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CURS 1 

TERMODINAMICA VAPORILOR 

1.1. Generalităţi 

În diagrama p-v compresia (destinderea) izotermică este reprezentată de o 

hiperbolă:  p·v = ct. Dacă se repetă comprimarea izotermică la temperaturi 

mai mici, în diagrama p-v (Fig. 7.1.) apar deformări ale hiperbolei, cu atât 

mai accentuate cu cât temperatura scade mai mult. Într-un punct K (punctul 

critic) cele două inflexiuni ale curbei coincid, temperatura în acest punct 

fiind denumită temperatura 

critică Tk. În starea critică 

parametrii termici se numesc 

critici. Aplicarea legilor 

gazului perfect pentru zona 

cuprinsă între izoterma critică 

(Tk) şi cea mai joasă izotermă, 

la care nu se sesizează vreo 

deformaţie, duce la erori 

foarte mari. Această zonă se 

numeşte zona gazului real ( 

sau zona vaporilor). Pentru 

această zonă s-au propus mai 

multe ecuaţii de stare de către 

diverşi cercetători, care au 

introdus corecţii în ecuaţia de 

stare a gazului perfect (pv = 

rT): 

- ecuaţia Van der Waals (1873 – Olanda): 









p + 
a

v
2  (v - b) = r·T 

- ecuaţia Kamerling-Onnes (1901 – Danemarca): 

p·v = A + 
B

v
 + 

C

v
2  

- ecuaţia Berthelot (1903- Franţa): 

 Z o n a  g a z u lu i 

p e r fe c t  

K  

v  

p  

p k  

V a p o r i  

u m e z i 

L ic h id  

T K = c t 

T < T k  

T > T k  

G a z  re a l 

(v a p o r i)  

 

Fig. 7.1. Curbele limită în diagrama 

p-v. 
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p = 
r·T

v - b
 - 

a

T·v
2  

- ecuaţia Vukalovici-Novikov( Rusia): 









p + 
a0·N

2

v
2  (v - b0·N) = r·T·









1 - 
A1(T)

v - b0·N
 - 

A2(T)

(v - b0·N)
2 - …   

în care N este numărul de particule, iar A1(T), A2(T), etc., au forme 

complexe, neutilizabile pentru un calcul curent.Aceste ecuaţii ilustrează 

creşterea complexităţii ecuaţiei de stare în zona gazului real. 

În practică curentă nu se folosesc aceste ecuaţii în mod direct, ci indirect, pe 

baza lor (în special ecuaţia lui Vukalovici-Novikov) s-au întocmit tabele şi 

diagrame pentru vaporii de largă utilizare în tehnică (apă, agenţi frigorifici, 

etc.). Pentru T<Tk izoterma prezintă un palier orizontal care se măreşte 

odată cu scăderea temperaturii. Limitele acestui palier dau curbele de 

saturaţie pentru lichid şi vapori (curbele punctate). 

 La stânga izotermei critice şi a curbei de lichid saturat (p< pk)se află zona 

de lichid nesaturat. Se va înţelege prin vapori ai unei substanţe starea de gaz 

a acestei substanţe din imediata apropiere a zonei de lichefiere. Ca denumire 

particulară prin abur se înţelege vaporii de apă. Aburul este fluidul cu cea 

mai răspândită utilizare termoenergetică. 

În continuare se studiază termodinamica aburului, dar studiul este valabil şi 

pentru vaporii altor substanţe. Se consideră că într-un recipient se află o 

cantitate de apă m la temperatura de 0 ºC. Prin încălzire temperatura apei va 

 

p  =  c t  

b  

A  

 ( s )  

t  

B  C  

 1   2  0 ºC  

a  t f 

t f 

t  

K  

 

Fig. 7.2 Variaţia temperaturii apei în timp. 
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creşte până la temperatura de fierbere (zona A), rămâne constantă pe durata 

fierberii(zona B) şi apoi creşte din nou după ce s-a vaporizat(zona C). Se 

consideră(Fig.7.2.) : A - lichid nesaturat ; a - lichid la saturaţie, notaţia 

standard fiind ('): m = m'; B - amestec de vapori saturaţi uscaţi şi lichid 

saturat-vapori umezi;  b - vapori saturaţi uscaţi (sunt la temperatura de 

fierbere, dar nu sunt în contact cu lichidul saturat), notaţia standard fiind ("): 

m = m"; C - vapori supraâncălziţi. 

