaporizatoare de plafon;
- vaporizatoare de perete;
- vaporizatoare montate pe picioare.
Schema de curgere a aerului printr-un răcitor de aer cu curgere forţată, asigurată de

ventilatoare, este prezentată în figura 2.36.

Fig. 2.36. Schema de curgere printr-un răcitor de aer

Bateriile de răcire sunt montate în interiorul canalelor pentru circulaţia aerului din
cadrul sistemului de ventilaţie al instalaţiilor de condiţionare a aerului, al pompelor de
căldură, sau al tunelelor de congelare.

Din punct de vedere geometric, elementele care definesc aceste aparate sunt:
- suprafaţa de transfer termic;
- pasul dintre aripioare;
- suprafaţa frontală;
- numărul de rânduri de ţevi pe verticală;
- diametrul colectoarelor şi modul de racordare a acestora la circuitul frigorific;
- dimensiunile de gabarit;
- masa aparatului gol.
Din punct de vedere termic, elementele care definesc aceste aparate sunt:
- coeficientul de transfer termic în funcţie de viteza frontală de curgere a aerului;
- pierderea de presiune în funcţie de viteza frontală de curgere a aerului;
- pierderea de presiune pe partea agentului frigorific în funcţie de debitul acestuia.
De cele mai multe ori, aceste vaporizatoare sunt prefabricate în uzină, ceea ce oferă o

serie de avantaje:
- sunt uşor de caracterizat şi de montat deoarece nu necesită nici un fel de pregătiri

suplimentare;
- pot fi utilizate la echiparea camerelor cu temperaturi pozitive sau negative;
Caracteristicile constructive indicate de furnizori sunt:
- tipul (de plafon, de perete, sau pe picioare);
- dimensiunile de gabarit;
- caracteristicile geometrice ale ţevilor şi aripioarelor;
- natura materialelor utilizate la ţevi şi la nervuri;
- tipul dotărilor suplimentare (carcasă, tavă colectoare pentru umiditate, dispozitivul

pentru degivrare, protecţia motoarelor şi a ventilatoarelor);
- dimensiunile racordurilor pentru intrarea şi ieşirea fluidelor;
- masa aparatului, fără agent frigorific;
- numărul şi diametrul ventilatoarelor;
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- puterea electrică totală a motoarelor de acţionare a ventilatoarelor;
- tensiunea şi intensitatea curentului electric de alimentare.
Caracteristicile tehnice indicate de furnizori sunt în general următoarele:
- puterea frigorifică realizată în anumite condiţii de lucru date;
- suprafaţa de schimb de căldură;
- volumul interior al aparatului (necesar pentru calculul încărcăturii de agent

frigorific);
- debitul de aer;
- numărul şi puterea rezistenţelor electrice pentru degivrare.
Vaporizatoarele de plafon sunt realizate în două tipuri constructive:
Vaporizatoarele cu un singur flux de aer sunt prezentate în figura 2.37, iar modul de

amplasare în figura 2.38. Aerul este aspirat prin partea din spate a aparatului, este răcit în
vaporizator şi apoi refulat peste produsele din camera frigorifică. Ventilatoarele fie aspiră prin
vaporizator, fie suflă prin acesta. Aparatele de acest tip sunt plasate pe tavan, aproape de
pereţi, ceea ce permite evacuarea uşoară a apei provenite din degivrare. În consecinţă se pot
utiliza în special pentru realizarea de temperaturi negative, dar şi pentru temperaturi pozitive.

Fig. 2.37. Vaporizator de plafon cu un singur flux de aer

Fig. 2.38. Modul de dispunere a unui vaporizator de plafon cu un
singur flux de aer

Vaporizatoarele cu dublu flux de aer sunt prezentate în figura 2.39. Aceste aparate au
în componenţă două baterii de răcire între care sunt amplasate ventilatoarele care aspiră aerul
şi apoi îl refulează peste baterii, trimiţându-l astfel în camera frigorifică. În general, aceste
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tipuri de ventilatoare se amplasează în mijlocul camerelor răcite, aşa cum se observă în figura
2.40, ceea le face utilizabile în special la temperaturi pozitive. Ventilatoarele sunt prevăzute
cu deflectoare pentru asigurarea curgerii aerului.

Fig. 2.39. Vaporizator de plafon cu dublu flux de aer

Fig. 2.40. Schema de amplasare a răcitoarelor de aer cu dublu flux

Vaporizatoarele de perete sunt asemănătoare din punct de vedere constructiv şi
funcţional cu cele de perete, dar se montează pe pereţii camerelor frigorifice, astfel încât să nu
stânjenească manipularea produselor depozitate. Un asemenea răcitor de aer este prezentat în
figura 2.41.

Fig. 2.41. Vaporizator de perete



Mugur BĂLAN, Angela PLEŞA

64

Vaporizatoarele montate pe picioare sunt destinate în special instalaţiilor industriale.
În cazul instalţiilor de tip comercial, de obicei sunt montate lângă perete. Aşa cum se observă
în figura 2.42, sunt construite dintr-o baterie prin care aerul circulă vertical, de jos în sus. În
partea inferioară, la nivelul picioarelor de susţinere, se găseşte o tavă pentru colectarea apei
din degivrare, iar în partea superioară se montează unul sau mai multe ventilatoare. Deasupra
acestora se montează un sistem de ghidare a aerului fie direct spre produse, fie printr-un tavan
fals. Se montează pe sol, în zone în care să nu împiedice accesul la produce, sau în nişele
camerelor de mari dimensiuni şi pot fi utilizate pentru realizarea oricăror temperaturi, pozitive
sau negative.

Fig. 2.42. Vaporizator montat pe picioare

În figura 2.43 este prezentat modul în care se poate utiliza un răcitor de aer cu
circulaţie forţată într-un aparat pentru condiţionarea aerului. În asemenea aparate înaintea
răcitorului, pe traseele aerului se montează filtre, iar după bateria de răcire se amplasează
ventilatorul care de regulă este centrifugal.

Fig. 2.43. Aparat pentru condiţionarea aerului
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O categorie particulară de răcitoare de aer o reprezintă vaporizatoarele echipamentelor
de răcire casnice sau comerciale. Din punct de vedere tehnologic, acestea se realizează din
plăci de aluminiu presate la cald. În prealabil, pe aceste plăci sunt desenate cu o vopsea
specială traseele de curgere ale agentului frigorific. La presare, în zonele vopsite plăcile nu se
lipesc. Ulterior utilizând ulei sub presiune, zonele vopsite se gonflează şi realizează canalele
de curgere pentru agentul frigorific. În figurile 2.44…2.49 sunt prezentate câteva modele de
vaporizatoare, cu unul sau două nivele de temperatură scăzută, pentru frigidere sau
congelatoare casnice, respectiv comerciale.

Fig. 2.44. Vaporizator pentru frigider casnic

Fig. 2.45. Vaporizator cu două nivele de temperatură scăzută
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Fig. 2.46. Vaporizator de tip casnic, montat într-o cameră răcită

Fig. 2.47. Diverse tipuri de vaporizatoare pentru echipamente
frigorifice casnice sau comerciale

Fig. 2.48. Vaporizator pentru congelatoare cu plăci
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Fig. 2.49. Vaporizator pentru congelatoare cu plăci pregătit pentru
livrare

Vaporizatoarele eutectice reprezintă o categorie mai puţin răspândită, în care căldura
este preluată de la spaţiul răcit de un amestec eutectic. Acest amestec, datorită căldurii
preluate trece din starea solidă în stare lichidă.

Fig. 2.50. Vaporizator cu plăci eutectice
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Fig. 2.51. Ţevi eutectice

2.3.1.3. Alimentarea cu agent frigorific

Alimentarea cu agent frigorific a vaporizatoarelor se poate realiza în principal în trei
moduri:

- prin detentă directă;
- circulare prin termosifon;
- recircularea forţată.
În cazul utilizării amoniacului ca agent frigorific, se utilizează mai rar detenta directă,

datorită posibilităţii contaminării aerului cu amoniac.
Detenta directă se realizează cu ajutorul detentoarelor termostatice, ca în figura 2.52.

Aceste aparate asigură laminarea agentului frigorific şi menţinerea unei supraîncălziri
constante (4…7°C) a agentului frigorific, la ieşirea din vaporizator. În ultimii ani se utilizează
din ce în ce mai mult detentoare electronice. În ambele situaţii, problema constă în umplerea
cât mai bună a bateriei cu agent frigorific, dar şi cu menţinerea condiţiilor de maximă
siguranţă din punct de vedere al funcţionării compresorului.

Fig. 2.52. Schema dispozitivului de alimentare a vaporizatorului prin
ventil termostatic
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Trebuie avute în vedere următoarele probleme:
- Sensul de circulaţie trebuie să fie în contracurent astfel încât aerul mai cald să

întâlnească agentul frigorific ce iese din vaporizator, pentru a-i asigura
supraîncălzirea;

- Numărul circuitelor montate în paralel trebuie să fie astfel încât pentru debitul
nominal de agent frigorific, căderea de presiune să nu depăşească echivalentul a
2°C. De asemenea viteza de curgere trebuie să fie suficient de mare pentru a
asigura reîntoarcerea uleiului în compresor;

- Dacă se utilizează un distribuitor de lichid, pentru alimentarea tuburilor capilare de
lungime egală (obligatoriu), trebuie să se ţină seama că laminarea (destinderea) se
produce în mai multe etape, datorită căderilor de presiune pe ventilul
electromagnetic şi detentorul propriu-zis (1-2), pe distribuitorul de lichid (2-2') şi
pe tuburile capilare (2'-3). La ieşirea din vaporizator, agentul este uşor
supraîncălzit (4).

Circulaţia prin termosifon a agentului frigorific (autorecirculare, sau recirculare
naturală) este prezentată în figura 2.53. Particularităţile constructive sunt următoarele:

- circuitele prezintă căderi de presiune reduse;
- distribuitoarele şi colectoarele asigură o viteză de curgere mică, în vederea

realizării unei bune distribuţii a agentului frigoric, inclusiv în condiţiile unei
sarcini termice ridicate;

- în cazul utilizării amoniacului, se asigură purjarea uleiului în punctele cele mai
joase;

- înălţimea dintre butelie (separator de lichid) şi baterie trebuie să fie suficient de
mare pentru a asigura o bună alimentare cu lichid.

Fig. 2.53. Schema sistemului de circulaţie prin termosifon

Recircularea forţată a agentului frigorific cu ajutorul pompelor este prezentată în trei
variante, în figura 2.54. Se utilizează atunci când pe circuitul agentului frigorific prin
vaporizator (vaporizatoare) se produc mari căderi de presiune (de exemplu dacă circuitele
sunt lungi). Raportul de recirculare este definit ca raportul dintre debitul circulat de pompă
(care alimentează vaporizatorul) şi debitul de agent care vaporizează efectiv, deoarece în
aceste situaţii vaporizarea este incompletă. Cele trei variante de recirculare a agentului
frigorific prezentate sunt următoarele:

- Alimentarea prin partea de jos a bateriei, permite în general o bună umplere a
vaporizatorului şi un raport de recirculare mediu 2…4, dar necesită o încărcătură
semnificativă de agent frigorific şi se pot produce contrapresiuni hidrostatice
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importante, care pot conduce la o temperatură de vaporizare cu câteva grade mai
mare decât cea din separatorul de lichid;

- Alimentarea prin partea de sus a bateriei, permite reducerea cantităţii de agent
frigorific din circuit, dar necesită un grad de recirculare mai mare decât în situaţia
anterioară, sau o distribuţie foarte atentă a agentului frigorific în serpentinele
bateriei. Efectul presiunii hidrostatice este mai redus decât în cazul anterior, deci
temperatura de vaporizare va fi mai apropiată de cea din separatorul de lichid;

- Alimentarea cu grad de recirculare ridicat, realizează o vaporizare foarte redusă a
agentului frigorific, care se comportă aproape ca un agent intermediar. La intrarea
în vaporizator agentul frigorific este subrăcit.

Fig. 2.54. Variante ale sistemului de recirculare forţată a agentului
frigorific
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2.3.1.4. Degivrarea

Degivrarea vaporizatoarelor pentru răcirea aerului este necesară deoarece gheaţa sau
zăpada care se depun pe suprafaţa de transfer termic a bateriilor, aşa cum se obsrvă în figura
2.55, se comportă ca un izolator termic şi în plus reduce suprafaţa liberă de circulaţie a
aerului. În aceste condiţii, la un moment dat eficienţa vaporizatoarelor devine inacceptabil de
redusă.

Fig. 2.55. Cameră de răcire cu bateriile givrate

Există mai multe procedee de degivrare (topire a gheţii), dintre care cele mai utilizate
sunt următoarele:

- Degivrarea cu aer cald se poate utiliza în camerele cu temperaturi pozitive, sau în
cazul vaporizatoarelor pompelor de căldură. Pur şi simplu se întrerupe producerea
frigului, iar aparatul se degivrează datorită circulaţiei aerului. Eficienţa degivrării
se poate îmbunătăţi prin recircularea peste bateriile de răcire, în aceste perioade a
aerului din exterior, printr-un sistem de tubulaturi;

- Degivrarea electrică este un procedeu utilizat în camere cu temperaturi negative.
Căldura necesară topirii gheţii este furnizată de rezistenţe electrice amplasate în
interiorul ţevilor cu aripioare sau în exteriul acestora. Rezistenţele sunt protejate cu
teci de protecţie. Distribuţia rezistenţelor trebuie realizată astfel încât încălzirea
cea mai intensă să se realizeze în partea inferioară a bateriei.

- Degivrarea prin inversarea ciclului este utilizabilă în cazul în care vaporizatorul şi
condensatorul sunt contruite din ţevi prevăzute cu aripioare. Prin inversarea
ciclului, vaporizatorul devine condensator, iar condensatorul devine vaporizator.
Căldura cedată de agent în vaporizatorul devenit condensator, permite topirea
gheţii. Deoarece în perioada de degivrare pe condensatorul devenit vaporizator, se
poate forma gheaţă, ambele schimbătoare de căldură trebuie să fie prevăzute cu
tăvi pentru colectarea apei provenite din degivrare. Pentru inversarea ciclului este
necesară utilzarea unui ventil special cu patru căi.

- Degivrarea cu vapori calzi este asemănătoare cu cea prezentată anterior, dar
vaporizatorul este alimentat cu vapori calzi proveniţi direct de la compresor
(compresoare) în timp ce restul vaporizatoarelor funcţionează normal. Condensul
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format în vaporizatorul aflat în perioada de degivrare, este trimis spre rezervorul
de lichid de unde se reîntoarce în circuit.

- Degivrarea cu apă constă în stropirea cu apă a vaporizatorului încărcat cu gheaţă.
Acest procedeu prezintă avantajul că apa realizează o şi acţiune mecanică de
antrenarea a gheţii care s-a dezlipit de pe ţevi. De obicei se utilizează împreună cu
degivrarea electrică sau cu vapori calzi.

În figurile 2.56 şi 2.57 este prezentat un dispozitiv pentru degivrare automată care
echipează un vaporizator pentru realizarea de temperaturi foarte scăzute în camera răcită (în
jur de -30°C). Acest aparat are în compunere următoarele elemente componente:

- izolaţie termică exterioară;
- clapetă de închidere (pot fi mai multe) izolată, acţionată de un zăvor hidraulic sau

electric, având comandă automată;
- rezistenţe electrice interne, sau dispozitive pentru introducere de aer cald;
- sistem de circulaţie aerului în circuit închis, cu debit redus al ventilatorului, pentru

mărirea eficienţei degivrării.
Construcţia prezentată elimină următoarele inconveniente care pot să apară în mod

uzual la degivrare:
- încălzirea spaţiului răcit;
- depunerea de gheaţă pe produsele păstrate în cameră;
- degivrarea lentă şi adesea incompletă.

Fig. 2.56. Vaporizator în carcasă izolată, pentru realizarea de
temperaturi foarte scăzute, cu sistem de degivrare automată

Fig. 2.57. Vaporizator cu sistem de degivrare automată. Schema
funcţionării pe durata degivrării

V – ventilator centrifugal; B – baterie de răcire; U – uşă mobilă;
Zh – zăvor hidraulic
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2.3.2. Vaporizatoare pentru răcirea lichidelor

Răcirea lichidelor este o problemă chiar mai complexă decât răcirea gazelor, datorită
diversităţii mari a acestor lichide. În afară de apă şi soluţiile apoase de saramuri sau de tip
antigel, pentru care proprietăţile termofozice sunt foarte bine cunoscute, există numeroase alte
lichide care trebuie răcite şi pentru care determinarea proprietăţilor termofizice se realizează
printr-o susţinută activitate de cercetare. Cele mai multe asemea lichide reprezintă produse ale
industriei petrochimice. Alegerea vaporizatoarelor de acest tip se efectuează în funcţie de
regimul temperaturilor de intrare/ieşire, şi de proprietăţile termofizice ale soluţiei care trebuie
răcite. În primul rând contează viscozitatea şi conductivitatea termică.

În principiu există trei tipuri de vaporizatoare pentru răcirea lichidelor:
- imersate;
- înnecate;
- cu detentă uscată (sau uscate).

2.3.2.1. Vaporizatoare imersate

În figura 2.58 este prezentat un vaporizator de acest tip, iar în figura 2.59 este
prezentat un vaporizator imersat dublu. Asemenea vaporizatoare sunt caracterizate printr-o
scădere redusă a temperaturii lichidului aflat în bazin, dar asigură un debit foarte mare de
agent răcit. Asemenea aparate se pot utiliza în:

- bazine pentru răcirea unor agenţi intermediari;
- bazine pentru acumulare de gheaţă în vedere acoperirii unor vârfuri de sarcină,

specifice de exemplu industriei laptelului;
- bazine pentru răcirea peştelui.

Fig. 2.58. Vaporizator imersat
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Fig. 2.59. Vaporizator imersat dublu

Există două variante de asemenea vaporizatoare:
- cu serpentine;
- de tip grătar.
Vaporizatoarele cu serpentine, ca cel din figura 2.60 sunt constituite dintr-un

ansamblu de serpentine realizate din oţel sau cupru în funcţie de natura agentului răcit.
Serpentinele sunt racordate la distribuitoare şi colectoare, iar ansamblul format este amplasat
într-un bazin. Circulaţia agentului intermediar răcit, în vederea omogenizării temperaturii, este
asigurată prin intermediul unor agitatoare verticale. În cazul acumulării de gheaţă, ţevile sunt
suficient de depărtate pentru depunerea a 30…40 mm de gheaţă, fără unirea cilindrilor de
gheaţă depusă. În plus, secţiunea de curgere rămasă trebuie să asigure curgerea apei cu o
viteză de până la 0,5 m/s.

Fig. 2.60. Vaporizator imersat realizat din mai multe serpentine
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În figura 2.61 este prezentată imaginea unui acumulator de gheaţă cu vaporizator
imersat în funcţiune.

Fig. 2.61. Vaporizator pentru acumulare de gheaţă

Vaporizatoarele de tip grătar pot să fie constituite din grătare cu ţevi verticale sau
orizontale. Cele mai utilizate sunt cu ţevi verticale, singurele folosite în cazul amoniacului.
Fiecare grătar este realizat dintr-un ansamblu de ţevi lise sudate de distribuitori şi colectori
orizontali sau verticali, în funcţie de tipul grătarului.

Alimentarea cu lichid a vaporizatoarelor imersate se realizează din separatoare de
lichid sau din butelii de răcire intermediară, prin intermediul ventilelor de reglaj termostatice
în cazul serpentinelor, respectiv prin termosifon (autorecirculare) în cazul grătarelor.

Pentru sarcini termice reduse se pot utiliza şi vaporizatoare coaxiale, ca cel din figura
2.62.

Fig. 2.62. Vaporizator coaxial
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2.3.2.2. Vaporizatoare înnecate

Aceste aparate sunt de tip multitubular, ca în figura 2.63. Se utilizează foarte des în
instalaţii cu compresoare centrifugale pentru răcirea apei glaciale (având temperatura foarte
apropiată de 0°C. În acest caz se utilizează ţevi speciale din cupru, de tipul celor prezentate în
prima parte a acestui capitol.

Fig. 2.63. Vaporizator multitubular înnecat
V – vaporizator; DS – dom pentru separarea vaporilor de lichid; C – capac;

P – purjă (aerisire)

Caracteristic este faptul că agentul răcit circulă printre ţevi şi se răceşte până la
temperaturi în general pozitive (ca să nu îngheţe în ţevi). Spaţiul dintre ţevi este ocupat de
agentul frigorific lichid, care vaporizează. Vaporii sunt colectaţi în domul separator din partea
superioară a aparatului, de unde sunt aspiraţi de compresor. Picăturile de lichid care pot să fie
antrenate, se reîntorc din dom înapoi în spaţiul dintre ţevi.

Fig. 2.64. Schema de curgere a agenţilor într-un vaporizator
multitubular înnecat

Pentru puteri frigorifice sub 1200 kW, unii constructori montează în mantaua
fasciculului de ţevi pentru vaporizator şi mantaua condensatorului, relizând astfel construcţii
foarte compacte.

Dacă se utilizează acest tip de vaporizator, în instalaţii având compresoare cu piston
sau elicoidale lubrifiate, este necesar să fie prevăzut şi un sistem de colectare a uleiului şi de
reîntoarcere în compresor. În cazul utilizării amoniacului, construcţia este realizată din oţel,
iar uleiul este recuperat dintr-un colector amplasat în partea inferioară.
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Alimentarea cu agent frigorific se poate realiza în două moduri:
- Prin ventil de reglaj de joasă presiune, caz în care nivelul lichidului din vaporizator

este menţinut constant prin intermediul unui ventil de reglaj cu flotor şi a unui
sistem de vase comunicante, care să asigure acelaşi nivel al lichidului în ventilul
de reglaj şi în vaporizator. Acest sistem implică utilizarea unui rezervor de lichid
pentru alimentarea vaporizatorului în perioadele de suprasarcină (sau de sarcină
maximă).

- Prin ventil de reglaj de înaltă presiune, caz în care nivelul lichidului din
vaporizator nu mai este menţinut constant, aici ajungând întreaga cantitate de
lichid obţinută în condensator. La calculul volumului vaporizatorului se va ţine
seama de acest aspect, astfel încât să fie eliminat riscul ca picături de lichid să fie
aspirate în compresor datorită umplerii vaporizatorului.

Avantajele acestui tip de vaporizator sunt în principal următoarele:
- asigură debite mari de vapori de agent frigorific, ceea ce le face utilizabile

împreună cu compresoarele centrifugale;
- asigură puteri frigorifice mari, necesare în instalaţiile cu amoniac pentru realizarea

de temperaturi foarte scăzute;
- coeficientul global de transfer termic este îmbunătăţit prin utilzarea ţevilor speciale

cu suprafeţe extinse.
Dezavantajele principale ale vaporizatoarelor înnecate sunt:
- prezintă riscul îngheţării agentului intermediar în ţevi în special la răcirea apei sub

2…3°C;
- existenţa unei cantităţi mari de agent frigorific lichid în interiorul mantalei, face ca

datorită presiunii hidrostatice, la baza aparatului temperatura de vaporizare să fie
sensibil mai mare decât la suprafaţă;

- generează o încărcătură mare de agent frigorific, ceea ce creşte costurile cu agentul
frigorific;

- necesitatea eliminării uleiului de ungere impune utilizarea unor dispozitive
speciale;

- coeficientul global de transfer termic este înrăutăţit deoace lichidul răcit are
viscozitatea mare (este aproape de solidificare), ceea ce generează un regim de
curgere laminar sau tranzitoriu (monopropilen glicol).

Vaporizatoarele cu amoniac pentru răcirea saramurii pot să fie amplasate şi în poziţie
verticală (vaporizatoare Trépaud), caz în care saramura circulă prin spaţiul dintre ţevi şi
manta, iar amoniacul vaporizează în interiorul ţevilor.
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2.3.2.3. Vaporizatoare cu detentă uscată

Aceste vaporizatoare se mai numesc şi uscate, fiind caracterizate de circulaţia şi
vaporizarea agentului frigorific prin interiorul ţevilor, în timp ce agentul intermediar este răcit
între ţevi, aşa cum se observă în figura 2.65. Aceast tip de circulaţie rezolvă problemele
ridicate de vaporizatoarele înnecate şi în special elimină pericolul îngheţării apei în ţevi. Se
utilizează în special pentru freoni, iar ţevile sunt drepte sau în U, nervurate interior sau având
miez de tip stea. Circulaţia agentului intermediar printre ţevi, se realizează transversal faţă de
ţevi, datorită utilizării şicanelor.

Fig. 2.65. Vaporizator multitubular cu detentă uscată

Alimentarea cu agent frigorific este realizată prin intermediul ventilelor de reglaj
termostatice sau electronice, astfel încât la ieşirea din vaporizator, vaporii să fie uşor subrăciţi.
Viteza de curgere a agentului  frigorific trebuie să fie suficient de mare pentru a asigura
reîntoarcerea uleiului de ungere.

Datorită particularităţilor constructive, există puţini producători de asemenea
vaporizatoare uscate.
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2.4. Condensatoare

În orice maşină frigorifică, rolul condensatorului este de a evacua căldura cedată de
agentul frigorific prin condensare. Căldura evacuată de condensator reprezintă practic suma
dintre căldura absorbită de vaporizator din mediul răcit şi echivalentul caloric al lucrului
mecanic din compresor. În pompele de căldură condensatorul are acelaşi rol, dar este aparatul
care realizează efectul util, furnizând căldură mediului încălzit.

În funcţie de natura agentului de răciree, există trei tipuri de condensatoare:
- răcite cu aer;
- răcite cu apă;
- răcite mixt (cu apă şi aer).
Dimensionarea condensatoarelor este foarte importantă, deoarece la fiecare grad de

creştere a temperaturii de condensare, puterea absorbită de compresor creşte cu cca. 4%.

2.4.1. Condensatoare răcite cu aer

Aerul ca agent termic are avantajul că este cel mai abundent şi mai ieftin, deci este
utilizat intens, chiar dacă prezintă proprietăţi termofizice mediocre din punct de vedere
termic. Principalul parametru care influenţează comportarea condensatorului este temperatura
termometrului uscat (temperatura aerului). Acest parametru variază în timp, de la un anotimp
la altul, ziua faţă de noapte, sau chiar de la o oră la alta. În aceste condiţii trebuie să se aleagă
totuşi o valoare a temperaturii aerului în funcţie de care să se determine temperatura de
condensare şi trebuie să se cunoască şi valorile maxime şi minine pe care le va avea
temperatura de condensare în funcţie de temperatura aerului. În cazul pompelor de căldură,
problema se pune diferit, deoarece temperatura aerului la intrarea în condensator este
constantă, fiind apropiată de temperatura care trebuie realizată.

Condensatoarele cu circulaţie naturală a aerului sunt utilizate în aparatele frigorifice
casnice, frigidere şi congelatoare.

Condensatoarele cu circulaţie forţată a aerului sunt cele mai răspândite în instalaţii
comerciale şi industriale, iar curgerea aerului este asigurată de ventilatoare. Cele mai
importante caracteristici ale acestor aparate sunt următoarele:

- agentul frigorific, curge în curenţi încrucişaţi (îşi schimbă sensul de curgere prin
condensator);

- zona de desupraîncălzire a vaporilor, reprezintă 5…10 % din suprafaţa
condensatorului şi se găseşte la intrarea agentului frigorific în aparat;

- zona de subrăcire a vaporilor reprezintă tot 5…10 % din suprafaţa condensatorului
şi se găseşte la ieşirea agentului frigorific din aparat;

- zona de condensare propriu-zisă, la temperatură constantă se găseşte în partea
centrală a aparatului şi reprezintă 80…90 % din suprafaţa condensatorului;

- temperatura de condensare nu este riguros constantă datorită căderilor de presiune,
dar pentru calcule preliminare sau de alegere, această variaţie a temperaturii poate
să fie neglijată;

- debitul de aer este uzual între 300…600 m3/h pentru fiecare kW de sarcină termică
a condensatorului;

- aerul se încălzeşte în condensator cu cca. 5…10 °C;
- puterea motoarelor de antrenare a ventilatoarelor este de cca. 20…40 W pentru

fiecare kW de sarcină termică a condensatorului;
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- diferenţa dintre temperatura de condensare şi temperatura aerului la intrare este de
cca. 10…15 (20) °C, valorile mai mici corespunzând temperaturilor de condensare
mai reduse şi deci unor consumuri energetice mai reduse;

- suprafaţa de schimb de căldură este de cca. 0,3…0,4 m2/kW;
- sarcina termică nominală a condensatoarelor este afectată de altitudine, astfel dacă

la nivelul mării este de 100%, la 1000 m altitudine devine 90%, iar la 2000 m
altitudine devine 84%.

În figura 2.66 este prezentată o schemă de principiu a curgerii într-un condensator
răcit cu aer în curgere forţată.

Fig. 2.66. Schema de curgere într-un condensator răcit cu aer

Bateriile de condensare pot să fie orizontale, ca în figura 2.67 unde aerul este vehiculat
de patru ventilatoare, respectiv două ventilatoare ca în figura 2.68, sau verticale dar indiferent
de construcţie, prezintă un cadru metalic şi un suport pentru ventilatoare.

Fig. 2.67. Condensator orizontal răcit cu aer, cu patru ventilatoare

Fig. 2.68. Condensator orizontal răcit cu aer, cu două ventilatoare
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Ventilatoarele pot să fie de tip axial sau centrifugal, în cazul celor din urmă fiind
posibilă montarea de conducte pentru evacuarea aerului dacă aparatul este montat în interior.
Turaţia ventilatoarelor trebuie să fie cât mai redusă, pentru a nu se produce zgomot puternic,
de aceea în mod uzual nu se depăşeşte turaţia de 1000 rot/min. Unele ventilatoare prezintă
două turaţii în vederea reglării temperaturii de condensare şi a sarcinii termice a
condensatorului. Aceste turaţi pot fi de exemplu 1000 şi 500 rot/min.

De obicei, pentru freoni bateriile de condensare au ţevi din cupru şi aripioare din
aluminiu, iar pentru amoniac, au ţevi din oţel şi aripioare tot din din aluminiu.

În figura 2.69 este prezentat un grup compresor – condensator răcit cu aer, pentru a se
exemplifica o modalitate uzuală de legare în circuit a condensatoarelor răcite cu aer.

Fig. 2.69. Grup compresor – condensator răcit cu aer

2.4.2. Condensatoare răcite cu apă

Aceste aparate pot să utilizeze diverse surse de apă:
- apă potabilă (scumpă);
- apă de mare (corozivă);
- apă de râu sau din puţuri, sau din lacuri;
- apă industrială.
În consecinţă se ridică problema calităţii apei, deoarece se pot produce depuneri şi

problema evacuării apei încălzite, care poate să genereze poluare. De cele mai multe ori apa
este recirculată după o răcire prealabilă în turnuri de răcire.

Temperatura de condensare este determinată de temperatura apei la intrarea în
condensator şi de debitul apei de răcire. Temperatura apei variază mai puţin decât temperatura
aerului, iar variaţia este mai degrabă sezonieră. În cazul pompelor de căldură, este mai
importantă temperatura apei la ieşirea din condensator, decât temperatura apei la intrare.
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2.4.3.1. Condensatoare multitubulare orizontale

Aceste condensatoare, având construcţia de tipul celei prezentate în figura 2.70, sunt
cele mai utilizate în instalaţii industriale de puteri mari, deoarece prezintă câteva avantaje:

- sunt uşor de montat atât în clădiri cât şi în exterior;
- permit realizarea unor grupuri preasamblate, ceea ce reduce manopera de montaj

pe şantier;
- permit curăţarea uşoară a ţevilor.

Fig. 2.70. Condensator multitubular orizontal, răcit cu apă

O schemă a curgerii ageentului frigorific şi a apei de răcire în condensatoarele
multitubulare orizontale este prezentată în figura 2.71.

Fig. 2.71. Schema de curgere într-un condensator multitubular
orizontal

Câteva dintre caracteristicile acestor aparate sunt următoarele:
- ţevile condensatoarelor pentru amoniac sunt lise şi realizate din oţel, iar cele ale

condensatoarelor pentru freoni sunt realizate din cupru şi adesea sunt nervurate;
- vaporii de agent frigorific sunt introduşi în aparat pe la partea superioară, în spaţiul

dintre ţevi şi manta, condensează pe suprataţa exterioară a ţevilor, iar lichidul
acumulat în partea inferioară este evacuat printr-un racord amplasat în această
zonă;

- apa de răcire circulă prin ţevi, racordul de intrate fiind amplasat în zona inferioară
a capacului, iar cel de evacuare în zona superioară, acest tip de circulaţie a apei
putând să asigure o uşoară subrăcire a condensului;

- apa se încălzeşte în aparat cu 2..3°C în cazul apei de mare, cu 4…6°C în cazul apei
industriale recirculate, cu 5…15°C în cazul apei de râu, respectiv cu 10…30°C în
cazul apei potabile;

- viteza de curgere a apei prin ţevi este de 1,5…3 m/s;
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- pentru o viteză medie de curgere a apei (2 m/s), coeficienţii de transfer termic sunt
de cca. 1500 W/m2K în cazul amoniacului, respectiv 1000 W/m2K în cazul
freonilor;

- temperatura de condensare este cu 4…5 °C mai mare decât temperatura apei la
ieşirea din condensator.

Pentru puteri frigorifice mici, în locul condensatoarelor multitubulare orizontale se pot
utiliza condensatoare te tip ţeavă în ţeavă sau cu serpentină imersată, ca cel din figura 2.72.

Fig. 2.72. Schema unui condensator cu serpentină imersată

2.4.3.2. Condensatoare multitubulare verticale

Aceste aparate se utilizează în instalaţii cu amoniac, dar au o utilizare tot mai redusă,
existând tendinţa înlocuirii lor cu condensatoare cu evaporare forţată. Din punct de vedere
constructiv sunt tot aparate multitubulare, dar având fascicul de ţevi montat vertical. Câteva
dintre cele mai importante diferenţe sunt următoarele:

- nu există capace cu şicane;
- apa este introdusă prin ţevi prin partea superioară, dintr-un bazin de alimentare;
- fiecare ţeavă are montată în partea superioară un dispozitiv care asigură

alimentarea peliculară cu apă şi care imprimă apei o mişcare elicoidală;
- ţevile au un diametru de 50…60 mm;
- alimentarea cu vaapori se realizează la jumătatea înălţimii mantalei, în spaţiul

dintre aceasta şi ţevi;
- evacuarea condensului format pe suprafaţa exterioară a ţevilor se realizează prin

partea inferioară.
Avantajele acestui tip de condensator sunt următoarele:
- necesită un spaţiu de amplasare redus;
- nu este pretenţios la calitatea apei;
- este uşor de curăţat chiar şi în timpul funcţionării;
- permite preluarea de suprasarcini, prin mărirea debitului de apă, fără a genera

căderi de presiune suplimentare, semnificative;
- asigură coeficienţi de transfer termic ridicat, datorită curgerii peliculare a ambilor

agenţi (apa la interior şi condensul la esteriorul ţevilor).
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2.4.3.3. Condensatoare coaxiale

Aceste tipuri de aparate se utilizează în instalaţii mici şi medii, în special pentru
freoni. Se întâlnesc în particular în grupuri monobloc pentru răcirea aerului, sau apei, unde
sunt realizate sub formă de spirală elicoidală, pentru a ocupa mai puţin spaţiu. Caracteristicile
tehnice ale acestor condensatoare sunt în principal următoarele:

- apa se încălzeşte cu 5…10 °C;
- temperatura de condensare este cu 3…5 °C mai mare decât a apei la ieşire;
- sarcina termică este de 1…100 kW.
În figura 2.73 este prezentată schema de funcţionare a unui condensator coaxial.

Fig. 2.73. Schema de principiu a unui condensator coaxial

2.4.3. Condensatoare răcite mixt

Caracteristica acestor condensatoare este că utilizează ca agent de răcire aerul
atmosferic şi apa care de obicei este stropită peste suprafaţa de schimb de căldură. Există două
tipuri de asemenea aparate, după cum aerul se găseşte în circulaţie naturală sau forţată:

- Condensatoare atmosferice (cu circulaţie naturală a aerului);
- Condensatoare cu evaporare forţată (cu circulaţie forţată a aerului).

2.4.3.1. Condensatoare atmosferice

Se utilizează des în instalaţii industriale de puteri mari şi sunt realizate din ţevi
montate în poziţie orizontală sau verticală sub formă de grătare. Au avantajul că nu necesită
spaţiu pentru montare în sala maşinilor, fiind amplasate de regulă pe acoperişul clădirilor, de
exemplu pe sala maşinilor.

Pentru recircularea apei care stropeşte ţevile schimbătoare de căldură, sub aparat se
montează o tavă colectoare cu racorduri:

- pentru recirculare cu ajutorul unei pompe;
- pentru preaplin;
- pentru golire;
- pentru alimentare cu apă proaspătă.
Procesul de transfer termic între agentul frigorific, apă şi aerul umed atmosferic, este

foarte complex, realizându-se în paralel cu un proces de transfer masic între apă şi aer,
deoarece o parte din apă se evaporă şi trece în aer.
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Acesta este şi unul din motivele pentru care este necesară completarea cu apă
proaspătă. Al doilea motiv care impune obligativitatea acestei operaţii este acela că o parte din
apă se pierde prin stropire în jurul aparatului.

Apa se încălzeşte relativ puţin în aceste aparate, deoarece după ce preia căldura de la
agentul frigorific este răcită de aerul atmosferic din jurul condensatorului.

2.4.3.2. Condensatoare cu evaporare forţată

Aceste vaporizatoare sunt foarte moderne şi utilizate pe scară tot mai largă în
instalaţiile industriale. În figura 2.74, se observă că practic sunt incluse două aparate într-unul
singur. Cele două aparate sunt condensatorul propriu-zis şi turnul de răcire a apei.

Fig. 2.74. Condensator cu evaporare forţată
S – dispozitiv de stropire; SP – separator de picături;

Cd – condensatorul propriu-zis; C – carcasă metalică; V – vaporizator;
P – pompă pentru recircularea apei; A – bazin de colectare a apei de stropire

Acest tip de condensator se compune din trei părţi principale:
- O baterie de condensare realizată din ţevi din oţel lise, care formează un ansamblu de

serpentine. Alimentarea serpentinelor se realizează printr-un distribuitor orizontal amplasat în
partea superioară a serpentinelor, iar evacuarea condensului se realizează printr-un colector de
asemenea orizontal, amplasat în partea inferioară a serpentinelor. Bateria de condensare este
închisă într-o carcasă din tablă, care formează un canal de curgere pentru aer. În cazul
utilizării amoniacului, această baterie este precedată de una realizată din ţevi nervurate, pentru
desupraîncălzirea vaporilor.

- Un ventilator axial sau centrifugal, care circulă forţat aerul atmosferic de jos în sus,
pest ţevi. La ieşirea din aparat se montează un separator de picături, pentru a limita pierderea
de apă.
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- Un sistem de recirculare a apei cu ajutorul unei pompe care aspiră din tava de
colectare şi trimite apa spre dispozitivele de stropire amplasate deasupra ţevilor schimbătoare
de caldură.

În aparat se realizează două tipuri de transfer termic:
- convectiv între ţevi şi apă, care preia căldura latentă de vaporizare;
- prin evaporare (transfer termic şi de masă) între apă şi aer.
Caldura preluată de apă determină evaporarea unei părţi din aceasta, la temperatura

constantă a termometrului umed. Sarcina termică a aparatului depinde de diferenţa de entalpie
dintre aerul umed care intră în condensator din atmosferă şi aerul umed saturat în contact cu
apa din jurul suprafeţelor de transfer termic. Practic, temperatura apei rămâne constantă, fiind
răcită integral de aer.

Funcţionarea acestui condensator depinde mult de temperatura termometrului umed,
care este cu cca. 8…12 °C mai redusă decât temperatura termometrului uscat. În consecinţă,
temperatura de condensare în aceste aparate poate să fie cu cca. 8…12 °C mai redusă decât
cea din condensatoarele răcite cu aer. Astfel se pot realiza economii de energie care pot să
ajungă până la 30%. Acesta este unul din motivele pentru care se utilizează tot mai des acest
tip de condensator.
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3. CALCULUL SCHIMBĂTOARELOR DE CĂLDURĂ

3.1 Condensator răcit cu aer

3.1.1. Funcţionare. Particularităţi constructive

Condensatoarele răcite cu aer sunt utilizate preponderent în instalaţiile de puteri
frigorifice mici dar şi în instalaţii industriale de puteri mari, amplasate în zone cu surse de apă
insuficiente sau atunci când se doreşte economisirea acesteia.