Prin titlu de vapori  se înţelege concentraţia de vapori saturaţi uscaţi din 

amestec (vapori umezi): 

x = 
m"

m
 = 

m"

m' + m"
  






kg vapori saturaţi uscaţi

1 kg de vapori umezi
  

pentru lichid saturat: m = m'; m" = 0; x = 0; 

pentru vapori saturaţi uscaţi: m = m"; m' = 0; x = 1. 

deci x  [0,1]. 

Pentru apă parametrii critici sunt : pk = 221,11 bari, tk = 374,1 ºC, Vk = 3,14 

dm
3
. Se admite că se fierbe apă la presiunea p=ct. Pornind de la t0 = 0 ºC 

(punct O). În punctul a (v = 

v’) începe fierberea(sau 

vaporizarea), iar în punctul 

b s-a terminat acest proces 

(v = v »). Repetând 

procedeul la presiuni 

diferite, locul geometric al 

tuturor punctelor care 

limitează începutul şi 

sfârşitul fierberii este o 

curbă numită curbă de 

saturaţie sau curbă limită, 

având două ramuri : 

curba limită a lichidului 

saturat (x = 0) ; 

curba limită a vaporilor saturaţi uscaţi (x = 1). 

Odată cu creşterea presiunii se ajunge în  unctual critic K, unde vK = v’ = 

v” (volumul specific critic). Se delimitează zonele(Fig.7.3.): 

I – lichid nesaturat (p<pk), trecerea în stare de vapori se face prin zona de 

vapori umezi ; 

 

V  

K  

v  

p  

p k  

T K = c t 

T < T k  

T > T k  

lV  

l l  

l l l  
l  

x= 0  
x= 1  

a  b  c  o  

v ' v '
i
 v  

x= c t 

 
Fig. 7.3. Zone în diagrama p-v. 
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II – lichid nesaturat (p>pk), trecerea în stare de vapori se face direct prin 

izoterma TK, fără a trece prin starea de vapori umezi ; 

III – vapori umezi (cuprinsă între curbele x = 0 şi x = 1) ; 

IV – vapori supraîncălziţi care pot fi lichefiaţi izotermic (t < tk) ; 

V - vapori supraîncălziti care nu pot fi lichefiaţi izotermic (t > tk). 

 

 

Dacă V este volumul ocupat de cantitatea m de fluid, volumul specific este   

v = 
V

m
 . Pentru o stare din zona III volumul total al amestecului este:    

V = V' + V", unde : 

V' - volumul ocupat de lichidul saturat; 

V" - volumul ocupat de vaporii saturaţi uscaţi. 

Masa totală de vapori umezi este : m = m' + m", unde : 

m" = x·m ; 

m' = m - m" = m - x·m = m(1 - x). 

V = V' + V" sau m·v = m'·v' + m"·v" = m(1 - x)·v' + x·m·v" 

Pentru 1 kg de vapori umezi rezultă: 

v = x·v" + (1 - x)·v' = v' + x(v" - v') 

x = 
v - v'

v" - v'
 = 

ac

ab
  

Toate curbele de titlu constant (x = ct) pot fi trasate cu ajutorul acestui 

raport în domeniul vaporilor umezi şi toate trec prin punctul critic K. 

 

1.2. Mărimile calorice şi termice de stare ale vaporilor 

 

Aceste mărimi sunt: presiunea p şi temperatura t,  ca mărimi termice de 

stare, iar ca mărimi calorice: u, i, s ,v. În acest studiu se urmăreşte 

transformarea energiei, care nu poate avea loc decât în intervalul de timp în 

care are loc transformarea termodinamică a sistemului; în ecuaţia primului 

principiu al termodinamicii  apare variaţia nivelului energetic (diferenţa 

dintre doua mărimi), deci nu interesează valoarea absolută a acestui nivel, ci 

variaţia lui. 

În consecinţă, se poate alege o origine arbitrară pentru mărimile de stare 

calorice (i, s, u) faţă de care se pot determina valorile acestora pentru diverse 

stări ale fluidului.  
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Toate instalaţiile energetice cu vapori sunt alcătuite prin conectarea în serie 

a unor agregate specializate care funcţionează ca ST deschise, ecuaţia 

primului principiu fiind: 

Q - Lt = dI = m·di 

deci mărimile care interesează în mod deosebit sunt entropia şi entalpia. 