Condensatorul este unul dintre cele mai importante schimbătoare de căldură dintr-o
instalaţie frigorifică. În acesta are loc transferul termic de la vaporii supraîncălziţi de agent
frigorific la agentul termic de răcire, care în cazul de faţă este aerul, având o circulaţie forţată
peste serpentinele condensatorului. Vaporii de agent frigorific sunt refulaţi de către compresor
în distribuitorul de vapori de unde sunt dinstribuiţi în serpentinele plane nervurate ale
condensatorului. În urma transferului termic se produce condensarea agentului frigorific în
interiorul ţevilor, iar condensul se scurge gravitaţional colectându-se într-un colector inferior
de lichid care uneşte toate secţiile la baza inferioară.

Acest aparat se asamblează din ţevi drepte legate prin coturi şi poate fi realizat din 2
până la 8 secţii legate în paralel pe circuitul de agent frigorific şi spălate în serie de către aer.
Ţevile sunt  cel mai des confecţionate din cupru cu lamele de aluminiu. Contactul lamelei cu
ţeava se poate realiza prin mărirea diametrului interior al ţevii. Se poate utiliza un procedeu
hidraulic, introducând ulei sub presiune, care determină creşterea diametrului interior al ţevii
cu realizarea unui bun contact între lamele şi ţeavă; sau un procedeu mecanic prin împingerea
forţată prin ţevi a unei bile sau a unui trunchi de con cu diametrul cu 0,5 mm mai mare decât
al ţevii.

Viteza aerului în secţiunea îngustată este de (2...5) m/s. Densitatea de flux termic are
valoarea qse= 180...350 W/m2. Serpentinele sunt încadrate într-o ramă care constituie canalul
de curgere a aerului circulat de ventilator. Faţă de sensul de curgere a aerului, ţevile din
fascicul se pot dispune în coridor sau decalat.
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3.1.2. Stabilirea regimului de temperaturi

Fig.3.1. Diagrama de variaţie a temperaturii în lungul suprafeţei

Din datele de proiectare ale instalaţiei frigorifice se cunosc: agentul termic primar
(agentul frigorific), debitul masic ( 1m& ) de agent frigorific, agentul termic secundar (aerul),
sarcina termică a aparatului ( kΦ ), temperatura de condensare (tk) şi temperatura aerului la
intrarea în aparat (tL1).

În general, încălzirea aerului într-un astfel de aparat este ( ) C6...4t 0=∆ , iar diferenţa
dintre temperatura de condensare a agentului frigorific (freon) şi temperatura de intrare a
agentului termic secundar (aer) este: tk - tL1 = (10...20)0C.

Se consideră temperatura de intrare a agentului termic secundar (tL1) ca fiind
temperatura medie a lunii celei mai calde pentru localitatea în care va funcţiona instalaţia.

Temperatura de ieşire a agentului termic secundar este dată de relaţia:
]C[,ttt 0

L1L2L ∆+= (3.1)
Diferenţa medie logaritmică de temperatură este aceeaşi pentru curgerea în echicurent

şi contracurent şi se determină cu următoarea relaţie în cazul schimbătoarelor de căldură în
care unul sau ambii agenţi îşi schimbă starea de agregare:

]C[,

t
t

ln

tt
ttt 0

min

max

minmax
mCCmECm

∆
∆

∆−∆
=∆=∆=∆ (3.2)

unde: 1Lkmax ttt −=∆  şi 2Lkmin ttt −=∆ .
Temperatura medie a aerului:

]C[,tttt 0
mkLm2m ∆−== (3.3)

Temperatura medie a agentului frigorific este egală cu temperatura de condensare,
care se consideră constantă pe toată durata procesului de condendare:

]C[,tt 0
k1m = (3.4)
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3.1.3. Proprietăţile termofizice ale fluidelor

Pentru cei doi agenţi de lucru se vor determina proprietăţile termofizice
corespunzătoare temperaturii medii a fiecărui fluid (tm1 respectiv tm2), adică: densitatea (ρ ),
căldura specifică masică la presiune constantă (cp), conductivitatea termică (λ ), viscozitatea

cinematică (ν ) şi criteriul Prandtl 





 =

a
νPr , în care 

ρ
λ

=
pc

a  reprezintă difuzivitatea termică.

3.1.4. Stabilirea debitelor

Debitul masic de agent frigorific ( 1m& ) este cunoscut din datele de proiectare.
Scriind ecuaţia de bilanţ termic pe condensator pentru ambele fluide de lucru, se

obţine debitul masic de aer necesar condensării:

]s/kg[,
tc

m

tcmqm

LpL

k
L

LpLLk1k

∆
Φ

=⇒

∆==Φ

&

&

(3.5)

Debitul volumic de aer va fi:

]h/m[,
m

V 3

L

L
L ρ
=
&& (3.6)

3.1.5. Stabilirea regimului de curgere

Curgerea agenţilor de lucru are loc astfel:
- agentul frigorific: condensează în interiorul ţevilor orizontale;
- aerul: are o curgere forţată peste fascicul de ţevi nervurate.
Pentru stabilirea regimului de curgere este necesară cunoaşterea materialelor de

construcţie (pentru ţevi şi lamele), a dimensiunilor constructive şi modul de aşezare a ţevilor
în fascicul, motiv pentru care se adoptă următoarele:
• ţeavă: material (pentru freoni se alege Cu 99,5 %, pCuCuCu c,,ρλ ), diametrul exterior (de) şi

gosimea peretelui ţevii (δ ), (conform paragrafului 3.1.9);
• lamele: material ( pnnn c,,ρλ ), grosimea lamelei ( nδ ) în milimetri (conform paragrafului

3.2.1), pasul dintre două lamele consecutive u =(2…6)mm;
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• aşezarea ţevilor în fascicul se poate realiza:
- în coridor (se aleg dimensiunile, în milimetri, pentru pasul transversal s1 şi pentru

pasul longitudinal s2);
- decalat sau în şah (se aleg dimensiunile, în milimetri, pentru pasul transversal s1,

pasul longitudinal s2 şi pasul diagonal s'2).

Fig. 3.2 Dispunerea ţevilor într-un fascicul

Pentru configuraţia aleasă a fasciculului de ţevi se calculează diametrul echivalent al
secţiunii transversale de curgere a aerului peste fasciculul de ţevi:

]m[,
P
A4dech = (3.7)

unde:
A - secţiunea transversală de curgere a aerului dintre două ţevi şi două lamele
succesive, în [m2];
P - perimetrul udat de aer la trecere prin secţiunea A, în [m].
În cazul particular al acestui model de calcul, se va considera aşezarea ţevilor din

fascicul sub formă de coridor, pentru care diametrul echivalent este dat de relaţia următoare:

]m[,
uds

)u)(ds(4
P
A4d

ne1

ne1
ech δ−+−

δ−−
== (3.8)

Se impune o viteză de curgere a aerului prin secţiunea îngustată s/m]5,2[w L ∈ .
Criteriul Reynolds pentru aer se determină astfel:

L

echL
L

dw
Re

ν
= (3.9)

În funcţie de valoarea lui Re, se deosebesc următoarele categorii de procese de transfer
de căldură prin convecţie:

- convecţie în regim laminar, când 0 < Re < 2320;
- convecţie în regim tranzitoriu, când 2320 < Re < 4(107);
- convecţie în regim turbulent, când Re > 4(107).
Pentru cazul particular analizat, aerul va avea o curgere laminară peste fasciculul de

ţevi, adică ReL < 2320.
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3.1.6. Calculul coeficienţilor de convecţie

Pentru calculul coeficientului de convecţie pe partea agentului frigorific, în cazul
condensării peliculare a acestuia în ţevi orizontale din cupru se utilizează relaţia:

]Km/W[,
)tt(d

gl725,0 2
4

p1mi1

3
11k

1 −ν
λρ

=α (3.10)

unde:
g - acceleraţia gravitaţională, [m/s2];
lk - căldura latentă de condensare, [J/kg];

111 ,, νλρ - parametrii termofizici ai agentului primar la temperatura tm1;
di - diametrul interior al ţevii, [m]
tp - temperatura peretelui ţevii de partea agentului termic primar.
Înlocuind valorile numerice ale mărimilor enumerate mai sus (care sunt cunoscute), în

relaţia (3.10), 1α  devine o funcţie de (tm1-tp):
( ) ]Km/W[,ttC 24/1

p1m1
−−⋅=α (3.11)

unde:
C - constantă a cărei valoare se determină prin înlocuirea parametrilor cunoscuţi.
Calculul coeficientului de convecţie pe partea aerului la convecţia forţată a acestuia

peste fasciculul de ţevi nervurate cu nervuri lamelare şi dispunerea ţevilor în coridor se
efectuează utilizând următoarea relaţie criterială:

m

ech

n
L d

LReCNu 







= (3.12)

unde:
BAC ⋅=  - reprezintă o constantă,

Exponenţii n şi m se calculează conform relaţiilor:
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ech

d
L103
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L10425,0

d
L02315,0518,0

A (3.13)







 −=

1000
Re24,036,1B (3.14)









+=

echd
L0066,045,0n (3.15)







+−=
1000
Re08,028,0m (3.16)

2sZL ⋅= , [mm] (3.17)
- lăţimea nervurii (lungimea ei în lungul curentului).
Z =(2 ... 8) - numărul de secţii ale condensatorului.
Relaţia criterială (3.12) este valabilă dacă sunt îndeplinite condiţiile: 500 < Re < 2320,

u /de = (0,18 ... 0,35), tmL = (-40 ... +40)0C, L/dech = (4...50) şi s1/de = (2 ... 5).
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Din ecuaţia criterială (3.11), cunoscând relaţia explicită a criteriului Nusselt rezultă:

]Km/W[,
d

Nud
Nu 2

ech

LL
L

L

echL
L

λ
=α⇒

λ
α

= (3.18)

Se va calcula coeficientul de convecţie pe partea aerului pornind de la numărul de
secţii alese pentru condensator, conform tabelului 3.1:

Tab. 3.1. Calculul coeficientului de convecţie pe partea aerului
Z = 2 3 4 5 6 7 8

Mărimea Relaţia
L (3.17)

L/dech
A (3.13)
B (3.14)
C
n (3.15)
m (3.16)

NuL (3.12)
Lα (3.18)

Se observă că valorile lui Lα obţinute în tabelul de mai sus se încadrează într-un
interval restrâns, motiv pentru care se va calcula o valoare medie Lmα , ca fiind media
aritmetică a valorilor din tabelul 3.1:

]Km/W[,
1i

2

8i

2i
Li

Lm2 −

α
=α=α
∑
=

= (3.19)

Se calculează coeficientul de convecţie de partea aerului raportat la suprafaţa
exterioară de schimb de căldură:

]Km/W[,
S
S

E
S
S 2

e

b

e

n
LmLSe 








+α=α (3.20)

unde :
ee dS π= , [m2/m] (3.21)

- suprafaţa exterioară a ţevii, pe 1m liniar de ţeavă (fără lamele);

( )
u
1udS neb δ−π= , [m2/m] (3.22)

- suprafaţa pe ţeava de bază între lamele, pe 1m liniar de ţeavă;
benn SSS += , [m2/m] (3.23)

- suprafaţa exterioară totală, pe 1m liniar de ţeavă;

u
1

4
dss2S

2
e

21en 






 π
−= , [m2/m] (3.24)

- suprafaţa exterioară a lamelei, pe 1m liniar;
E = coeficient de eficacitate a schimbului de căldură prin lamelă (nervură),

( )
'mh'mh

'mh'mh

ee
ee

'mh
1

'mh
'mhthE −

−

+
−

⋅== (3.25)

în care:



 Instalaţii frigorifice. Construcţie, funcţionare şi calcul

93

nn

Lm2m
δλ
α

= , [m-1] (3.26)

- gradul de încărcare termică a lamelei (nervurii);

( )( ),'lg805,011'
2

d
'h e ρ+−ρ=  [m] (3.27)

- înălţimea convenţională a lamelei;

2,0
s
s

d
s28,1'

2

1

e

1 −=ρ , (3.28)

- constantă.

3.1.7. Densitatea de flux termic

Densitatea de flux termic pentru agentul frigorific, raportată la suprafaţa interioară de
schimb de căldură, devine o funcţie de (tm1-tp), prin înlociurea expresiei (3.11) în relaţia lui
qSi:

( ) ( ) ]m/W[,ttCttq 24/3

p1mp1m1Si1 −=−α= (3.29)
Densitatea de flux termic pe partea aerului, raportată la suprafaţa interioară de schimb

de căldură, se determină ca o funcţie de (tp-tLm), astfel:

( ) ]m/W[,ttC

R
S
S

d
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tt
q

2
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e
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e
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Lmp
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λ
δ

+⋅
α

−
=

∑ (3.30)

unde:
Rc - rezistenţa termică de contact dintre lamelă şi ţeavă (se consideră nulă pentru

asamblarea prin presare);
Se  = se determină cu relaţia (3.21);

i0 dS π= , [m2/m] (3.31)
 - suprafaţa interioară a ţevii, pentru 1m liniar de ţeavă;









λ
δ∑

i

i , [m2K/W] - suma rezistenţelor termice conductive induse de grosimea

peretelui ţevii şi de depunerile de vopsea, ulei, praf, etc. pe suprafaţa ţevilor.



Mugur BĂLAN, Angela PLEŞA

94

În tabelul 3.2 sunt redate valori ale coeficientului λ  pentru câteva materiale.

Tab.3.2. Conductivitatea termică a unor materiale

Materialul Temperatura
[°C]

Densitatea
[kg/m3]

Conductivitatea
termică [W/mk]

Oţel 0,1% C 0 7850 59,31
Cupru pur 0 8930 488,46
Cupru tehnic 20 8960 348,9
Apă 20 1000 0,555
Aer uscat -20 1,365 0,0226
Aer uscat 40 1,092 0,0265
Depunere calcaroasă din
piatră 20 1000…2500 0,15…2,33

Gheaţă 0 150…800 0,12…1,28
Depuneri de ulei mineral 20 - 0,14
Vopsea uscată 20 - 0,23
Oxizi de fier 20 700 0,153…0,159
Aluminiu tehnic 0 2700 202,36
Aluminiu tehnic 100 2700 205,85
Duraluminiu
(95,5%Al+4%Cu+0,5%Mg) -100 - 124

Duraluminiu
(95,5%Al+4%Cu+0,5%Mg) 20 2790 159,33

Pentru a determina valoarea reală a densităţii de flux termic se aplică metoda grafo-
analitică. În conformitate cu aceasta pentru diferite valori ale lui ( )1mLmp t,tt ∈ , se calculează
mărimile din tabelul 3.3 şi se trasează graficul qSi = f(tp) în care se suprapune dreapta (q2Si )
peste curba (q1Si):

Tab. 3.3. Calculul temperaturii peretelui şi densităţii de flux termic
tp Relaţia tLm tp1 … tpn tm1=tk

tm1 -tp -
q1S i (3.29)
tp -tLm -
q2S i (3.30)

Punctul determinat din grafic sau tabel, de coordonate (tp,qSi), pentru care valoarea lui
q1Si coincide (sau este foarte apropiată) cu valoarea lui q2Si , determină valoarea reală a
densităţii de flux termic care se va lua în calcul mai departe şi pe care o vom nota cu qSi.
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3.1.8. Calculul constructiv

Suprafaţa interioară de schimb de căldură a aparatului este dată de relaţia:

]m[,
q

S 2

Si

k
i

Φ
= (3.32)

Secţiunea liberă de trecere a aerului se determină cu următoarea relaţie:

]m[,
w
V

A 2

L

L
L

&
= (3.33)

Fig. 3.3 Secţiunea liberă de trecere a aerului

Explicitând secţiunea liberă de trecere a aerului, din punct de vedere geometric, se
determină lungimea ţevii dintr-o secţie:

( )
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( )( ) ]m[,
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uAL

u
1dsL
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1ne1
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 δ
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=
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−−=

(3.34)

Lungimea totală a ţevilor din aparat este dată de relaţia:

]m[,
d

SL
i

i
t π
= (3.35)

Numărul de secţii legate în paralel pe circiutul de aer este un număr întreg (se
rotunjeşte în plus dacă se obţine un număr cu zecimale):

1

t

L
L

Z = (3.36)

Cu numărul real de secţii determinat de relaţia (3.36), se recalculează lungimea reală
a ţevii dintr-o secţie :

]m[,
Z
L

L t
1 = (3.37)
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Se consideră raportul:

1
*B
*Hk == (3.38)

unde:
]m[,ms*H 1= (3.39)

- reprezintă înălţimea unei secţii;

]m[,
m
L*B 1= (3.40)

- reprezintă lungimea unei secţii;
Înlocuind relaţiile (3.39) şi (3.40) în ecuaţia (3.38) rezultă numărul de ţevi orizontale,

paralele, dispuse într-o secţie verticală (se rotunjeşte astfel încât să fie număr întreg):

1

1

s
kL

m = (3.41)

Fig. 3.4 - Cotele aparatului

Lăţimea unei secţii se calculează cu relaţia:
]m[,sZ*C 2⋅= (3.42)
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Pentru a determina dimensiunile reale ale carcasei în care sunt introduse secţiile
condensatorului (mai puţin distribuitorul şi colectorul, care, de obicei, sunt amplasate în afara
carcasei), se adaugă o distanţă minimă de 12,5 mm considerată din centrul ultimului rând de
ţevi până la capătul lamelei (în orice direcţie), plus 5mm pentru profilul ramei aparatului,
rezultând dimensiunile reale ale aparatului: H =înălţimea, B = lungimea, C = lăţimea.

Fig. 3.5 Profilul unei lamele

3.1.9. Calculul conductelor şi distribuitoarelor

În instalaţiile frigorifice şi circuitele anexe ale acestora, circulaţia agentului frigorific,
a agentului intermediar şi a apei se face prin intermediul conductelor.

Determinarea diametrului conductelor se poate efectua pe baza alegerii vetezei medii
admise de curgere pentru segmentul din instalaţie calculat, după relaţia:

ii

i

i

i
i w

m4
w
V4d

ρπ
=

π
=

&&
, [m] (3.43)

unde:
im& , [kg/s] - debitul masic de agent de lucru care circulă prin conducta considerată;

iρ , [kg/m3] - densitatea agentului corespunzătoare traseului de conductă;

iw , [m/s] - viteza agentului pe traseul considerat.

Pentru acest tip de aparat care, în general, funcţionează în instalaţii frigorifice cu
freoni de puteri mici şi medii, se aleg conducte din cupru, datorită maleabilităţii acestuia şi
uşurinţei de prelucrare.

Trebuie remarcat un aspect important şi anume: cu relaţia (3.43) s-a calculat diametrul
interior al conductei, motiv pentru care la valoarea calculată se adună de două ori grosimea
peretelui ţevii (care, pentru ţevi rotunde trase din cupru, este de 1mm pentru diametre
interioare mm20di ≤ ; 1,5 mm pentru mm32si25di =  şi 2 mm pentru mm49si38di = ) şi
apoi se alege diametrul exterior standardizat cel mai apropiat de valoarea rezultată (conform
STAS 523-74 "Ţevi rotunde, trase din cupru pentru instalaţii frigorifice", sau pentru ţevi din
oţel OLT35R cu dimensiunile prevăzute de STAS 9378-74 "Ţevi din oţel fără sudură pentru
instalaţii frigorifice").
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La dimensionarea conductelor pentru freoni se ţine seama de necesitatea alegerii unor
viteze de curgere suficient de ridicate pentru a permite antrenarea uleiului de către agentul
frigorific, dată fiind miscibilitatea accentuată a freonilor cu uleiul.

Se recomandă următoarele valori pentru viteze:
- (7…15)m/s pentru conducte de aspiraţie;
- (10…20)m/s pentru conducte de refulare;
- 0,5m/s pentru conductele de lichid de pe traseul condensator-rezervor-

vaporizator.
Legăturile conductelor cu aparatele se realizează cu fitinguri şi racorduri din alamă.

Îmbinările dintre ţevile din cupru şi racorduri sau chiar dintre două ţevi se fac prin:
- "lipituri tari" la diametre mai mari de 12 mm, realizate cu aliaje de argint,
- "lipituri moi" la diametre sub 12 mm, realizate cu aliaje de cositor sau antimoniu,
- sudura cu cupru fosforos pentru toate diametrele.
Diametrul distribuitorului superior se determină analog cu cel al conductelor, cu

deosebirea că se alege o valoare a vitezei de curgere corespunzătoare conductei de refulare
care se împarte la numărul de secţii paralele legate la distribuitor (de exemplu: pentru o viteză

de refulare s/m15w r = , în relaţia (3.43) se intoduce valoarea ]s/m[,
Z

w
w r

d =   şi densitatea

agentului în starea de refulare). Calculul diametrului colectorului inferior respectă aceeaşi

regulă de mai sus, cu deosebirea că s/m5,0wunde
Z

w
w l

l
c == .

3.1.10. Calculul fluido-dinamic

În cazul acestui aparat, prezintă o importanţă deosebită calculul pierderilor de presiune
pe partea aerului, deoarece pe baza acestora se determină puterea electrică necesară antrenării
ventilatorului. Înălţimea coloanei de apă echivalentă căderii de presiune pe partea aerului în
aparat este:

( ) ]OmmH[,w
d
LAh 2

7,1
L

ech
L ρ








= (3.44)

unde:

A - coeficient ce ţine cont de rugozitatea suprafeţei 
rugoasesuprafete0,0113

netedesuprafete0,007
=
=

L - lungimea parcursului aerului în aparat (=C, lăţimea aparatului), [m];

Piederea de presiune pe partea de aer în aparat este dată de relaţia:
]m/N[,hgp 2

LO2HL ⋅⋅ρ=∆ (3.45)
Puterea electrică necesară antrenării ventilatorului se determină astfel:

]W[,pVP
V

LL

η
∆

=
&

(3.46)

unde:
Vη  - randamentul ventilatorului (este funcţie de caracteristica ventilatorului - se alege

din catalog).
Din cataloage de specialitate se alege un ventilator axial orizontal cu puterea electrică

apropiată de cea calculată (eventual, se rontunjeşte astfel încât să fie număr întreg).
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3.1.11. Calculul de rezistenţă

Verificarea la încovoiere a unui panou
Se consideră ţeava ca fiind o grindă de secţiune inelară simplu rezemată la ambele

capete. Pe o distanţă a[mm] se consideră că există coturile. Pe o ţeavă acţionează sarcina
uniform distribuită (q), unde:

( ) ]m/N[,
B
gmmmq ag1tn ++= (3.47)

unde:
]kg[,nmm n1nn ⋅= (3.48)

- masa nervurilor (lamelelor) de pe o ţeavă;

]kg[,
4
dssm

2
e

21nn1n 






 π
−δρ= (3.49)

- masa dintr-o lamelă ce îi revine unei ţevi;

n
n u

Bn
δ−

= (3.50)

- numărul nervurilor (lamelelor) de pe o ţeavă;
( )

]bucata/kg[,
4

Bdd
m

2
i

2
e

Cu1t
−π

ρ= (3.51)

- masa unei ţevi;

]kg[,B
4
dm

2
i

1ag
π

ρ= (3.52)

- masa agentului frigorific din interiorul unei ţevi; (3.52)
Masa unei lamele este dată de relaţia:

]bucata/kg[,
4
d

ZmBHm
2
e

nnl 






 π
−δρ= (3.53)

unde:
Z = numărul de secţii, relaţia (3.36);
m = numărul de ţevi dintr-o secţie, relaţia (3.41).
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Fig. 3.6. Încovoierea unei ţevi

Forţele de reacţiune din reazeme sunt:

]N[,
2

qBVV 21 == (3.54)

Momentul încovoietor într-o secţiune x dintre cele două reazeme este:

]Nm[,
8

Bq
8

Bq
2
BVM

2
Bxpt

]Nm[,0MBx,0xpt
2

xqxVM

22

1max

2

1x

=−=⇒=

=⇒==

−=

(3.55)

Se calculează modulul de rezistenţă la încovoiere pentru o secţiune inelară:

]m[,
d

dd
16

W 3

e

4
i

4
e

z 






 −π
= (3.56)

Tensiunea de încovoiere pentru momentul maxim este:

]m/N[,
W

M 2
a

z

max
i σ≤=σ (3.57)

şi trebuie să aibă o valoare mai mică decât tensiunea admisibilă la încovoiere a materialului
din care este confecţionată ţeava.
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Săgeata statică este: ( )
2

xBxqM
2

x
−

= , pentru care ecuaţia fibrei medii deformate

devine:

( )

( )

21

43

z

2

z
2

2

2
x2

2

z

CxC
12
x

6
xB

EI2
qy

xBx
EI2
q

dx
yd

xBx
2
qM

dx
ydEI

++







−−=⇒

⇒−−=⇒

⇒−−=−=

Se determină constantele C1 şi C2 scriind condiţiile pe reazeme şi în mijlocul barei:

z

3

1

2

EI24
qBC0

dx
dytg

2
Bxpentru

0C0yBx,0xpentru

=⇒==ϕ⇒=

=⇒=⇒==

Ecuaţiile de deformaţii devin:









+−=









+−=

12
xB

6
Bx

12
x

EI2
qy

12
B

2
Bx

3
x

EI2
q

dx
dy

334

z

323

z

Săgeata maximă pentru  
2
Bx =  şi modulul de elasticitate Ecu =2,1 x 1011 N/m2 este :

]m[,
EI48

BM5
EI384

qB5f
z

2
max

z

4

== (3.58)

unde:
( )

]m[,
32

ddI 4
4
i

4
e

z
−π

= (3.59)

- momentul de inerţie axial

Unghiul de înclinare a fibrei medii pe reazeme este:

z

3

0 EI24
qB

=ϕ (3.60)
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3.1.12. Gabaritul şi masa aparatului

Înălţimea (H), lungimea (B) şi lăţimea(C) aparatului sunt cele determinate în
paragraful 3.1.8. Volumul ocupat de aparat este:

]m[,CBHV 3⋅⋅= (3.61)
Masa întregului aparat este dată de suma dintre masa ţevilor, a lamelelor şi a

racordurilor:
]kg[,MMMM rltap ++= (3.62)

unde:
( )

]kg[,
4

ddLM
2
i

2
e

tCut
−π

ρ= (3.63)

- masa totală a ţevilor;
]m[,L t  - lungimea totală a ţevilor din aparat, relaţia (3.35);

]kg[,nmM nll ⋅= (3.64)
- masa tuturor lamelelor din aparat;

]kg[,ml  - masa unei lamele, relaţia (3.53);
,n n - numărul de lamele din aparat, relaţia (3.50);

]kg[,MMM dcr += (3.65)
- masa racordurilor (colector şi distribuitor);

( )
]kg[,

4
dd

LM
2
ci

2
ce

cCuc
−π

ρ= (3.66)

- masa colectorului;
c

2
ci

2
ce L,d,d  - sunt dimensiunile colectorului;

( )
]kg[,

4
ddLM

2
di

2
de

dCud
−π

ρ= (3.67)

- masa distribuitorului;
d

2
di

2
de L,d,d  - sunt dimensiunile distribuitorului.
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3.2. Răcitor de aer

3.2.1. Funcţionare. Particularităţi constructive

Vaporizatorul este aparatul în care agentul frigorific fierbe pe baza căldurii preluată de
la sursa rece, respectiv de la mediul răcit. În cadrul acestui aparat aerul se răceşte, iar uneori
se usucă, având o mişcare forţată, de aceea un aparat de acest tip se mai numeşte şi răcitor de
aer.
Scopul acestui aparat este de a răci aerul în diferite procese tehnologice, alimentare
(refrigerare, congelare), sau pentru condiţionarea aerului. Răcirea se poate realiza la diferite
temperaturi, cu umiditatea relativă diferită, avâd loc fenomenul de depunere a umidităţii sub
formă de zăpadă.

După modul de răcire a aerului, răcitoarele se pot grupa în trei categorii :
- răcitoare de aer prin suprafaţă (uscate),
- răcitoare de aer prin contact (umede),
- răcitoare de aer combinate.
 Cele mai utilizate sunt răcitoarele de aer prin suprafaţă în care aerul cedează căldură

agentului frigorific sau agentului intermediar care curge prin interiorul ţevilor. Aparatul prin
ţevile căruia circulă agent frigorifc se numeşte răcitor de aer cu acţiune directă şi are rolul de
vaporizator în instalaţiile frigorifice.

Răcitoarele de aer prin suprafaţă se pot executa din ţevi netede sau nervurate.
Nervurarea permite intensificarea transferului de căldură şi o construcţie mai compactă a
aparatului.

Suprafeţele nervurate pot fi : lamelare, nervurate prin înfăşurare sau spiralare, prin
roluire, sau cu nervuri individuale presate. În cazul nervurării lamelare, o lamelă reprezintă o
nervură comună pentru mai multe ţevi. Nervurile fără guler se fac cu grosimi de (0,4 ... 0,5)
mm , din oţel moale, alamă sau duraluminiu. Exisă şi nervuri cu guler ştanţat confecţionat din
aluminiu moale cu grosimi de (0,2 ... 0,3) mm. Pasul nervurilor în aparatele care funcţionează
în regim de formare a zăpezii este de (8 ... 15) mm, uneori chiar (20 ... 25) mm - la aparatele
de condiţionare a aerului.

Ţevile răcitoarelor cu nervuri lamelare sunt din oţel pentru diametre cuprinse între (18
…25)mm şi din cupru pentru diametre mai mici (8 ... 16)mm. În cazul utilizării ţevilor şi
nervurilor din oţel, pentru îmbunătăţirea contactului dintre nervură şi ţeavă, după asamblare,
se supun zincării la cald, metodă ce prezintă avantajul că realizează protecţia anticorozivă a
suprafeţelor exterioare, dar şi dezavantajul unui cost ridicat al materialului necesar zincării.

În cele ce urmează se va analiza cazul unui răcitor de aer utilizat în industria
alimentară, destinat răcirii aerului din camerele de păstrare sau congelare a produselor.
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3.2.2. Stabilirea regimului de temperaturi

În funcţie de procesul tehnologic în care se încadrează instalaţia frigorifică (nivelul de
frig care trebuie realizat), de cantitatea şi tipul produselor alimentare ce urmează a fi răcite, se
stabileşte metoda de răcire, temperatura medie a aerului din camera frigorifică (mediul răcit)
şi nivelul umidităţii relative a acestuia:

]C[,tt 0
LLm = (3.68)

Temperatura de vaporizare este determinată de temperatura mediului răcit:
]C[,ttt 0

VLm0 ∆−= (3.69)
unde:

( ) C2010t 0
V ÷=∆ - în funcţie de durata procesului de congelare şi proprietăţile

agentului frigorifc ce se doreşte a fi utilizat în instalaţie.
Factorii enumeraţi anterior permit calculul necesarului de frig ( )]W[,0Φ , stabilirea

parametrilor de funcţionare ai instalaţiei frigorifice ( )kk00 p,t,p,t  şi calculul efectiv al
instalaţiei frigorifice.

În acest caz fluidul cald este aerul (mediul răcit) pentru care se va utiliza indicele "L",
iar fluidul rece este agentul frigorific, pentru care se va utiliza indicele "0".

Se admite o variaţie a aerului răcit din camera frigorifică: ( ) C53t 0
L ÷=∆ , în funcţie

de care se stabilesc valorile acestuia:
- la intrare:

]C[,
2
ttt 0L

L1L
∆

+= , 3.70)

- la ieşire:

]C[,
2
ttt 0L

L2L
∆

−= . (3.71)

Procesul teoretic de răcire uscată a aerului umed cu tSr<tr este redat în figura 3.7.

Fig. 3.7. Procesul teoretic de răcire uscată a aerului umed

Se notează cu tp temperatura medie pe suprafaţa de schimb de căldură (pe partea
aerului umed) şi cu tr temperatura punctului de rouă pentru aerul umed. Temperatura tr se
determină cu diagrama (i-x), la intersecţia verticalei din starea iniţială 1 cu %100=ϕ .
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În funcţie de relaţia dintre cele două temperaturi (tr, tp), apar două situaţii de răcire a
aerului umed, întâlnite frecvent în spaţiile destinate păstrării produselor alimentare:

a) tp > tr , răcirea se produce la x =ct., iar umiditatea relativă creşte ( )12 ϕ>ϕ ;

b) tp < tr , se produce răcirea şi uscarea aerului (x2 < x1) deoarece o parte din vaporii de apă
din aer condensează pe suprafaţa de răcire. Răcirea se produce până în starea 2 (tL2 > tp) cu
micşorarea conţinutului de umiditate, proces utilizat în practică pentru uscarea aerului necesar
diverselor aplicaţii. În spaţiile frigorifice se întâlnesc două situaţii:

b.1) 00C < tp < tr, caz în care pe suprafaţa de răcire se depune umiditatea din aer sub
formă lichidă (condensat);

b.2) tp < 00C , caz în care pe suprafaţa de răcire se formează zăpadă, care trebuie
îndepărtată periodic.

Se recunoaşte cazul de lucru după efectuarea următoarei analize a parametrilor aerului
răcit:

- la temperaturile tL1, tL2 se determină din tabele sau cu diagrama Mollier pentru
aerul umed, parametrii 2L2L2L1L1L1L x,i,,,x,i, ϕϕ ;

- se determină aceeaşi parametri pentru tp = tL2 - [0,max.10]0C şi se întocmeşte un
tabel asemănător celui descris mai jos, cu ajutorul căruia se determină temperatura
limită inferioară de răcire a suprafeţei de schimb de căldură de partea aerului
(tpmin), care va corespunde celei mai mici valori a raportului de termoumiditate
determinat cu relaţia:

( ) ]C[,ttf
xx
ii

x
i 0

minpp
p1L

p1L ⇒=
−

−
=

∆
∆

=ε (3.72)

Tab.3.4. Calculul raportului de termoumiditate
tp ,     [0C] tp = tL2 tp = tL2 -10C tp = tL2 -20C … tp = tL2 -100C

iL2 ,  [kJ/kg]
xL2 , [kg/kg]
ε ,    [kJ/kg]

3.2.3. Proprietăţile termofizice ale fluidelor

Pentru cei doi agenţi de lucru se vor determina proprietăţile termofizice
corespunzătoare temperaturii medii a fiecărui fluid: pentru t0 (se consideră constantă pentru
întregul proces de vaporizare) - 0000p0 Pr,,,c, νλρ , respectiv pentru tLm - LLLpLL Pr,,,c, νλρ .
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3.2.4 Stabilirea debitelor

Debitul masic de agent frigorific ( 0m& ) este cunoscut din calculul instalaţiei frigorifice.
Scriind ecuaţia de bilanţ termic pe vaporizator, pentru ambele fluide de lucru, se

obţine debitul masic de aer necesar vaporizării:

]s/kg[,
tc

m

tcmqm

LpL

0
L

LpLL000

∆
Φ

=⇒

∆==Φ

&

&

(3.73)

Debitul volumic de aer va fi calculat cu relaţia (3.6).

3.2.5. Stabilirea regimului de curgere

Răcitoarele de aer sunt constituite din baterii de vaporizare montate în interiorul unei
carcase şi ventilatoare pentru circulaţia forţată a aerului peste fasciculele de ţevi. În interiorul
ţevilor circulă agentul frigorific care fierbe, iar la exterior circulă aerul antrenat de
ventilatoare.

Pentru stabilirea regimului de curgere este necesară cunoaşterea materialelor de
construcţie (pentru ţevi şi nervuri), a dimensiunilor constructive şi aşezarea ţevilor în fascicul,
motiv pentru care se adoptă următoarele:

- ţeavă: material ( pttt c,,ρλ  ), diametrul exterior (de) şi gosimea peretelui ţevii ( tδ )
standardizate;

- nervuri: material ( pnnn c,,ρλ  ), grosimea lamelei ( nδ ) în milimetri, pasul dintre două
lamele consecutive (u) în milimetri;

- aşezarea ţevilor în fascicul se poate face în coridor sau decalat (conform 3.1.5).
Se alege o valoare a vitezei de curgere a aerului ( ) s/m101w L ÷= , asupra căreia se va

reveni prin calcul în paragraful 3.2.6.
Se alege o anumită configuraţie a ţevilor în fascicul. Pentru cazul particular al acestui

model de calcul,se consideră aşezarea decalată (în şah) a ţevilor în fascicul.
Viteza agentului frigorific prin ţevi depinde de numărul de secţii (Z) montate în

paralel, care sunt legate la distribuitor şi se determină din relaţia debitului masic (în cazul în
care se alege numărul de secţii):

]s/m[,
dZ

m4
w

Zw
4
d

ZAwm

2
i0

0
0

0

2
i

0000

πρ
=⇒

π
ρ=ρ=

&

&

(3.74)

apoi se verifică valoarea produsului ( ) ]/[, 2
0 smkgw ρ⋅  - denumit viteză masică de mişcare a

agentului termic în ţeavă, astfel încât acesta să aibă valoarea recomandată pentru agentul
termic utilizat.

În cazul în care nu se alege numărul de secţii, se ia din tabele valoarea recomandată a
vitezei masice ( ) ]/[, 2

0 smkgw ρ⋅  a agentului frigorific utilizat, rezultând viteza de deplasare a
acestuia prin ţevile vaporizatorului ( ) ]/[,0 smw .
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3.2.6. Calculul coeficienţilor de convecţie

a) Coeficientul de convecţie în cazul freonilor care fierb în interiorul ţevilor, la valori relativ
mici ale densităţii de flux termic, se determină cu relaţia:

( ) ]Km/W[,wqC 2n
0

15,0
00 ρ⋅=α (3.75)

unde:
constantele C şi n  depind de tipul freonului, astfel:
- pentru R22: C=32, n =0,47,
- pentru R12: C=23,4, n = 0,47;
Densitatea de flux termic pentru agentul frigorific variază în funcţie de diferenţa

dintre temperatura peretelui şi temperatura de vaporizare, după relaţia:
( ) ]m/W[,ttq 2

0p00 −α= (3.76)
Înlocuind relaţia (3.75) în (3.76) se obţine:

( ) ( )[ ]
( ) ]m/W[,ttC

ttwCq
285,0/1

0p1

85,0/1

0p
n
00

−=

=−ρ=
(3.77)

unde:
C1 - constantă ce rezultă în urma înlocuirii valorilor pentru C, n, ( )0ρw .

b) Calculul coeficientului de convecţie pe partea aerului pentru fascicule nervurate are o
importanţă deosebită. Se disting următoarele cazuri:

b.1) Pentru fascicul de ţevi cu nervuri circulare spiralate sau individuale, rare şi
relativ joase, se poate utiliza relaţia:

ψ












=

−−
m
L

14,054,0
ech

zsL Re
u
h

u
d

CCCNu (3.78)

unde:
]mm[,dech - diametrul echivalent (conform paragraful 3.1.5)
]mm[,h,u  - pasul şi înălţimea nervurii;

C, m - coeficienţi ce ţin cont de aşezarea ţevilor în fascicul, astfel:
- pentru fascicul în coridor: C =0,105 şi m =0,72
- pentru fascicul decalat: C =0,23 şi m =0,65;

Cs - coeficient ce ţine cont de pasul ţevilor din fascicul, astfel:

- pentru fascicul în coridor 2
d
spentru

e

2 ≥ :

1Cs = (3.79)
- pentru fascicul decalat:

2,0

e2

e1
s d's

dsC 







−
−

= (3.80)

- s1, s'2 sunt paşii transversal, respectiv diagonal;
Cz - factor ce depinde de numărul de secţii, astfel:

- pentru fascicul în coridor: 
6,1C14z

1C4z

z

z

<<⇒<
=⇒≥
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- pentru fascicul decalat: ( )1;8,0C10z1
1C1z

z

z

∈⇒<<
=⇒=

( ) ( )'mh1058,0 ⋅÷=ψ  - coeficient ce ţine cont de neuniformitatea schimbului de
căldură pe înălţimea nervurii, pentru (mh') -conform relaţiile (3.26) şi (3.27).