Pentru aceste mărimi s-a ales drept origine starea de lichid saturat în punctul 

triplu al apei (t0 = 0 ºC; p = 610 N/m
2
), unde  apa se prezintă sub toate cele 

trei stări: solid - lichid - vapori, într-un amestec la echilibru (Fig. 7.4.). 

 În punctul triplu s-a considerat: i' = 0, s' = 0, u' = 0. 

 

În timpul fierberii, starea lichidului variind de la lichid saturat până la starea 

de vapori saturaţi uscaţi, pentru un kilogram de fluid, se absoarbe căldura de 

vaporizare:  r = i" - i' = (u" - u") + p(v" - v') =  + unde:

  

 

 - căldura latentă de vaporizare, iar termenul de " latentă" are 

semnificaţia că această cantitate de căldură nu este observabilă din exterior 

prin variaţia mărimilor termice p şi t; 

 

 - căldura externă de vaporizare. 

P

S

T [K ]

p  [b a r i ]

L

V

p f =  1 ,0 1 3

p t =  0 ,0 0 6 1

T 0  =  2 7 3 ,1 5 T t =  2 7 3 ,1 6 T f =  3 7 3 ,1 5
 

Fig. 7.4. Punctul triplu P al apei: S - solid; 

L - lichid; V – vapori. 
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Pe baza calculelor s-au intocmit tabele şi diagrame. Analog modului cum s-a 

determinat volumul specific se obţine: 

i = (1 - x)·i' + x·i" = i' + x·(i" - i') = i' + x·r [kJ/kg] 

s = (1 - x)·s' + x·s" = s' + x·(s" - s') [kJ/kg·K] 

u = (1 - x)·u' + x·u" = u' + x·(u" - u') [kJ/kg] 

Pentru m kilogram de fluid: I = m·i ; S = m·s ; U = m·u.  

 

1.3. Tabele si diagrame de vapori 

Pentru determinarea mărimilor calorice de stare ale vaporilor de apă s-a 

folosit ecuaţia termică de stare Vukalovici-Novikov, precum şi ecuaţiile de 

definire ale mărimilor de stare. Atât tabelele cât şi diagramele întocmite 

acoperă întreg domeniul de stări care poate fi util pentru proiectare. 

Utilizarea calculului duce la rezultate mai precise, dar utilizarea diagramelor 

prezintă mai multă rapiditate în obţinerea rezultatului urmărit. Aceste tabele 

şi diagrame sunt date în cartea: "Proprietăţile termodinamice ale apei şi ale 

aburului - tabele şi diagrame" după M.P. Vukalovici. Sunt trei tabele şi 

anume: 

Tabelul I. Apă si abur în stare de saturaţie în funcţie de temperatură. 

t T p v' v" " i' i" r s' s" 

ºC K bar m
3
/kg m

3
/kg kg/m

3 
kJ/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg·K) kJ/(kg·K) 

           

Tabelul II :  Apă si abur în stare de saturaţie în funcţie de presiune. Este la 

fel ca Tabelul I, dar pe prima coloană este presiunea [bari]. 

Tabelul III.  Apă şi abur supraîncălzit. 

p p1 p2 

 tf = ; i" = 

v" = ; s" = 

tf = ; i" = 

v" = ; s" = 

t v i s v i s 

 m
3
/kg kJ/kg kJ/(kg·K) m

3
/kg kJ/kg kJ/(kg·K) 

În acest tabel  III zona de demarcaţie dintre apă şi abur supraîncălzit este 

arătată printr-o linie orizontală îngroşată, deasupra căreia se află parametrii 

pentru apă nesaturată, iar sub această linie  se află parametrii aburului 

supraîncălzit.În fig. 7.5. sunt prezentate diagramele:T-s, i-s, lgp-i. 

Observaţii: 

- Tabelele I şi II cuprind parametrii la saturaţie pentru curbele x = 0 şi x = 1; 
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- Tabelul III cuprinde parametrii apei şi aburului supraîncălzit, deci în afara 

curbelor de saturaţie; 

- Pentru zona III(vapori umezi), deci în interiorul curbelor de saturaţie, 

parametrii de stare se calculează prin intermediul titlului de vapori x; 

- Pentru studiul economicităţii instalaţiilor termice cu vapori se foloseşte 

diagrama T-s, deoarece ariile de sub curbele reprezentative ale 

transformărilor termodinamice sunt proporţionale cu schimbul de energie; 

- Pentru studiul transformărilor adiabatice din maşinile de forţă se foloseşte 

diagrama i-s; 

- Pentru studiul instalaţiilor frigorifice se foloseşte diagrama lg p-i; 

1.4. Transformările simple ale vaporilor 

Vaporii sunt produşi într-un generator de vapori (cazan) la  parametrii 

necesari(p, i, t) şi sunt trimişi apoi în agregatele care formează instalaţia 

termică. Ecuaţia principiului I pentru aceste sisteme deschise este: 

Q
•

 - P = dI
•
 = m

•
 di 

P - puterea mecanică totală (Pa sau Pc). 