Relaţia (3.78) este aplicabilă în următoarele condiţii:
- pentru fascicul în coridor:  500<Re<25000

( ) ( ) ( )185,0C;3,436,0
u
h;83

u
d

s
e ÷=÷=÷= ;

- pentru fascicul decalat: 300<Re<22500

( ) ( ) ( )18,246,0C;536,0
u
h;5,24,1

u
d

s
e ÷=÷=÷= .

b.2) În cazul fascicului de ţevi cu nervuri rotunde, presate sau sudate se poate utiliza
următoarea relaţie, valabilă pentru 5000<Re<370000:

33,0nm
ezsL PrReCCCNu −ϕ= (3.81)

unde:
( )201e ÷=ϕ  - reprezintă gradul de nervurare exterioară;

- pentru fascicul în coridor:

23

e

2

e

1
s

07,0
e

d2
s13

d
s21C

;65,0n;7,0m;2,0C
−




















−








++=

ϕ===

(3.82)

- pentru fascicul decalat:

1,0

e2

e1
s

07,0
e

d's
ds

C;4z

;6,0n;5,0m;36,0C









−
−

=≥

ϕ===

 (3.83)

b.3) În cazul nervurilor dese şi înalte (lamelare) şi dispunerea ţevilor din fascicul în
coridor este indicat să se considere că schimbul de căldură are loc prin canale îngustate, adică
să se considere modelul lamele prevăzute cu ţevi şi nu ţevi cu nervuri, pentru care este
valabilă relaţia (3.12) aplicabilă la condensatoare lamelare şi răcitoare de aer fără depunere de
brumă şi în condiţiile în care ReL = (500…2500), u =(5…6)mm, h/u =(2..3).
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b.4) Pentru un răcitor de aer cu suprafaţă lamelară şi dispunerea decalată a ţevilor
din fascicul, care nu se încadrează în domeniul de aplicare a relaţiei (3.12), se determină
densitatea de flux termic de partea aerului raportată la suprafaţa interioară de transfer de
căldură cu relaţia:

]m/W[,

S
S

S
S

S
S1

tt
q 2

m

0

t

t

e

0

z

z

e

0
*
L

pLmSi
L

λ
δ

+
λ
δ

+
α

−
= (3.84)

unde:
zz , λδ  - mărimi caracteristice depunerilor de zăpadă (conform relaţia 3.30);

S0, Se = suprafeţe de transfer de căldură date de relaţiile (3.31) şi (3.21);

]Km/W[,
S
S

E
S
S 2

0

b

0

n
Lc

*
L 








+α=α (3.85)

- coeficient de convecţie real, redus la suprafaţa interioară de schimb de căldură;
Sn , Sb , E - se calculează cu relaţiile (3.23) , (3.22), respectiv (3.25);

,
2

m
nn

Lc

δλ
α

=  [m-1] (3.86)

- gradul de încărcare termică a nervurii;
Lcα  , [W/m2K] - coeficient de convecţie convenţional (sau corectat) care depinde de

felul în care are loc schimbul de căldură între aer şi perete, astfel:
 pentru tp>tr

LLc α=α , (3.87)
adică schimbul de căldură este uscat, fără depuneri de umiditate (conform paragraful 3.2.2);

 pentru 0°C<tp<tr

LLc ξα=α , (3.88)

unde 
2L1L

2L1L

tt
xx24801

−
−

+=ξ  este cazul în care pe perete apare depunerea umidităţii sub formă

de rouă, iar ξ  este coeficientul de depunere a umidităţii pe suprafaţa exterioară;
 pentru tp<0°C

z

z

L

Lc 1
1

λ
δ

+
ξα

=α , (3.89)

unde 
2L1L

2L1L

tt
xx28801

−
−

+=ξ este cazul în care pe suprafaţa peretelui apare depunea de

umiditate sub formă de zăpadă. În acest caz ξ  ţine cont atât de căldura latentă de condensare
a vaporilor de aer din atmosferă, cât şi de căldura latentă de solidificare. Grosimea stratului de
zăpadă depinde de umiditatea aerului, de viteza de circulaţie a aerului prin aparat, dar şi de
durata dintre două decongelări succesive. Această grosime este, în general, de (4…5)mm, dar
poate creşte până la (10…12)mm şi în realitate nu poate depăşi jumătate din spaţiul dintre

două nervuri, adică ( ) ]mm[,u
2
1

nz δ−=δ . Conductivitatea termică a zăpezii depinde de

grosimea stratului de zăpadă, dar şi de intensitatea schimbului de căldură şi masă atât între
cristalele de zăpadă, cât şi între aer şi aceste cristale (exemplu: pentru o zăpadă afânată cu

mK/W116,0m/kg100 z
3

z =λ⇒=ρ , iar pentru o zăpadă mai densă, cu
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mK/W232,0m/kg300 z
3

z =λ⇒=ρ ). Acesta este cazul în care se încadrează modelul
particular propus iniţial.

]Km/W[,w18 2578,0
LL =α (3.90)

- coeficientul teoretic de convecţie a aerului.
Relaţia (3.90) este valabilă în condiţiile în care:

( ) ( )
( ) ( ) ( ) 4z,mm5010s,mm3020s,mm169d

,mm11,0,mm51u

21e

n

≤÷=÷=÷=
÷=δ÷=

În acest moment, se poate observa că densitatea de flux termic de partea aerului
depinde de coeficientul teoretic de convecţie, ( )L

Si
L fq α= , care la rândul său depinde de

viteza aerului ( )Lw  prin aparat. Din acest motiv, se studiază mai întâi variaţia lui ( )L
* wf=α

conform tabelului 3.5, iar apoi variaţia lui ( ) ( )pLpL
SI
L t,wft,fq =α=  conform tabelului 3.6.

Tab. 3.5. Variaţia lui *α

Lw  ,  [m/s] Relaţia 1 …. 10

Lα  ,  [W/m2K] (3.90)

Lcα ,  [W/m2K] (3.87), (3.88) sau
(3.89), în funcţie de
cazul particular în care
ne aflăm.

*
Lα  ,  [W/m2K] (3.85)

Tab. 3.6. Variaţia lui SI
Lq

2Lp tt = …. minpp tt =Lw *
Lα din

tab. 3.6 Si
Lq , relaţia (3.84)

1
2
…
…
10

Pentru stabilirea valorii reale a densităţii de flux termic (qSi) cu ajutorul căreia se va
efectua calculul constructiv, se aplică metoda grafo-analitică explicitată în paragraful 3.1.7,
astfel:

Tab. 3.7. Aplicarea metodei grafo-analitice
tp    ,  [0C] Relaţia 2Lp tt = …. minpp tt =

0q ,  [W/m2] (3.77)
Si
Lq ,  [W/m2] (3.84)

Construind graficul qSi = f(tp), de o formă asemănătoare celui din figura 3.8, se
determină punctul de coordonate (qSi, tp) în care dreapta ( )Si

Lq  intersectează curba ( )0q .
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3.2.7. Calcul constructiv

Suprafaţa interioară de schimb de căldură se determină cu relaţia:

]m[,
q

S 2

Si

0
i

Φ
= (3.91)

Lungimea totală a ţevilor din aparat (Lt) este dată de relaţia (3.35).

Fig. 3.8 Graficul qSi = f(tp)

Secţiunea liberă de trecere a aerului (AL) se determină cu relaţia (3.33).
Explicitând secţiunea Si din punct de vedere geometric, pentru cazul particular al

dispunerii decalate a ţevilor în fascicul, rezultă lungimea ţevii dintr-o secţie:

]m[,

u
h2ds

A
L

u
h2dsLA

n
e1

L
1

n
e11L







 δ

+−
=⇒















 δ

+−=

(3.92)

Numărul de secţii ale aparatului (Z) este dat de relaţia (3.37).
Pentru celelalte cote ale aparatului se aplică un raţionament de calcul idendic cu cel

din paragraful 3.1.8. Calculul conductelor şi distribuitoarelor, calculul fluido-dinamic,
calculul de rezistenţă, cât şi gabaritul şi masa aparatului se determină în mod asemănător celor
de la condensatorul răcit cu aer.



Mugur BĂLAN, Angela PLEŞA

112

3.3. Subrăcitor de tip ţeavă în ţeavă

3.3.1. Rolul şi funcţionarea aparatului

În cadrul unei instalaţii frigorifice, acest aparat este utilizat cel mai des în scopul
subrăcirii agentului frigorific după condensare, de unde rezultă şi amplasarea lui imediat
după condensator (situaţia din figura 3.9a şi b subrăcitoarele sunt notate cu “SR”), dar şi
pentru răcirea vaporilor supraîncălziţi refulaţi de compresoarele din treapta de joasă presiune
(situaţia din figura 3.9b răcitorul intermediar este notat cu “RI”). Denumirea aparatului în
sine, "ţeavă în ţeavă", este sugerată de modelul său constructiv şi funcţional, astfel: agentul
termic ce efectuează răcirea (în general apă), circulă în interiorul unor ţevi cu diametrul
interior mai redus, amplasate în alte ţevi cu diamentrul mai mare, astfel încât, în spaţiul inelar
creat între cele două ţevi circulă agentul frigorific lichid, care are o temperatură mai ridicată.
Materialul care se alege pentru ţevi depinde de tipul agentului frigorific.

Se prezintă în continuare modelul de calcul al unui subrăcitor de tip ţeavă în ţeavă din
cadrul unei instalaţii frigorifice cu comprimare mecanică de vapori pentru care se cunosc:

- twi , [0C] - temperatura agentului de răcire la intrare în condensator,
- tr, [0C] - temperatura mediului răcit (aerul dintr-un spaţiu frigorific),
- agentul frigorific care circulă în interiorul instalaţiei,
- ][,0 WΦ  - puterea frigorifică.

3.3.2. Calculul instalaţiei frigorifice

Este necesar să se efectueze calculul termic al instalaţiei frigorifice pentru a determina
atât presiunile şi temperaturile la care este supus aparatul, cât şi sarcina termică a
subrăcitorului.

Temperatura de vaporizare se determină pe baza temperaturii mediului răcit, astfel:
]C[,ttt 0

Vr0 ∆−= (3.93)
unde:

Vt∆ =(7…15)0C - diferenţa medie de temperatură din vaporizator;
Temperatura de condensare este determinată de temperatura de intrare a agentului de răcire:

]C[,ttt 0
mkmwk ∆+= (3.94)

unde:
]C[,tt5,0t 0

iwkwmw +∆= (3.95)
- temperatura medie a agentului de răcire;

kwt∆  - încălzirea apei în condensator

.apaputinaestedacaC)87(
,obisnuiteconditiiinC)65(

,navalearelecondensatolaC)43(

0

0

0

÷
÷
÷

=

mkt∆  - diferenţa medie de temperatură din condensator =
.freonipentruC)86(

,amoniacpentruC)65(
0

0

÷
÷

Din tabele sau diagrame corespunzătoare agentului frigorific utilizat, pentru (t0) şi (tk)
se citesc valorile presiunilor de vaporizare (p0), respectiv de condensare (pk), cu ajutorul
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cărora se determină raportul de comprimare 
0

k

p
pH = . Valoarea acestui raport va indica dacă

se alege instalaţie frigorifică cu una sau două trepte de comprimare, după care se alege tipul
de instalaţie compatibilă cu datele de proiectare. Se efectuează calculul termic al instalaţiei
frigorifice din care rezultă debitul masic de agent frigorific* ( )1m&  şi sarcina termică a
subrăcitorului ( )SrΦ  în [W].

*NOTĂ: Se adoptă următoarea convenţie de notare: se consideră agent primar fluidul mai
cald şi toţi parametrii săi vor purta indicele "1", iar fluidul mai rece se consideră agent
secundar şi toţi parametrii acestuia vor purta indicele "2".

a) Instalaţie frigorifică într-o
treaptă de comprimare

b) Instalaţie frigorifică în două
trepte de comprimare

Fig. 3.9. Poziţia subrăcitorului în instalaţia frigorifică

3.3.3. Stabilirea regimului de temperaturi

Acest paragraf stabileşte temperaturile celor doi agenţi termici în subrăcitorul de tip
"ţeavă în ţeavă" la intrare/ieşire, diferenţa medie logaritmică de temperatură şi temperaturile
medii corespunzătoare celor doi agenţi.

Pentru agentul termic secundar (de răcire), temperaturile de intrare/ieşire sunt:
- la intrare: t2’ - cunoscut din datele de proiectare,
- la ieşire:

]C[,ttt 0
wk

'
2

"
2 ∆+= (3.96)

Pentru agentul termic primar (agentul frigorific), temperaturile de intrare/ieşire sunt:
- la intrare: t1’ - tk (relaţia 3.94)
- la ieşire:

]C[,ttt 0
mk

'
1

"
1 ∆−= (3.97)

După stabilirea temperaturilor de intrare/ieşire, se reprezintă diagrama de variaţie a
temperaturii în lungul suprafeţei de schimb de căldură a aparatului (t,S).

Se va nota cu:
"
1

'
11 ttt −=∆  - gradul de răcire al agentului termic primar;

'
2

"
22 ttt −=∆  - gradul de incalzire al agentului termic secundar.
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În practică se poate întâlni una din variantele de mai jos:

21 tt ∆=∆

echicurent
)

'
2t

'
1(tmCC∆tmin∆tmax∆t −===

contracurent
)"

2t
'
1(tmCC∆tmin∆tmax∆t −===

21 tt ∆<∆

echicurent
"
2t"

1tmint;'
2t'

1tmaxt −=∆−=∆

contracurent
"
2t

'
1tmint;

'
2t

"
1tmaxt −=∆−=∆

21 tt ∆>∆

echicurent
"
2t"

1tmint;'
2t'

1tmaxt −=∆−=∆

contracurent
'
2t

"
1tmint;

"
2t

'
1tmaxt −=∆−=∆

Fig. 3.10. Diagrama de variaţie a tempraturii în lungul suprafeţei

Diferenţa medie logaritmică de temperatură ( mCCt∆ ) pentru curgerea în echicurent sau
contracurent se determină cu relaţia (3.2), iar în cazul curgerii mixte sau în curent încrucişat,
intervine factorul de corecţie (F), astfel:

]C[,tFt 0
mCCm ∆⋅=∆ (3.98)

Factorul de corecţie se scoate din diagramele de curgere pentru diferite schimbătoare
de căldură şi depinde de variabilele P, R şi de schema de curgere a aparatului, prezentând
următoarele expresii de calcul:

1
t
t

tt
tt

R

;1
tt

t
tt
ttP

2

1
'
2

"
2

"
1

'
1

'
2

'
1

2
'
2

'
1

'
2

"
2

≠
∆
∆

=
−
−

=

≤
−
∆

=
−
−

=

(3.99)

Ca o regulă generală, în calcul nu trebuie utilizaţi factori de corecţie F<0,75. Pentru a
creşte valoarea lui F, trebuie modificate debitele, sau temperaturile sistemului, sau chiar
schema de curgere.
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Există şi alte variante de calcul a diferenţei medii logaritmice de temperatură:

dacă 2
t
t

1
min

max ≤
∆
∆

≤ , se poate admite că variaţia reală a temperaturii fluidelor poate fi

exprimată printr-o variaţie liniară, astfel încât diferenţa medie logaritmică de temperatură se
poate calcula în mod aproximativ cu media aritmetică, caz în care eroarea de calcul este sub
4%:

]C[,
2

tt
t 0minmax

m
∆+∆

=∆ (3.100)

 dacă 8,4
t
t

1
min

max ≤
∆
∆

≤ , o relaţie de calcul aproximativă, cu o eroare maximă de 4%, este:

]C[,t6,0t4,0t 0
minmaxm ∆+∆=∆ (3.101)

 dacă 10
t
t

1
min

max ≤
∆
∆

≤ , relaţia cu precizia cea mai ridicată, eroarea fiind de 0,8%, este:

]C[,
3

tt2
2

tt

t 0
minmax

minmax

m







 ∆∆+

∆+∆

=∆ (3.102)

Pentru calculul temperaturilor medii ale agenţilor de lucru, se determină mai întâi
variaţia de temperatură a fiecărui agent şi se deosebesc următoarele cazuri:

m2m1m

"
2

'
2

2m12 ttt;
2

ttttt ∆+=
+

=⇒∆<∆ (3.103)

m1m2m

"
1

'
1

1m21 ttt;
2

ttttt ∆−=
+

=⇒∆<∆ (3.104)

3.3.4. Proprietăţile termofizice ale fluidelor

La temperaturile medii (tm1, respectiv tm2) se determină proprietăţile termofizice ale
celor două fluide, adică: 2,12,12,12,1p2,1 Pr;;;c; νλρ .

3.3.5. Stabilirea debitelor

Debitul masic de agent frigorific este cunoscut din paragraful 3.3.2.
Ecuaţia de bilanţ termic pe subrăcitor, în condiţiile în care randamentul schimbului de

căldură este de 100%, permite determinarea debitului masic al agentului de răcire:

]s/kg[,
tc

m

tcmtcm

22p

Sr
2

22p211p1Sr

∆
Φ

=⇒

∆=∆=Φ

&

&&

(3.105)
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3.3.6. Stabilirea vitezelor şi secţiunilor de curgere

Curgerea agenţilor de lucru se desfăşoară aşa cum este prezentat în paragraful 3.3.1.
În acest paragraf se stabilesc vitezele de curgere ale agenţilor şi secţiunile

corespunzătoare, deci diametrele ţevilor necesare. Se consideră următoarele notaţii:
- pentru ţeava interioară avem diametrul interior (di) şi diametrul exterior (de),
- pentru ţeava exterioară avem diametrul interior (Di) şi diametrul exterior (De).
Se aleg vitezele aproximative de curgere în intervalul de valori recomandat:

( ) ( ) s/m2...1w;s/m6,1...8,0w *
2

*
1 ==

Varianta I
Cu aceste valori se calculează secţiunile totale aproximative de curgere necesare

agenţilor de lucru:

]m[,
w

mS];m[,
w

mS 2
*
22

2*
2T

2
*
11

1*
1T ρ

=
ρ

=
&&

(3.106)

În funcţie de secţiunea de curgere pentru o singură ţeavă, din punct de vedere
geometric, relaţia (3.106) se poate scrie:

*
22

*
2T

*
11

*
1T SnS;SnS == (3.107)

unde:
n1 = numărul de secţii prin care circulă în paralel agentul primar;
n2 = numărul de secţii prin care circulă în paralel agentul secundar;
O sectie dintr-un astfel de aparat este reprezentată în figura 3.12, deci aparatul poate

cuprinde mai multe asemenea secţii legate la un distribuitor comun de agent frigorific care va
distribui agentul în paralel prin toate secţiile, respectiv unul comun pe partea de agent
secundar cu distribuţie paralelă în toate secţiile.

( )
]m[,

4
dDS 2

2
e

2
i*

1
−π

= (3.108)

- secţiunea de curgere a unei ţevi pentru agentul primar:

]m[,
4
dS 2

2
i*

2
π

= (3.109)

- secţiunea de curgere a unei ţevi pentru agentul secundar.(3.109)
Se aleg diametrele (di, de şi Di, De) standardizate ale ţevilor interioară şi exterioară, se

calculează secţiunile ( )*
2

*
1 S,S , după care, din relaţiile (3.107) rezultă numărul de secţii n1 şi n2

- se aleg numere întregi.
Se adoptă numărul real de secţii dispuse în paralel (n), astfel încăt să fie îndeplinite

condiţiile:
tiisec4n;nnn 21 ≤== (3.110)

Se calculează secţiunile totale reale de curgere a agenţilor (ST1 şi ST2)  cu relaţiile
(3.107) şi vitezele reale de curgere (w1 şi w2) din relaţiile (3.106), în condiţiile impuse de
(3.110).
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Varianta II
Considerând că aparatul este format dintr-o singură secţie, valorile adoptate ale

vitezelor se introduc în ecuaţiile debitelor masice rezultând diametrele interioare aproximative
ale ţevilor, (di) aplicând relaţia (3.43), iar pentru (Di) se are în vedere secţiunea inelară de
curgere, deci ecuaţia devine:

( )

11

1
e

2
i

1

2
e

2
i

11

w
m4

dD

w
4

dD
m

πρ
+=⇒

−π
ρ=

&

&

, [m] (3.111)

Pentru fiecare tip de ţeavă, diametrele exterioare se determină adunând la diametrul
interior de două ori grosimea ţevii. Cu valorile obţinute se caută în standardele de ţevi
corespunzătoare, valorile cele mai apropiate, rezultând valorile reale ale (di, de şi Di, De). Cu
aceste valori se recalculează secţiunile reale de curgere (ST1 şi ST2) cu relaţiile (3.108) şi
(3.109), vitezele reale de curgere (w1 şi w2) ale celor doi agenţi din ecuaţiile de debit masic: 

]s/kg[,wSm

];s/kg[,wSm

222T2

111T1

ρ=

ρ=

&

&
(3.112)

şi se verifică dacă valorile lor se încadrează în intervalele recomandate.