 

p  =  c t  

V U  

s  

T  

K  T K  

x  =  c t  

x  =  1  

x  =  0  

v  =  c t  

T 0  

lV  

V  

l+ l l  

L N  V S I 

l l l  

s  

i  
v  =  c t  p  =  c t  

T  =  c t  

p ,T  =  c t  

x  =  c t  

x  =  1  

V U  

V S I 

i  

lg p  T  =  c t  

K  

x  =  c t  

v  =  c t  

s  =  c t  

V U  

x  =  1  x  =  0  

L N  

V S I 

 
Fig. 7.5 Diagrame de vapori. 
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Transformarea izobară (p = ct.) 

S-a reprezentat în Fig.7.6. o transformare izobară  1-2  a vaporilor umezi 

(x1) 

în vapori supraîncălziti (la t2). Starea 1 este determinată de (p, x1), iar starea 

2 de (p, t2) . Se scrie : 

dp = 0 ;L
•
 t = P = -


V
•

 dp = 0 

Q
•

12 = m
•

 (i2 - i1) 

 iar entalpiile i1 şi i2 se pot lua din diagramele i - s sau lgp - i. 

Dacă se folosesc tabelele I sau II (pentru i' şi r), i1 se calculează (i1 = i' + 

x1·r), iar i2 se poate lua din tabelul III la p şi t2. 

 

Transformarea izocoră (v = ct.) 

Această transformare se realizează în recipiente închise, în procesele de 

tratare cu abur din industria chimică şi alimentară. Ecuaţia pricipiului I se 

scrie astfel(pentru m=1kg): 

q + v dp = di ; q12 = i2 - i1 - v(p2 - p1) 

 

p  =  c t  

s  

T  

K  

x 1  

x  =  1  

x  =  0  

s  

i  

p  =  c t  

x  =  1  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

2  

1  

x 1  

2  

x 1  

2  1  

1  

p  =  c t  

v  

p  

K  

x 1  x  =  1  x  =  0  

2  1  

T 2  

T 2  
T 2  

T 2  

 
Fig.  7.6.Transformarea izobară (p = ct.).  

 

v  =  c t  

s  

T  

K  

x 1  

x  =  1  

x  =  0  

s  

i  

v  =  c t  

x  =  1  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

2  

1  

x 1  

2  

x 1  

2  

1  
1  

v  =  c t  

v  

p  

K  

x 1  x  =  1  x  =  0  

2  

1  

p 2  
T 2  

T 2  

T 2  v  =  c t  

p 1  

 
Fig. 7.7 Transformarea izocoră (v = ct.). 
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Pentru transformarea ilustrată(Fig.7.7.): 

i1 = i1' + x1·r ; v1 = v1' + x1·(v1" – v1') ; v = v1 = v2 = v2' + x2·(v2" - v2') 

 şi rezultă (dacă punctul 2 s-ar afla în zona III): 

x2 = 
v - v2'

v2" - v2'
  

Transformarea izotermică (T = ct) 

În zona vaporilor umezi izoterma se suprapune peste izobară. Ecuaţia 

primului principiu este: 

q + v dp = di ; T ds - Lt = dI 

lt12 = -


v
•
 dp = T(s2 - s1) - (i2 - i1) 

Transformarea adiabatică reversibilă (Q
•

 = 0 ,ds = 0) 

 

Această transformare (Fig.7.9) se întâlneşte la toate ciclurile instalaţiilor de 

forta cu vapori.Ecuaţia primului principiu este : 

Q
•

 - P = dI
•
 ; Q

•
 = 0 ; P = m

•
 (i2 - i1) 

Puterea P poate fi putere mecanică de rotaţie Pr la arbore sau putere 

dinamică (cinetica) Pcin: 

 

2  

T  =  c t  

s  

T  

K  

x 1  

x  =  1  

x  =  0  

s  

i  

T  =  c t  

x  =  1  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

2  

1  

x 1  

2  

x 1  

1  1  T  =  c t 

v  

p  

K  

x 1  x  =  1  x  =  0  

2  

1  

p 2  

p 1  

T = c t.

c t.  

p 1  

p 2  

p 2  

p 2  

p 1  

 
Fig. 7.8 Transformarea izotermică (T = ct.). 
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Q
•

 - Pr + Pcin) = dI
•
 ; Pcin = m

•
 






c2

2

2
 - 

c1
2

2
  

 

de unde:                        Pr = m
•

 (i2 - i1) - m
•

 






c2

2

2
 - 

c1
2

2
  

 

 

 

Pentru transformarea adiabatică ilustrată în Fig.7.9. starea 1 este definită de 

parametrii : p1, t1 (se scot din Tab.III). 

 Se scrie: 

 

s1 = s2 = s2' + x2·(s2" - s2') 

de unde:                            x2 =
s1 -s2'

s2" - s2'
  i2 = i2' + x2·r2 

Parametrii stării 2 (s2', s2", i2', r2) se scot din Tab. II în funcţie de presiunea 

p2.  

În cazul ajutajului (Pr = 0):   i2 - i1 = l12 = 
c2

2

2
 - 

c1
2

2
  i1 + 

c1
2

2
 = i2 + 

c2
2

2
  

 

s  =  c t  

s  

T  

K  

x 2  

x  =  1  

x  =  0  

s  

i  

s  =  c t  

x  =  1  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

2  

1  

x 2  

2  

x 2  

2  

1  

1  

s  =  c t  

v  

p  

K  

x 2  x  =  1  x  =  0  

2  

1  p 1  

T 1  T 1  

T 1  
T 1  

p 1  

p 1  

s  =  c t  

p 1  

Fi

7.9 Transformarea adiabatică reversibilă (ds = 0) 
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Micşorarea nivelului energiei potentiale a vaporilor va duce la creşterea 

energiei cinetice a vaporilor. Viteza teoretică la ieşirea din ajutaj este: 

c2 = c1
2
 + 2 (i1 - i2)  

sau, neglijindu-se viteza de la intrarea în ajutaj c1, se scrie: c2 = 2 (i1 - i2)  

Adiabata ireversibilă a vaporilor (ds  0) 

 

Pe parcursul destinderii adiabatice în canalele fixe (ajutaje, statoarele 

turbinelor) şi în canalele mobile (rotoare) apar pierderi prin frecare; aceste 

pierderi de energie mecanică sunt transformate în căldură, deci entropia 

fluidului creste, adiabata fiind o pseudopolitropă (adiabată ireversibilă). 

l12 = i1 - i2 = lr 

Se consideră o destindere de la starea 1(p1, t1, i1, s1 iau din Tab. III) până la 

presiunea p2 (Fig. 7.10).  

Transformările vor fi: 

1-2ad - destindere adiabatică reversibilă; 1-2 - destindere adiabatică 

ireversibilă. 

Pierderea de energie mecanică este: 

l = lad - lr = i2 - i2 ad > 0 

Randamentul adiabatic al destinderii: 

ad = 
lr

lad
 = 

i1 - i2

i1 - i2 ad
  

Pentru o destindere în ajutaj (Pr = 0): 

s

i
p 1

x 2

x  =  1

1 T 1
p 2

x 2 '
2 ad

i1

i2

i2  ad

l  ad

l  r

2

s

p 2

x  =  1

1

T 2
p 1

x 1

2 ad

i2

i1

i2  ad

l  ad

l  r

2

 
Fig. 7.10 Adiabata ireversibilă a vaporilor (ds  0). 
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Pcin = m
•

 (i1 - i2) = m
•

 






c2

2

2
 - 

c1
2

2
  

şi neglijând viteza c1, rezultă: 

c2 = 2 (i1 - i2) ; c2 ad = 2 (i1 - i2ad)  

Se defineşte un coeficient de viteză : 

 = 
c2

c2 ad
 < 1  ; 

2
 =   

Pentru compresia adiabatică ireversibilă se folosesc aceleaşi relaţii cu indice 

schimbat, dar :ad = 
i1 - i2 ad

i1 - i2
  

 

Laminarea 

 