3.3.7. Calculul coeficienţilor de convecţie

a) Pentru agentul termic secundar (de răcire) Regimul de curgere este dat de criteriul
Reynolds raportat la diametrul interior (di) prin care curge acest agent:

2

i2

2

ech2
2

dwdw
Re

ν
=

ν
= (3.113)

Pentru cazul în care curgerea prin ţevi rotunde este turbulentă (Re>104) şi Pr >0,7, se
utilizează relaţia:

rlc
43,08,0

2 PrRe021,0Nu εεε= (3.114)
unde:

cε  = factor de corecţie care ţine cont de influenţa variaţiei proprietăţilor fizice ale
stratului limită asupra convecţiei; se calculează diferenţiat, în funcţie de natura fluidului:

- pentru lichide:
25,0

p

L
c Pr

Pr










=ε (3.115)

- pentru gaze:

racirela8,0n
incalzirela25,0n

unde,
T
T

n

p

g
c =

=










=ε (3.116)

în care:
PrL - reprezintă criteriul Prandtl al agentului secundar la temperatura lichidului;
Prp - criteriul Prandtl al agentului secundar la temperatura peretelui;
Tp - temperatura absolută a peretelui;
Tg - temperatura absolută a gazului;
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lε  - coeficient de corecţie care ţine cont de faptul că la intrarea într-o conductă sau
canal, curgerea este turbulentă şi intervine pentru conducte scurte (l/d<50); la curgerea
laminară şi turbulentă efectul porţiunii de intrare dispare, se poate considera:

turbulentregimin15d/l
laminarregimin50d/l

pt1l >
>

=ε (3.117)

Pentru curgerea turbulentă a gazelor şi lichidelor coeficientul de corecţie lε  se poate
stabili cu relaţiile:

50d/l20daca
l
d6l

20d/l2daca
l
dl

l

7,0

l

<<+=ε

<<





+=ε

(3.118)

rε  = apreciază influenţa schimbării direcţiei de curgere a fluidului asupra transferului
de căldură (comparativ cu procesul de curgere printr-o ţeavă dreată) prin relaţia:

R
d8,11 i

r +=ε (3.119)

în care R reprezintă raza de curbură.
Coeficientul de convecţie pentru agentul termic secundar se determină cu relaţia

(3.18) în care diametrul echivalent este egal cu diametrul interior ( )iech dd = .

b) Pentru agentul termic primar (agentul frigorific - în cazul particular prezentat)
Criteriul Reynolds se determină cu relaţia (3.9), în care diametrul echivalent calculat

cu relaţia (3.8) se raportează la spaţiul inelar prin care circulă acest agent şi devine:

( )
( ) ( ) ]m[,dD

dD

dD
4

4
d ei

ei

2
e

2
i

ech −=
+π

−
π

= (3.120)

În funcţie de regimul de curgere se alege relaţia pentru criteriul Nusselt. Pentru astfel
de aparate este recomandat regimul turbulent de partea ambelor fluide de lucru, în scopul
intensificării schimbului de căldură.

În cazul canalelor inelare, la care schimbul de căldură are loc numai pe ţeava
interioară, se utilizează următoarea relaţie valabilă pentru regim turbulent de curgere:

lc

18,0

e

i4,08,0

d
DPrRe017,0Nu εε








= (3.121)

unde: cε şi lε  sunt aceeaşi ca în cazul a), dar calculaţi pentru agentul primar.
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Coeficientul de convecţie pentru agentul termic primar se determină cu relaţia (3.18),
în care diametrul echivalent este dat de relaţia (3.120).

3.11 - Secţiune prin conducte

3.3.8. Calculul coeficientului global de schimb de căldură

În acest caz, coeficientul global de schimb de căldură se raportează la suprafaţa
exterioară a ţevii interioare, astfel:
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δ
+
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∑ ∑
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1

Se (3.122)

în care:

∑
= λ

δ
+

λ

δ
=

λ
δn

1i ulei

ulei

imp

imp

i

i  - pentru cazul amoniacului, suma rezistenţelor termice introduse

de diverse impurităţi şi ulei - deoarece amoniacul nu dizolvă uleiul care crează o peliculă pe
suprafaţa exterioară a ţevii interioare;

imp

imp
n

1i i

i

λ

δ
=

λ
δ∑

=

 - pentru cazul freonilor, cunoscut fiind fapul că aceştia dizolvă uleiul;

rugina

rugina

piatra

piatra

teava

teava
m

1j j

j

λ

δ
+

λ

δ
+

λ
δ

=
λ

δ
∑
=

 - reprezintă suma rezistenţelor termice introduse de

materialul ţevii, de depunerile de piatră din apă, de rugină, etc. pe suprafaţa interioară a ţevilor
din interior.
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3.3.9. Calculul constructiv

Din ecuaţia bilanţului termic se determină suprafaţa totală exterioară a ţevilor
interioare:

]m[,
tk

S 2

mSe

Sr
e ∆

Φ
= (3.123)

Din punct de vedere geometric, această suprafaţă este repartizată pe (n) secţii paralele
înmulţite cu lungimea unei secţii, de unde rezultă lungimea unei secţii:

]m[,
nd

SLnLdS
e

e
ssee π
=⇒π= (3.124)

O secţie este formată dintr-un număr (m) de ţevi orizontale cu lungimea (L1) fiecare,
dispuse pe înălţimea secţiei, cu pasul ( ) eDs ⋅= 3...5,21  între ele, deci lungimea unei ţevi dintr-
o secţie (L1) este:

]m[,
m
LLLmL s

11s =⇒⋅= (3.125)

Înălţimea aparatului (H) depinde de numărul de ţevi dintr-o secţie (m), la care se
adaugă un spaţiu minim de intervenţie: jos de aproximativ 0,350m, iar sus de cca. 0,150m,
astfel încât:

]m[,150,0350,0s)1m(H 1 ++−= (3.126)
Dacă rezultă un aparat prea înalt, atunci se micşorează numărul de ţevi (m) dintr-o

secţie şi, fie se măreşte lungimea individuală (L1) a ţevilor dintr-o secţie (se revine asupra
acestor dimensiuni după efectuarea calculului de rezistenţă), fie se mai adaugă una sau două
secţii (de obicei secţiile sunt în număr par).

Fig. 3.12. Schema de curgere şi cotele aparatului
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3.3.10. Calculul de rezistenţă

Ipoteze de calcul:
 calculul se efectuează pentru ţeava interioară considerată ca o grindă de secţiune

inelară, simplu rezemată;
 ţeava este solicitată de o sarcină (q) uniform distribuită, alcătuită din două

componente:
- greutatea proprie a ţevii (q1),
- greutatea agentului termic secundar care circulă în interior (q2);

 se consideră că lipseşte agentul termic primar de la exteriorul ţevii.

Sarcina uniform distribuită ce solicită ţeava simplu rezemată este dată de relaţia:
]m/N[,qqq 21 += (3.127)

unde:
]m/N[,gmq t1 = (3.128)

- greutatea uniform distribuită a ţevii;
- mt , [kg/m] - masa ţevii pe 1m liniar;
- g - acceleraţia gravitaţională;

]m/N[,g
4
dq

2
i

22
π

ρ= (3.129)

- greutatea uniform distribuită a agentului secundar.
Ţeava este supusă unei încovieri al cărei moment este maxim la mijlocul ţevii şi se

calculează cu relaţia (3.55) în care lungimea ţevii B=L1 (aşa cum a fost notată în acest caz).
Se determină modulul de rezistenţă al secţiunii cu relaţia (3.56), după care se verifică

dacă tensiunea de încovoiere, pentru momentul maxim, este mai mică sau egală cu tensiunea
maximă admisibilă pentru materialul ţevii, conform relaţiei (3.57).

Săgeata maximă (f) pe care o face ţeava se determină cu ajutorul relaţiei (3.58).
Dacă săgeata maximă sau tensiunea de încovoiere sunt mai mari decât valorile

admisibile, se măreşte numărul de ţevi dintr-o secţie (m), deci va rezulta o lungime mai mică
a ţevilor (L1) şi o înălţime (H) mai mare. Acestea se vor recalcula până când este satisfăcut
calculul de rezistenţă. Dacă este necesar, se măreşte numărul de secţii şi se recalculează

eSe2,12,1 S,k,,w α .
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3.3.11. Calculul fluidodinamic

Pierderea totală de presiune se determină cu relaţia:
]m/N[,ppppp 2

aglfT ∆+∆+∆+∆=∆ (3.130)
în care:

fp∆  - reprezintă pierderile de presiune prin frecare (sau liniare),[N/m2];

lp∆  - pierderile locale de presiune, [N/m2];

gp∆  - pierderi de presiune gravitaţionale, [N/m2];

ap∆  - pierderi de presiune datorate accelerării masei de fluid, [N/m2].

• Pirderile de presiune prin frecare (liniare) sunt date atât de frecarea fluidului cu pereţii
conductei, pe porţiunile liniare ale acesteia, cât şi de frecarea dintre straturile de fluid.
Conform relaţiei lui Darcy–Weisbach, acestea sunt:

]m/N[,
2
w

d
L

fp 2
2

ech
Tf

ρ
⋅⋅=∆ (3.131)

unde:
fT - coeficient de frecare liniară la curgerea neizotermă a fluidului prin aparat;
dech - diametrul interior al ţevii sau diametrul hidraulic echivalent al secţiunii de
curgere, în [m];
L=zL1 - lungimea totală rectilinie parcursă de fluid în schimbătorul de căldură, în [m] ;

nmz ⋅=  - numărul de treceri ale fluidului prin aparat.
Curgerea fluidelor prin schimbătoarele de căldură se realizează neizoterm datorită

transferului de căldură, ceea ce afectează modul de determinare a pierderilor de presiune.
Coeficientul de frecare liniară la curgerea neizotermă se poate determina cu ajutorul

relaţiei valabilă în condiţiile 180Pr3,1;38/3,0;105,2Re105 ffp
5

f
3 <<<ηη<⋅<<⋅ :

3/1

f

p
n

f

p
T Pr

Pr
fff 








=








η

η
= (3.132)

în care: 
fluiduluiracirealaPr28,0n

fluiduluiincalzireala14,0n
25,0

f=
=

,

f - coeficient de frecare liniară la curgerea izotermă, care depinde de regimul de
curgere şi de starea pereţilor conductei prin care curge fluidul, mai exact, de rugozitatea
relativă d/∆=ε , în care ∆ este rugozitatea absolută a peretelui şi reprezintă înălţimea medie
a asperităţilor peretelui, fiind exprimat ca o funcţie de forma ( )ε= Re,ff . Câteva dintre
relaţiile de calcul al coeficientului de frecare  la curgerea izotermă a fluidelor sunt date în
tabelul 3.8.

Se recomandă următoarele valori ale rugozităţii absolute (∆ ):
- pentru conducte noi din oţel de calitate obişnuită, se admite ( )mm05,003,0 ÷=∆ ,
- pentru conducte din oţel uzate (ruginite, cu cruste medii, sau curăţate după folosire

îndelungată), se admite ( )mm4,015,0 ÷=∆ ,
- pentru conducte noi, trase din cupru, alamă, plumb ( )mm0015,000135,0 ÷=∆ ,
- pentru conducte uzate, trase din cupru, alamă, plumb mm03,0≤∆ ,
- pentru furtunuri din cauciuc mm0016,0≅∆ .
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Pierderile locale de presiune sunt produse de o rezistenţă hidraulică locală (armătură,
cot, derivaţie, variaţie de secţiune, etc.) şi se determină cu relaţia:

]m/N[,
2
w

p 2
2

l

ρ
ζ=∆ (3.133)

în care ζ este coeficientul de pierderi locale de presiune, adimensional; în cazul a "n"

rezistenţe locale înseriate, în relaţia (3.133) se înlocuieşte ζ cu ∑
=

ζ
n

1i
i .

În tabelul 3.9 se regăsesc câteva dintre valorile uzuale ale coeficientului ζ .
Pierderile de presiune gravitaţionale intervin la conductele aflate la înăţimi diferite şi

sunt date de relaţia:
]m/N[),(gHp 2

bag ρ−ρ=∆ (3.134)
în care, b,aρ  reprezintă densităţile fluidului în două secţiuni ale conductei.

Pierderile de presiune datorate accelerării fluidului intervin datorită variaţiei
debitului volumetric de agent termic, la trecerea acestuia printr-un canal cu secţiunea
transversală constantă şi au o valoare foarte mică în comparaţie cu pierderile totale de
presiune, motiv pentru care se pot neglija:

]m/N[,
2
w

2
w

p 2
2
aa

2
bb

a
ρ

−
ρ

=∆ (3.135)

în care b,aw  sunt vitezele fluidului în secţiunile a şi b de intrare/ieşire a canalului considera
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Tab. 3.8. Relaţii pentru calculul căderilor de presiune liniare
Regim de
curgere Natura peretelui Relaţia de calcul Domeniul de aplicabilitate Condiţia de

valabilitate
Laminar Netezi şi rugoşi Re/64f = 2320Re0 << -

25,0Re3164,0f −= 510Re4000 <<
237,0Re184,0f −= 5102Re5000 ⋅<<

3,0Re3964,00054,0f −+= 65 102Re10 ⋅<<
237,0Re221,00032,0f −+= 65 1024,3Re10 ⋅<<

Netezi hidraulic
f=f(Re)

( ) 25,1Relg8,1f −−= 710Re3000 <<

Re<Re1

( ) 



 +ε⋅+=

3/164 Re1010210055.0f 710Re4000 <<













 ε
−=

f72,3Re
51,2lg2

f
1

-
Semirugoşi

hidraulic
f=f(Re,ε)

25,0

Re
6811,0f 






 +ε= -

Re1<Re<
<Re2

ε
=

72,3lg2
f

1
85 10Re10 <<

Tu
rb

ul
en

t

Rugoşi hidraulic
f=f(ε )

25,011,0f ε⋅= -
Re>Re2

*** Notă: Se definesc criteriile Reynolds limită, astfel: ε≈ε≈ /560Re,/10Re 21

Tab. 3.9. Căderi de presiune locale

Natura rezistenţei locale
Coeficientul

ζ
- Colector de intrare / ieşire (fără întoarcere) 1,0
- Colector de intrare / ieşire (cu o întoarcere de 900) 1,5
- Cot standard la 450

- Cot standard la 900
0,3
0,74

- Cot de 1800 între treceri sau secţiuni 2,5
- Intrare / ieşire din ţevi 1,0
- Intare în spaţiul dintre ţevi 1,5
- Cot în ţevile în formă de "U" 0,5
- Întoarcere cu 1800 pe lângă şicane, în spaţiul dintre ţevi 1,5
- Cot de 900 în spaţiul dintre ţevi 1,0
- Ieşire din spaţiul dintre ţevi, sub un unghi de 900 1,0
- Deplasarea transversală în spaţiul dintre ţevi (m = numărul de ţevi dintr-
un rând) 2,0

m3

Re
- Curgerea prin serpentine rotunde
(n = numărul de spire)

n5,0 ⋅

- Vană obişnuită 0,5…1,0
- Ventil de colţ deschis 3,0
- Ventil de trecere cu d =50mm, complet deschis 4,5
- Ventil de trecere cu d =400mm, complet deschis 7,6
- Robinet de trecere, parţial deschis 0,6…2,0
- Îmbinare cu flanşe 0,04
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Calculul pierderilor de presiune în spaţiul dintre ţevi
Pentru aparatele la care curgerea are loc printre ţevi şi şicane, avem două posibilităţi de
determinare a pierderilor de presiune pentu fluidul care curge extratubular:

a) Se determină pierderile de presiune locale care sunt date de suma dintre pierderile
transversale de presiune şi pierderile longitudinale, astfel:

]m/N[,ppp 2
longtransl ∆+∆=∆ (3.136)

unde:

]m/N[,
2

w
n)1n(p 2

2
tr

r1rstrans
ρ

ζ+=∆ (3.137)

- pierderile de presiune transversale;

]m/N[,
2

w
np 2

2
long

sslong

ρ
ζ=∆ (3.138)

- pirderile de presiune longitudinale;
rn  - numărul de rânduri de ţevi în sensul curgerii;
sn  - numărul de şicane transversale;

(Re)fr1 =ζ  - coeficient de pierderi locale la trecerea printr-un rând de ţevi;

sζ  - coeficient de pierderi locale care ţine cont de rotirea cu 1800 a fluidului în jurul
şicanei.

b) La curgerea transversală peste un fascul de ţevi pierderea de presiune a fluidului
considerat se poate determina cu relaţia:

14,0

f

p2
maxfascicul wn2p 








η

η
ζρ=∆ (3.139)

în care:
n - numărul de rânduri de ţevi în direcţia curgerii;
wmax = viteza maximă a fluidului în secţiunea minimă de curgere, în [m/s];
ζ  - coeficientul pierderilor de presiune, pentru care Iacob a propus următoarele relaţii

empirice, valabile pentru Re>1000:
- pentru aşezarea ţevilor în coridor:

15,0
max

s
d

13,143,0

e1

e2 Re

)]ds[(

d/s08,0
044,0

2

e

−

+ 















−

+=ζ (3.140)

- pentru aşezarea decalată a ţevilor:
16,0

max08,1
ee1

Re
]d/)ds[(

118,025,0 −









−
+=ζ (3.141)

unde:

ν
= echmax

max
dw

Re  este calculat pentru viteza maximă în secţiuea minimă;

s1 - pasul transversal al fasciculului (distanţa dintre axele a două ţevi vecine de pe
acelaşi rând, măsurată perpendicular pe direcţia de curgere);

s2 - pasul longitudinal (distanţa dintre axele a două rânduri de ţevi, măsurată în direcţia
curgerii fluidului).
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În domeniul ζulcoeficient,105Re10 42 ⋅<< se mai poate determina prin relaţiile:
- pentru aşezarea ţevilor în coridor:

5/1
maxRe33,0 −=ζ (3.142)

- pentru aşezarea decalată a ţevilor:
.Re75,0 5/1

max
−=ζ (3.143)
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3.4. Condensator multitubular orizontal în manta

3.4.1. Funcţionare. Particularităţi constructive

Acest tip de aparat este utilizat în instalaţiile de puteri frigorifice mari şi medii. Pentru
că au un volum relativ mare de agent frigorific la presiune ridicată, aceste aparate intră sub
incidenţa prescripţiilor special prevăzute pentru recipiente sub presiune elaborate de ISCIR, cu
denumirea "Prescripţii tehnice C14" şi trebuie să se conformeze prescripţiilor standardizate
pentru instalaţiile frigorifice prin SR ISO 5149 “Instalaţii frigorifice mecanice utilizate pentru
răcire şi încălzire. Prescripţii de siguranţă” .

Condensatoarele multitubulare orizontale se amplasează fie în interiorul sălilor de
maşini, fie în imediata apropiere a acestora, la un nivel suficient de ridicat astfel încât să se
asigure curgerea condensului spre rezervoarele de lichid şi în poziţii care să permită accesul
pentru revizie, demontarea capacelor şi introducerea periilor de sârmă pentru curăţarea
depunerilor de rugină şi calcar de pe ţevi.

Acest aparat face parte din categoria schimbătoarelor de căldură prin suprafaţă, la
care mediul de răcire este apa. Aceasta circulă forţat printr-un fascicul de ţevi orizontale,
mandrinate sau sudate în două plăci tubulare, iar condensarea agentului frigorific se produce în
spaţiul dintre ţevi şi manta. Capacele laterale sunt prevăzute cu şicane care permit realizarea
mai multor treceri succesive pentru apa de răcire.

Construcţia acestor condensatoare pentru freoni diferă de cea pentru amoniac, având în
vedere particularităţile acestor agenţi: proprietăţile fizice care conduc la valori a coeficienţilor
de convecţie mai reduse pentru freoni. Din acest motiv pentru freoni se utilizează ţevi
nervurate cu nervuri joase, având forme şi dimensiuni constructive diferite, în scopul
intensificării schimbului de căldură. În cazul amoniacului ţevile nervurate nu se justifică,
deoarece amoniacul antrenează ulei care se depune pe suprafaţa exerioară a ţevilor, acoperind
golurile dintre nervuri, ajungându-se la o ţeavă netedă.

Pentru freoni, în general, se utilizează ţevi cu dimensiuni mai reduse, iar colectorul
inferior este, deasemenea, mai redus ca dimensiuni pentru că nu mai necesită colectarea unor
cantităţi însemnate de ulei.

3.4.2. Calculul instalaţiei frigorifice

Pentru proiectarea unui astfel de aparat se consideră cunoscute:
- t2i , [0C] - temperatura apei la intrare în aparat,
- ]W[,0Φ  - puterea frigorifică a instalaţiei.

*Observaţie: Se păstrează convenţia de notare adoptată în paragraful 3.3.2.

Din calculul instalaţiei frigorifice (conform paragrafului 3.3.2) rezultă următoarele
elemente:

- tk [0C] - temperatura de condensare, relaţia (3.94),
- t2e [0C] - temperatura apei la ieşire din condensator, relaţia (3.96),
- ]W[kΦ  - sarcina termică a condensatorului,
- ]s/kg[m1&  - debitul masic de agent frigorific.



 Instalaţii frigorifice. Construcţie, funcţionare şi calcul

129

3.4.3. Stabilirea regimului de temperaturi

Se trasează diagrama de variaţie a temperaturii în lungul suprafeţei de schimb de
căldură.

Utilizând diagrama, se determină diferenţa medie logaritmică de temperatură cu relaţia
(3.2), în care se recomandă pentru diferenţa minimă de temperatură valori mai mari de
(2…3)0C în cazul amoniacului şi peste (3…4)0C în cazul freonilor.

a) echicurent b) contracurent
Fig.3.13. Variaţia temperaturii în lungul suprafeţei

Temperatura medie a agentului frigorific (tm1) este egală cu temperatura de condensare,
considerată constantă pe toată durata procesului de condensare, relaţia (3.4).

Temperatura medie a apei (tm2) este dată de relaţia (3.104).

3.4.4. Proprietăţile termofizice ale fluidelor

La temperaturile medii (tm1, respectiv tm2) se determină proprietăţile termofizice ale
celor două fluide, adică: 2,12,12,12,1p2,1 Pr;;;c; νλρ .

3.4.5. Stabilirea debitelor

Debitul masic de agent frigorific este cunoscut din paragraful 3.4.2.
Ecuaţia de bilanţ termic pe condensator, în condiţiile în care randamentul schimbului

de căldură este de 100%, permite determinarea debitului masic al agentului de răcire:

]s/kg[,
tc

m

tcmqm

22p

k
2

22p211k

∆
Φ

=⇒

∆==Φ

&

&&

(3.144)



Mugur BĂLAN, Angela PLEŞA

130

3.4.6. Stabilrea regimului de curgere

a) Pentru agentul termic secundar (apa)
Se adoptă viteza aproximativă de curgere a apei în funcţie de agentul frigorific utilizat

în instalaţie, între limitele:
- pentru amoniac ,s/m)5,18,0(w*

2 ÷=

pentru freoni (ţevi nervurate) 
.oteldintevipentru,s/m2w

,cuprudintevipentru,s/m5,2w
*
2

*
2

<
≅

De asemenea, se adoptă ţeava prin care curge apa, în funcţie de natura agentului
frigorific, cu valorile standardizate pentru diametrele şi grosimea peretelui ţevii ),d,d( 2tei δ ,
după cum este explicat în paragraful 3.1.9. Se recomandă valori mm1x22de φ<  pentru ţevi
din cupru în cazul freonilor, iar în cazul amoniacului, ţevi din oţel cu următoale dimensiuni

,mm3x32,mm5,2x25 φφ ,mm3x38φ  sau mm5,3x57sau45φ  pentru condensatoarele mari.
Valorile adoptate se introduc în ecuaţia continuităţii, rezultând numărul de ţevi

cuprinse într-o trecere a apei:

*
22

2
i

2
z

*
22

2
i

z
*
2222

wd
m4n

w
4
d

nwAm

ρπ
=⇒

ρ






 π
=ρ=

&

&
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Se alege zn număr întreg.
Pentru obţinerea întregii suprafeţe active de transfer de căldură, sunt necesare "z2"

treceri, numărul total de ţevi fiind:
2zznn = (3.146)

Realizarea numărului necesar de treceri pe partea agentului de răcire, se asigură prin
dispunerea unor şicane în capacele sau camerele de distribuţie ale schimbătoarelor. Se alege
numărul necesar de treceri, în funcţie de construcţia dorită, ţinând cont de faptul că: la un
număr par de treceri, racordurile de intrare şi ieşire ale agentului de răcire care circulă prin
ţevi se găsesc pe acelaşi capac sau cameră de distribuţie, iar la un număr impar de treceri,
racordurile sunt dispuse pe capace , respectiv camere de distribuţie opuse.

Cunoscând numărul total de ţevi, se calculează valoarea reală a vitezei de curgere a
apei:

]s/m[,
dn

m4w 2
i2

2
2 πρ
=

&
(3.147)

Se stabileşte regimul de curgere al apei cu ajutorul criteriului Reynolds, relaţia (3.113).
În general se asigură un regim turbulent de curgere, în scopul intensificării transferului de
căldură între cei doi agenţi de lucru.

b) Pentru agentul termic primar (agentul frigorific)
În vederea stabilirii regimului de curgere a agentului primar prin spaţiul dintre manta şi

ţevi (extratubular), este necesară determinarea secţiunii libere de curgere a acestuia.
În cazul dispunerii pe hexagoane sau cercuri concentrice, se obţine (conform figurii

3.14) pasul dintre ţevi t =(1,22…1,37)de pentru ţevi din oţel, iar pentru ţevi cu pereţi subţiri
din cupru sau alamă pasul este t = 1,2de , în ambele cazuri (t-de)=(5…13)mm şi un număr
maxim "b" de ţevi pe diagonala celui mai mare hexagon, sau pe diametrul cercului exterior.
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Considerând distanţa dintre ultimul rând de ţevi şi peretele mantalei "up" (de obicei
up=de), obţinem diametrul interior al mantalei:

pepei u2dt)1b(u2d'DD ++−=++= (3.148)

Fig. 3.14. Dispunerea ţevilor în fascicul

Dimensiunea obţinută se ajustează la o valoare reală, prevăzută de standardul de ţevi
pentru construcţie şi mai departe, în calcule, se va considera această valoare.

Secţiunea liberă de curgere a agentului primar este:

( ) ]m[,ndD
4

A 22
e

2
i1 −

π
= (3.149)

Viteza de curgere a fluidului cald prin aparat va fi:

]s/m[,
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1
1 ρ
=

&
(3.150)

Se determină criteriul Reynolds (Re1) cu relaţia (3.9), în care diametrul echivalent,
conform relaţiei (3.8), devine egal cu:
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== (3.151)

În timpul curgerii sale prin aparat, agentul frigorific îşi schimbă starea de agregare.
După modul de formare a fazei lichide pe suprafaţa de schimb de căldură, se deosebesc

două tipuri principale de condensare: peliculară şi nucleică.
Condensarea peliculară (cazul schimbătorului de căldură studiat) apare când condensul

format udă suprafaţa de schimb de căldură creând o peliculă continuă care, sub acţiunea forţei
gravitaţionale şi de frecare, se deplasează pe verticală, mărindu-şi grosimea.

Curgerea peliculei de condensat poate fi:
- laminară, pentru Re<1600, în cazul pereţilor de înălţime mică şi debite specifice

de condensat reduse; transferul de căldură se realizează, în principal, prin conducţie
termică în pelicula de condensat;

- turbulentă, pentru Re>1600, în cazul pereţilor cu înălţime mare şi debite specifice
de condensat ridicate; procesul de căldură se intensifică prin apariţia turbioanelor
care amestecă mai bine condensul în peliculă.
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3.4.7. Calculul coeficienţilor de convecţie

a) Pentru agentul termic secundar
Se aplică relaţia criterială (3.114), apoi se determină coeficientul de convecţie ( 2α ) cu

relaţia (3.18), în care diametrul echivalent este egal cu diametrul interior ( )iech dd = .

b) Pentru agentul termic primar
b.1) În cazul condensării peliculare în regim laminar, se disting următoarele situaţii:

 Pentru fascicul orizontal cu  ţevi netede, coeficientul de convecţie este:

( ) ( ) 4/1
pk4

pke1

3
11k

1 ttC
ttd

gl
725,0 −−=

−ν
λρ

β⋅=α (3.152)

în care:
mărimile p111k t,g,,,,l νλρ sunt cele explicitate pentru relaţia (3.10);

4/1N−=β - coeficient ce ţine seama de influenţa grosimii peliculei de condensat, în
cazul dispunerii ţevilor în coridor, şah sau Ginabat;

N - numărul de rânduri de ţevi orizontale din aparat;
C - constantă numerică rezultată în urma introducerii valorilor cunoscute.

 Pentru fascicul orizontal cu ţevi nervurate (cazul freonilor), se determină un
coeficient de convecţie redus, dat de relaţia:

]Km/W[,
S
S

E
S
S 2

e

b4/3

e

n
1r1 








+α=α (3.153)

Fig.3.15. Coeficientul )N(f=β

în care:
se consideră pentru nervuri: h - înălţimea, u - pasul, nδ - grosimea, toate exprimate în

[m].
( ) ]m/m[,nrr2S 2

n
2
e

2
nn −π= (3.154)

- suprafaţa laterală a nervurilor pentru 1 metru liniar de ţeavă;
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]m[,2/dr ee =  - raza corespunzătoare diametrului exterior al ţevii;
]m[,hrr en += (3.155)

- raza exterioară a nervurii;
nn =1/u (3.156)

- numărul nervurilor de pe 1 metru liniar de ţeavă;
Se - suprafaţa exterioară a ţevii netede, relaţia (3.21);
Sb - suprafaţa pe ţeava de bază cuprinsă între două nervuri, pentru 1 metru liniar de

ţeavă, relaţia (3.22);
E - eficienţa termică a nervurii, relaţia (3.25), în care:

]m[,2m 1

nn

1 −

δλ
α

= (3.157)

- gradul de încărcare termică a nervurii;
h' - înălţimea convenţională a nervurii are următoarele relaţii de calcul:
- pentru nervuri rotunde:









+=

e

n

r
rln35,01h'h , [m] (3.158)

- pentru nervuri dreptunghiulare şi hexagonale este valabilă relaţia
)lg805,01)(1(r'h e ρ+−ρ= (3.159)

cu deosebirea că:
- la nervuri dreptunghiulare

2,0
B
A

d
B28,1

e

−=ρ (3.160)

- la nervuri hexagonale

3,0
B
A

d
B27,1

e

−=ρ (3.161)

unde A este latura mare a nervurii, iar B este latura mică.

b.2) În cazul condensării peliculare în regim turbulent, pe suprafeţe orizontale, se
poate aplica relaţia criterială a lui Labunţov, valabilă pentru Rect>3200:
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în care:
( ) 4/3

k
3/5

3/12
pke

ct l
gttd
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η

ρ−λ
= (3.163)

În acest caz, coeficientul de convecţie se determină cu relaţia (3.18), în care diametrul
echivalent este cel indicat de relaţia (3.151).
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3.4.8. Densitatea de flux termic

Densitatea de flux termic pentru agentul primar, raportată la suprafaţa interioară de
schimb de căldură, devine o funcţie de (tp) prin înlocuirea relaţiilor (3.152) şi (3.153), astfel:

]m/W[,)tt(C
d
d

)tt(q

24/3
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i

e
pkr1Si1

−=

=−α=
(3.164)

unde: C1 - constantă rezultată din înlocuirea valorilor cunoscute.
Densitatea de flux termic pentru agentul secundar, raportată la suprafaţa interioară de

schimb de căldură,  este tot o funcţie de temperatura peretelui (tp), după cum urmează:
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unde:
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 - reprezintă suma rezistenţelor termice introduse de depunerile

de piatră şi rugină pe suprafaţa interioară a ţevilor;

ulei
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δ

=
λ

δ
∑
=

 - reprezintă suma rezistenţelor termice introduse de materialul

ţevii şi - numai în cazul amoniacului - de depunerile de ulei.
C2 - constantă ce rezultă în urma înlocuirii valorilor cunoscute.

Se aplică metoda grafo-analitică, descrisă în paragrafele 3.1.7 şi 3.2.6, pentru
determinarea valorii reale a densităţii de flux termic (qSi) şi a temperaturii corespunzătoare a
peretelui, rezolvând tabelul 3.10 şi trasând graficul corespunzător, asemănător celui prezentat
în figura 3.8.

Tab. 3.10. Aplicarea metodei grafo-analitice
tp     ,  [0C] Relaţia 1tt m2p += …. 1tt kp −=

Si1q ,  [W/m2] (3.164)

Si2q  ,  [W/m2] (3.165)
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3.4.9 Calculul constructiv

Aplicând relaţia (3.32) se determină suprafaţa interioară de schimb de căldură.
Lungimea totală a ţevilor din aparat (Lt) este dată de relaţia (3.35).
Cunoscându-se numărul total de ţevi din aparat "n" dat de relaţia (3.146) şi notând cu

"L1" lungimea unei ţevi , putem scrie:
]m[,LznLnL 12z1t =⋅= (3.166)

Dispunerea ţevilor în plăcile tubulare se poate face sub formă de: poligoane regulate,
cercuri concentrice şi triunghiuri isoscele.

Dispunerea ţevilor după hexagoane regulate, utilizată de obicei în şah, poate fi
considerată ca o dispunere în formă de triunghiuri echilaterale. În acest caz, numărul de ţevi
din fascicul este:

1
4

)1b(31)1a(a3n
2

0 +
−

=+−= (3.167)

în care:
a - numărul de ţevi aşezate pe latura celui mai mare hexagon,
b = (2a-1) - este numărul de ţevi aşezate pe diagonala celui mai mare hexagon.
În cazul plăcilor tubulare rotunde, aşezarea după hexagoane conduce la utilizarea

incompletă a suprafeţei disponibile, deci la reducerea coeficientului de utilizare a plăcii (ψ ).
În figura 3.16 se poate urmări aşezarea ţevilor suplimentare pe o placă cu dispunere

hexagonală, iar din tabelul 3.11 se pot extrage alte date importante atât pentru dispunerea după
hexagoane, cât şi după circumferinţe.

Fig.3.16   - Dispunerea ţevilor suplimentare

În cazul dispunerii ţevilor după pătrate, a = b şi n0 = a2.
La dispunerea ţevilor după cercuri concentrice (ţeava centrală având numărul de

ordine zero), numărul de ţevi pe circumferinţa "x" este:
x2mx ⋅π= (3.168)

La schimbătoarele de căldură cu ţevi orizontale, utilizate ca şi condensatoare, pentru
fluidul care circulă în spaţiul extratubular, în vederea reducerii numărului de ţevi spălate
succesiv de condensul care se scurge, se procedează în două feluri:
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- se aşează orizontal diagonala hexagonului,
- se înclină diagonala hexagonului cu un unghi ϕ  faţă de orizontală, astfel încât

condensul care se scurge de pe ţevile superioare să cadă tangent la suprafaţa
laterală a ţevilor de pe rândurile inferioare, realizându-se aşezarea Ginabat.

Unghiul de înclinare necesar este dat de relaţia:

t2
d

CA
CB)30sin( e0 ==ϕ− (3.169)

Pentru valoarea medie t/de =1,25 se obţine unghiul 0360 ′=ϕ .

a) coridor b) şah c) Ginabat
Fig.3.17. Dispunerea ţevilor în fascicul

Datele prezentate anterior, referitoare la dispunerea ţevilor în plăcile tubulare, sunt
valabile pentru schimbătoarele de căldură cu o singură trecere şi pentru cele cu mai multe
treceri, cu condiţia ca pereţii despărţitori să nu afecteze distanţele dintre ţevi sau dispunerea
acestora. La celelalte aparate este necesară reprezentarea grafică în scopul dispunerii ţevilor în
plăcile tubulare.
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Tab. 3.11. Dispunerea ţevilor în plăcile tubulare
Dispunerea în hexagon Dispunerea pe

circumferinţă
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5
6
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173
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6
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-
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-
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-
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36
42
48
66
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367
439
517
613
721
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12
13
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62
69
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341
410
485
566
653
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17
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31
33
35
37
39

721
817
919

1027
1111
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6
7
8
9

12

-
-
-
-
-

102
114
126
138
142

823
931

1045
1165
1303

15
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91
100
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747
847
953

1066
1185

21
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41
43
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47
49

1261
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1519
1657
1801
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13
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4
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228
246
264
282

1459
1615
1765
1921
2083

20
21
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24

125
135
138
144
150

1310
1441
1579
1723
1873

Alegerea corectă a numărului de treceri, a lungimii ţevilor din fascicul şi a altor
elemente constructive din schimbător se realizează respectând algoritmul de calcul prezentat în
tabelul 3.12 şi anume: pentru valori diferite ale numărului de treceri "z2" (numere pare sau
impare) se alege din tabelul 3.11 un grup de valori pentru numărul "b", cărora le corespunde
un număr "n0" ţevi pe suprafaţa hexagonului respectiv şi un număr total de ţevi în fascicul "n".
Cu relaţia (3.166) se determină lungimea unei ţevi din fascicul (L1), iar cu relaţia (3.148)
diametrul interior al virolei (Di), care se va corecta în funcţie de STAS la valoarea cea mai
apropiată (Di

STAS); se calculează raportul (L1/Di
STAS) şi se alege numărul de treceri pentru care

acest raport are valori cuprinse în intervalul [4,8].

Tab. 3.12. Alegerea numărului de treceri
Z2 = … … … …

Nr.cr
t

Mărimea Relaţia

1. b tabel 3.12
2. n0 tabel 3.12
3. n tabel 3.12
4. L1 (3.166)
5. Di (3.148)
6. Di

STAS Conf. STAS
7. STAS

iDL /1 [ ]8,4∈
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Şicanele sunt pereţi despărţitori de grosime (3…4)mm, dispuşi longitudinal (în lungul
ţevilor) sau transversal (perpendicular pe ţevi) în scopul realizării unui număr de treceri pentru
fluidul care circulă în spaţiul extratubular. Numărul şi mărimea şicanelor se determină prin
calcul constructiv şi depind de modelul ales pentru schimbătorul de căldură.

Fig.3.18 - Schimbător de căldură cu şicane longitudinale în spaţiul
extratubular

 La curgerea longitudinală, (figura 3.18) secţiunea liberă de trecere prin spaţiul
extratubular depinde de diametre şi dipunerea ţevilor în placa tubulară - în coridor sau şah,
ambele cazuri putând fi evaluate în funcţie de valoarea unghiului ϕ :

- pentru 2/π=ϕ  fasciculul este dispus în coridor,
- pentru 2/0 π<ϕ< fasciculul este în şah (eşichier).

Fig.3.19 - Dispunerea ţevilor într-un fascicul
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Secţiunea liberă de curgere se poate determina cu relaţia:
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 π
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ψ
ϕ⋅⋅

= (3.170)

unde:
ψ = coeficient de acoperire (utilizare) a plăcii tubulare şi are următoarele valori:

pentru care se recomandă următoarele valori:
- dispunerea în hexagon:

- schimbătoare cu o trecere 9,0...8,0=ψ
- schimbătoare cu mai multe treceri 8,0...6,0=ψ
- dispunerea pe cercuri concentrice:
- schimbătoare cu o trecere 8,0...7,0=ψ
- schimbătoare cu mai multe treceri 7,0...5,0=ψ
- dispunerea în vârful unor pătrate:
- schimbătoare cu o trecere 75,0...65,0=ψ
- schimbătoare cu mai multe treceri 65,0...45,0=ψ .

Numărul de treceri longitudinale ale fluidului din spaţiul extratubular este dat de
ralaţia:
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−ρπ
= (3.171)

unde:

i

2
e

D
ndx =  - reprezintă gradul de umplere cu ţevi a secţiunii transversale.

În acest caz, numărul de şicane longitudinale este :
1zm l1l1 −= (3.172)

Din secţiunea diametrală transversală prin care se face legătura dintre cele două treceri
se determină lungimea şicanei longitudinale:
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(3.173)

unde:
b - numărul de ţevi dispuse în plan diametral (sau în dreptul şicanei),

8,0...75,0
D
bd

x
i

e
T ==  - gradul de umplere cu ţevi a planului diametral.
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 La curgerea transversală (figura 3.20) în care şicanele în formă de segment de cerc sunt
dispuse perpendicular pe axa ţevilor, secţiunea liberă de trecere transversală este:

]m[,
z

)bdD(L
A 2

T1

ei1
T1

−
= (3.174)

iar secţiunea liberă longitudinală de trecere este:

( ) ]m[),x1(sin
8

DA 2
2
i

L1 −ω−ω= (3.175)

Fig.3.20 - Schimbător de căldură cu şicane transversale

Numărul de treceri este:

T1

ei1
T1 A

)bdD(L
z

−
= (3.176)

Valorile uzuale sunt: pentru unghiul )150...110(=ω , iar pentru înălţimea şicanei
h=(0,6…0,8)Di .

Distanţa dintre şicane este:
T11 z/Lf = (3.177)

Numărul de şicane este dat de relaţia:
1zm T1T1 −= (3.178)

 La curgerea transversală prin şicane de tip inel sau disc (figura 3.21), secţiunea liberă
longitudinală de curgere este:
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Secţiunea medie necesară curgerii fluidului este dată de relaţia:

,)DDD)(x1(f11,1

AA
2
d

2
iinel

1T1

−+−=

==
 [m2] (3.180)



 Instalaţii frigorifice. Construcţie, funcţionare şi calcul

141

în care:

]m[,
)x1(

A4
DD 12

id −π
−= (3.181)

- diametrul exterior al discului,

]m[,
)x1(

A4D 1
inel −π

= (3.182)

- diametrul interior al inelului,

]m[,
x1

Af 1

−
= (3.183)

- distanţa între şicane.
Numărul de treceri este f/Lz 1T1 = , iar numărul de şicane 1zm T1T1 −= .

Fig.3.21 – Schimbător de căldură cu şicane transversale
tip disc-inel

Pentru placa tubulară se recomandă diametre:
]mm[),200...100(DD ip += (3.184)

Diferitele construcţii de mantale (virole) se deosebesc între ele prin modul de
asamblare cu placa tubulară. Grosimea peretelui mantalei se recomandă a fi de (4…12)mm, în
funcţie de presiunea agentului termic primar şi de diametrul mantalei, pentru presiuni până la
19,62 bar în spaţiul dintre ţevi. Pentru diametrul interior al virolei se recomandă valori Di =
(400…2000)mm, la intervale de câte 200mm.

Colectoarele sunt de formă cilindrică, fiind prevăzute cu flanşe. În funcţie de diametrul
racordurilor, lungimea colectoarelor este de (200…800)mm, cu grosimi ale pereţilor de
(5…14)mm.

3.4.10. Calculul fluidodinamic

Se determină pierderile de presiune atât pentru agentul termic secundar care circulă în
interiorul ţevilor, cât şi pentru agentul primar din spaţiul extratubular, conform algoritmului de
calcul prezentat în paragraful 3.3.11.
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3.5 Condensator cu evaporare forţată

3.5.1 Funcţionare. Particularităţi constructive

Acest tip de aparat face parte din categoria condensatoarelor cu răcire mixtă, în care
apa şi aerul sunt utilizaţi simultan ca agenţi de răcire. Pelicula de apă care se scurge la
exteriorul ţevilor, constitue un mediu de trecere a căldurii de condensare de la agentul
frigorific (care condensează în interiorul ţevilor) la aerul care are o circulaţie forţată peste
fasciculul de ţevi şi în contracurent cu pelicula de apă. Secţiile aparatului sunt compuse din
serpentine plane verticale sau înclinate. Partea de apă care se pierde prin evaporare şi prin
stropii antrenaţi de aer, trebuie să fie completată cu apă proaspătă.

a) Schema aparatului b) Diagrama de variaţie a
temperaturilor în aparat

Fig.3.22 - Condensator cu evaporare forţată

În figura 3.22 a) este redată schema aparatului constituit din carcasa 1 cu secţiune
pătrată sau dreptunghiulară, în care pot fi dispuse două categorii de serpentine: 2 - pentru
desupraîncălzire şi 3 - cu rol de condensare. Din cuva 7 apa este preluată de pompa 4 care o
trimite în distribuitorul 5 (amplasat totdeauna deasupra serpentinei 3) de unde este pulverizată
prin duze de stopire peste suprafaţa de condensare. Pentru a menţine nivelul apei constant,
cuva 7 este prevăzută cu un robinet cu plutitor 6, o pâlnie de prea-plin şi o scurgere la
canalizare 8. La bază, carcasa condensatorului este prevăzută cu o sită 9, având ochiuri relativ
mari, prin care este aspirat aer de către ventilatorul 11. Picăturile de apă antrenate de aer sunt
reţinute de separatorul de picături 10. În zona sepentinelor de desupraîncălzire are loc
evaporarea picăturilor fine de apă care au trecut de separatorul de picături. Figura 3.22 b) redă
modul de variaţie a temperaturilor aerului, apei şi agentului frigorific pe înălţimea aparatului.

Condensatoarele cu evaporare forţată se montează în aer liber deasupra sălii maşinilor
sau, în cazul amoniacului, dacă rezervoarele de agent frigorific sunt amplasate în exteriorul
sălii de maşini, atunci ele se amplasează pe platforme speciale, ridicate pe suporţi de beton sau
metal, deasupra rezervoarelor.

Pentru a asigura o stropire corectă a serpentinelor se procedează la curăţarea periodică
a duzelor, iar pentru evitarea depunerilor din apă pe suprafeţele de transfer termic, se
recomandă utilizarea staţiilor de dedurizare a apei şi a filtrelor sau a bazinelor de decantare
pentru apa cu impurităţi.
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Dacă depunerile calcaroase depăşesc 5 mm grosime, după golirea aparatului de agent,
se procedează la curăţarea suprafeţelor prin mijloace mecanice (ciocănirea ţevilor la exterior
cu ciocane de lemn şi utilizarea periilor de sârmă sau a frezelor pentru interiorul ţevilor), sau
chimice (recircularea unor soluţii de 6…8% acid formic sau 5…10% acid clorhidric, urmată
de o bună spălare).

3.5.2. Stabilirea regimului de temperaturi

Se consideră cunoscute: debitul agentului frigorific ( km& ), temperatura de condensare
(tk) care se consideră constantă pe toată durata procesului, puterea de condensare ( kΦ ), starea
aerului la intrare în condensator ( temperatura tL1 şi umiditarea relativă 1ϕ ) şi temperatura apei
proaspete de completare (twp).

După cum este prezentat în figura 3.23, la trecerea sa prin aparat, aerul suferă o
încălzire de la tL1 la tL2 şi o umidificare de la 1ϕ la 2ϕ .

Fig.3.23. Procesul de încălzire şi umidificare a aerului

Pentru starea iniţială a aerului se poate determina, din diagrama Mollier a aerului
umed, entalpia specifică în punctul "1" (iL1), iar punctul de intersecţie dintre dreapta (iL1) şi
curba de umiditate relativă %100=ϕ  reprezintă starea de saturaţie adiabatică, iar acesteia îi
corespunde temperatura termometrului umed tu.

Pentru acest tip de aparat se apreciază temperatura medie a apei la trecerea sa peste
serpentine, cu relaţia aproximativă:

C)10...8(tt 0
uwm += (3.185)

Acestă temperatură corespunde punctului "W" din diagrama (i-x), aflat la intersecţia
dintre direcţia transformării 1-2 a aerului umed şi umiditatea relativă 100ϕ , având entalpia
specifică (iw) a cărei valoare se citeşte din diagramă.
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Pentru caracterizarea stării finale a aerului se determină entalpia specifică a acestei
stări:

]kg/kJ[),ii(ii
)ii(ii

1Lw1L2L

1Lw1L2L

−ξ+=⇒
−ξ=−

(3.186)

unde ξ  este coeficient de corecţie ce ţine cont de forma exterioară a ţevilor, astfel:
- pentru ţevi netede  ;7,0...5,0=ξ
- pentru ţevi nervurate  .85,0...7,0=ξ
Punctul "2" este rezultatul intersecţiei segmentului (1W) cu dreapta (iL2) şi îi

corespunde temperatura tL2 . Considerând că temperatura medie a aerului prin aparat este
media aritmetică dintre temperatura de intrare şi cea de ieşire, se identifică pe diagrama (i-x)
punctul "M" corespunzător acestei valori, respectiv entalpia ( Mi ):

]C[,
2

tt
t 02L1L
Lm

+
=  (3.187)

3.5.3. Proprietăţile termofizice ale fluidelor

Pentru agentul frigorific aflat la temperatura constantă tk rezultă parametrii termofizici:
kkkk ,,,l νλρ  a căror semnificaţie se cunoaşte din subcapitolele precedente.

Pentru apă se determină parametrii wwwww Pr,,,, λνηρ  corespunzători temperaturii
twm.

Pentru aer se determină parametrii LLL ,, λνρ corespunzători temperaturii tLm.

3.5.4. Stabilirea debitelor

Debitul de agent frigorific se consideră cunoscut în urma efectuării calculului ciclului
frigorific.

Determinarea debitului masic al apei de răcire se poate efectua prin două metode:

Varianta I
Conform literaturii de specialitate, se admite debitul volumic de apă recirculată ca

fiind:
- pentru instalaţii cu refularea aerului: 5

w 10)1,5...4(V −⋅=& m3/s pentru 1kW putere
termică,

- pentru instalaţii cu aspiraţia aerului: 5
w 10)4...7,2(V −⋅=& m3/s pentru 1kW putere

termică.
Debitul masic de apă recirculată este determinat prin:

]s/kg[,Vm www ρ= && (3.188)
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Varianta II

În general, debitul volumic de apă proaspătă reprezintă (10…20)% din debitul
volumic de apă recirculată, rezultă că se poate determina debitul masic de apă proaspătă:

]s/kg[,
m

)%20...10(m

V)%20...10(V

wp

ww
wp

wwp

ρ
ρ

=⇒

⋅=

&
&

&&

(3.189)

Se impune condiţia conform căreia coeficientul de recirculare a apei de către pompă,
determinat cu relaţia (3.190), să aibă valorile de mai jos:

]s/kg[,
a

m
m

m

m
a

wp

w

w

wp
&

&
&

&
=⇒= (3.190)

în care:
a = 1 când toată apa utilizată la răcirea condensatorului este evacuată la canalizare;
a = 0,2…0,3 în cazul alimentării parţiale cu apă proaspătă.
Cunoscând temperatura apei proaspete de completare (twp), coeficientul de recirculare

al apei (a) şi considerând temperatura medie a apei din relaţia (3.185) ca fiind media aritmetică
între intrarea şi ieşirea acesteia peste serpentinele de condensare, rezultă temperatura apei la
ieşire (tw2).

]C[,tt2t
2

tt
t 0

1wwm2w
2w1w

wm −=⇒
+

= (3.191)

Fig.3.24. Schema de repartiţie a debitelor de apă

Se poate scrie ecuaţia de bilanţ termic pe pompă, din care rezultă temperaturile de
intrare/ieşire a apei în funcţie de (a), (twp) şi (twm), astfel:

]C[,
a2
att2

t

,
a2

)a1(t2at
t

0wpwm
2w

wmwp
1w

−

−
=

−

−+
=

(3.192)
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Considerând că întrega cantitate de căldură de condensare este transmisă aerului,
potrivit ecuaţiei de bilanţ termic rezultă debitul masic de aer necesar:

]s/kg[,
ii

m

)ii(m

1L2L

k
L

1L2LLk

−
Φ

=⇒

−=Φ

&

&

(3.193)

3.5.5. Stabilirea regimurilor de curgere

 Pentru agentul frigorific ce condensează în interiorul ţevilor, se adoptă viteza de curgere şi
diametrul ţevii conform paragrafului 3.1.9. Rezultă criteriul Reynolds (Rek) calculat cu
ajutorul relaţiei (3.113). În acest moment se poate determina şi numărul de secţii paralele
prin care curge agentul frigorific (se adoptă număr întreg):

kk
2
i

k
kk

2
i

k
wd

m4
zw

4

d
zm

ρπ
=⇒ρ







 π
=

&
& (3.194)

 Criteriul Reynolds pentru apa care curge pelicular pe suprafaţa exterioară a ţevilor este:

w

p

w

bw4
Re

ν
= (3.195)

unde:

]s/m[,
b

w
w

p ρ
Γ

= (3.196)

- viteza de curgere a peliculei de apă;

]m[,
g

94,1b 3

w

w

ρ
Γν

= (3.197)

- grosimea peliculei de apă;

]ms/kg[,
P

m w
&

=Γ (3.198)

- densitatea de stropire;
]m[,zL2P 1= (3.199)

- perimetrul de stropire;
L1 = lungimea unei ţevi orizontale dintr-o secţie, [m].
Se consideră fasciculul de condensare format din “z” secţii plan verticale sau înclinate

(număr întreg), iar fiecare secţie compusă din “m” ţevi orizontale, de lungimea “L1” fiecare.
În general, se adoptă, numărul de secţii astfel încât paşii dintre secţii şi dintre ţevile

dintr-o secţie, măsuraţi din centrul unei ţevi, să fie egali cu diametrul exterior al ţevii sau al
nervurii (în cazul freonilor) plus un spaţiu de aproximativ (15…30)mm pentru curgerea
aerului, iar lungimea unei ţevi orizontale L1<1,5m pentru a asigura un gabarit cât mai redus al
aparatului.

 Stabilirea criteriului Reynolds pe partea aerului se face cu ajutorul relaţiei:

l

eL
L

)b2d(w
Re

ν
+

= (3.200)

în care se recomandă următoarele valori pentru viteza aerului:
- pentru instalaţiile cu amoniac: s/m)5,26,1(w L ÷= ,
- pentru instalaţiile cu freoni (ţevi nervurate): .s/m)43(w L ÷=
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3.5.6. Calculul coeficienţilor de convecţie

a) Pentru agentul frigorific
Coeficientul de convecţie se determină cu relaţia (3.10) în care tp= twm, iar în urma

înlocuirii valorilor cunoscute, se obţine coeficientul de convecţie ca o funcţie de temperatura
medie a apei (twm):

]Km/W[,)tt(C 24/1
wmkk

−−⋅=α (3.201)
Mai există şi alte posibilităţi de determinare a coeficientului de convecţie pentru

agentul frigorific, de exemplu, aplicând relaţiile criteriale de mai jos, apoi relaţia (3.18):
- pentru ţeavă scurtă şi viteză mică a vaporilor (Revapori<35000), Chato propune relaţia:

( )
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wmkpk

wmkkk
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)tt(c68,0l
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= (3.202)

- pentru ţeavă lungă, cu Revapori>20000, după Akers:
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(3.203)

unde indicii “c” şi “v” se referă la starea de condens, respectiv de vapori a agentului frigorific.

b) Pentru apă
Se recomandă utilizarea următoarelor relaţii criteriale la curgerea peliculară şi

laminară:
- pentru Rew=1,1…200:

48,0
w

33,0
ww PrRe51,0Nu = (3.204)

- pentru Rew>200:
48,0

w
63,0

ww PrRe10,0Nu = (3.205)
după care, utilizând relaţia (3.18) adaptată la notaţiile prezente în acest paragraf, se obţine:

]Km/W[,
d

Nu 2

e

ww
w

λ
=α (3.206)

c) Pentru aer
Aerul, prin convecţie forţată, preia căldura transmisă de agentul frigorific prin

intermediul peliculei de apă, la curgerea sa în lungul fasciculului de ţevi, iar coeficientul său
de convecţie poate fi stabilit astfel:

c.1) Pentru fascicul de ţevi netede, considerând s1= pasul frontal, s2 = pasul
longitudinal (în lungul curentului de aer) şi în condiţiile în care PrL=(0,71…500), s1/s2
=(0,6…2,5) pentru dispunerea ţevilor în coridor şi s1/s2 =(0,33…2,8), iar pentru dispunerea
decalată este valabilă următoarea relaţie criterială:

m
L

n
LzsL PrReCCCNu ⋅⋅⋅= (3.207)

în care:
Cs, Cz – coeficienţi explicitaţi în paragraful 3.2.6 b.1);
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Coeficienţii C, n şi m sunt conform tabelului nr. 3.13.

Tab. 3.13. Valorile coeficienţilor din relaţia (3.207)
Dispunere în

coridor Dispunere decalată
Regim de curgere

C n m C n m
s1/s2

Laminar
310Re100 <<

0,52 0,5 0,3
6 0,71 0,5 0,3

6 -
2,0

2

1

s

s
35,0 








0,6 0,3

6 <2Tranzitoriu
33 10200Re10 ⋅<< 0,27 0,6

3
0,3

6
0,4 0,6 0,3

6 >2

Turbulent
510Re >

0,03
3 0,8 0,4 0,031 0,8

2 0,4 -

c.2) Pentru fascicul de ţevi nervurate se consideră cazurile expuse la punctul b) din
paragraful 3.2.6.

După aplicarea relaţiei criteriale, coeficientul de convecţie pentru aer se determină cu
relaţia (3.18).

3.5.7 Determinarea suprafeţei de transfer termic

a) Din ecuaţia de transfer termic a căldurii de condensare de la agentul frigorific la
pelicula de apă, se determină suprafaţa de transfer, care va rezulta ca o funcţie de temperatura
medie a apei de răcire:

]m[,
)tt(k

S

)tt(kS

2

wmk

k
1

wmk1k

−
Φ

=⇒

−=Φ
(3.208)

unde:

wi

e

piatra

piatra

teava

teava

ulei

ulei

k

1
d
d1

1k

α
+











λ

δ
+

λ
δ

+
λ
δ

+
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= (3.209)

reprezintă coeficientul global de transfer  termic între agentul frigorific şi pelicula de apă;
Depunerile de ulei se iau în considerare numai pentru amoniac, iar cele de piatră numai

dacă este cazul.
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b) De la pelicula de apă, fluxul termic de condensare trece prin schimb de căldură şi masă
la aer, conform ecuaţiei:

]W[,i)S()ii(m Lm21L2LLk ∆⋅βσ=−=Φ & (3.210)
în care:

]sm/kg[,
c

2

p

L

L

α
=σ (3.211)

- coeficient de schimb de masă;
]kgK/J[,c

Lp
 - căldura specifică masică a aerului la temperatura medie;

)2...5,1(=β - coeficient de majorare a suprafeţei peliculei de apă în comparaţie cu 
suprafaţa metalică (S2);

]kg/J[,ii

ii

ii
ln

ii
i Mw

2Lw

1Lw

1L2L
Lm −=

−
−
−

=∆ (3.212)

- variaţia medie logaritmică de entalpie specifică între cele două medii de transfer
termic, apă – aer;

Din ecuaţia (3.210) se determină suprafaţa de transfer termic (S2) şi ţinând cont de
faptul că entalpia specifică a apei este o funcţie de temperatura medie a acesteia, adică
iw=f(twm), rezultă că )t(fi wmLm =∆ , deci implicit S2=f(twm):

]m[),t(f
i

S 2
wm

Lm

k
2 =

∆σβ
Φ

= (3.213)

Se aplică metoda grafoanalitică pentru determinarea suprafeţei optime de transfer
termic, căreia îi corespunde o anumită valoare a temperaturii twm, de aceea se întocmeşte
tabelul 3.14.

Tab. 3.14. Aplicarea metodei grafo-analitice
Nr.
crt.

Mărimea Relaţia twm= tu+80C twm= tu+8,5 twm= tu+ 9 twm= tu+ 9,5 twm= tu+10

1.
kα (3.201)

2. wα (3.206)

3. k (3.209)
4. S1 (3.208)

5. Lα
Par.3.5.6

c1)
6. σ (3.211)
7. iw Diagr.(i-x)

8.
Lmi∆ (3.212)

9. S2 (3.213)
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Se reprezintă grafic variaţia mărimilor S1, respectiv S2 în funcţie de temperatura medie
a apei, iar punctul de intersecţie al celor două curbe, de coordonate (S,tw) va fi caracterizat de
suprafaţa reală de transfer termic, căreia îi corespunde temperatura reală a apei din aparat (tw).

Fig.3.25. Gragicul de variaţie S1,2= f(twm)

Din punct de vedere constructiv, se poate scrie desfăşurat expresia suprafeţei de
transfer termic, din care rezultă numărul de ţevi orizontale dintr-o secţie (m – număr întreg):

zLd

S
mmzLdS

1e

1e π
=⇒π= (3.214)

În acest moment se pot corela dimensiunile m, z, L1, astfel încât cotele de gabarit ale
aparatului să fie rezonabile (se preferă un aparat mai înalt, datorită amplasării acestuia în spaţii
deschise).

După ce se stabilesc valorile definitive pentru mărimile L1 şi z, din ecuaţia densităţii de
stropire (3.198) rezultă debitul masic real de apă necesar aparatului, a cărui valoare trebuie să
satisfacă următoarea condiţie:

sew mmm &&& +> (3.215)
unde:

]s/kg[),xx(Sm 1L2Le −σβ=& (3.216)
- debitul de apă pierdută prin evaporare;









uscataerkg

apavaporikg
,x,x 2L1L - umiditatea absolută a aerului în stările 1 şi 2;

]s/kg[,m%50m es
&& ⋅≅  - debitul de apă pierdută prin stropi.

Se impune condiţia geometrică de secţiune transversală a condensatorului cu evaporare
forţată, astfel încât pasul transversal dintre secţii să asigure curgerea aerului prin această
secţiune dată de ecuaţia:

]m[,
w

m
A 2

LL

L
L ρ
=

&
(3.217)

În acest mod se verifică dacă pasul transversal ales iniţial în paragraful 3.5.5
îndeplineşte condiţia de mai sus.
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În continuare, se efectuează calculul de rezistenţă pentru ţevile din fascicul, rezistenţa
fluido-dinamică atât pentru agentul frigorific condensat, cât şi pentru aer, se calculează cotele
de gabarit şi masa aparatului, conform modelelor prezentate anterior.
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