Laminarea este un fenomen ireversibil care-şi găseşte o largă utilizare la 

 

instalaţiile frigorifice (în ventilele de laminare) sau  în reglarea puterii 

turbinelor cu vapori. Se observă că prin laminarea vaporilor umezi se pot 

obţine vapori supraîncălziti, dar cu presiune şi temperatura inferioare 

valorilor iniţiale. Daca fluidul se găseşte cu ambele stări (1 şi 2) în zona de 

vapori umezi atunci titlul x2 va fi: 

i1 = i2  i1' + x1·r1 = i2' + x2·r2  x2 = 
i1 - i2' + x1·r1

r2
  

Variaţia ireversibilă a entropiei va fi: 

s = s2 – s1 = s2' + x2·(s2" - s2') - [s1' + x1·(s1" - s1')] 

Dacă starea 2 este situată în zona vaporilor supraîncălziti, atunci se caută în 

Tab III (la presiunea p2), în coloana entalpiilor, o stare pentru care i2 = i1, 

 

s  

T  

K  

x 1  

x  =  1  

x  =  0  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

2  

x 1  

2  

1  

1  

p 1  

v  

p  

K  

x 1  x  =  1  x  =  0  

2  

1  

p 2  

s  

i  

x 1  

x  =  1  
T 2  

p 1  

1  2  

p 1  

p 2  

p 1  

p 2

2  

p 2  

 
Fig. 7.11 Laminarea (di = 0). 
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citindu-se apoi temperatura t2 şi entropia s2. O rezolvare mai directă a 

problemelor se poate face utilizînd  diagramele  i - s şi lgp - i , dar cu o 

precizie mai scăzută. 

 

1.5. APLICATII 

Problema 1.  Într-un rezervor de volum V= 3
10 m se găseşte abur umed cu 

presiunea p= 100 bari. Din tot volumul apa saturată ocupa 3
3m . Să se 

determine entalpia aburului. 
 

Entalpia aburului umed se determină cu relaţia: 

  rxixixii 
''"

1  

unde se cunoaşte entalpia 'i a lichidului saturat şi căldura r de vaporizare.  

Din Tab. 2 se scot: 
kg

kJ7,1407i
'
 ;

kg
kJ0,1317r  .; 

kg
m0014521,0v

3'
 ; 

kg
m01803,0v

3"
 ; 

Titlul de vapori x se va  determină cu ajutorul relaţiei  de definire: 

"'

""

mm

m

m

m
x



  

 unde cantităţile de abur saturat uscat  "
m  şi de apă saturată  '

m  pot fi 

calculate cu relaţia:
v

V
m  . 

   
kg24,388

01803,0

310

v

VV

v

V
m

"

'

"

"

"






  

kg97,2065
0014521,0

3

v

V
m

'

'

'
  

158,0
2,2454

24,388
x   

kg
kJ8,16151317158,07,1407rxii

'
 . 
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Problema 2. Printr-o conductă cu diametrul de 80mm se transportă abur cu 

presiunea de 7 bari şi umiditatea de 10% . Debitul de abur este de 
h

t2 . Să 

se determine viteza aburului în conductă. 
 

Ecuaţia debitului 
.

m  printr-o conductă este:  

v4

w
d

v

w
AwAm

2
.


 . 

Se determină viteza de curgere: 
A

v
mw

.

 , unde:  '"'
vvxvv  , aburul 

fiind umed, cu titlul de vapori 9,0u1x  . 

Din Tab.2. rezultă: 
kg

m0011081,0v
3

'
 ;  

kg
m2728,0v

3
"
 ; 

 
kg

m2456,00011081,02728,09,00011081,0v
3

 ; 

s

kg
556,0

6,3

2

3600

102
m

3.




 ; 

2

22

m005,0
4

08,0

4

d
A    

s
m3,27

005,0

2456,0556,0
w 


 . 

Problema 3.  Cantitatea de 200 kg de apă, cu presiunea de 1,1 bari şi 

temperatuta de C
0

20 ,  trebuie încălzită până la C100
0 , prin injectare de 

abur umed cu temperatura de C
0

120  şi titlul de vapori 0,9. 
Să se determine cantitatea necesară de abur. 

 

Ecuaţia de bilanţ termic este (indice 1 pentru apă şi indice 2 pentru abur): 

   iimiim 2211   sau   immimim 212211   

Rezultă :                              
ii

ii
mm

2

1
12




  
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Din Tab.3, la bari1,1p  şi Ct
0

20 ,rezultă : 
kg

kJ9,83i
1
 , iar pentru 

C100t
0

 :
kg

kJ419i  . 

Din Tab.1, la t = C
0

120 , se scot: 

kg
kJ7,503i

'
 ;  

kg
kJ2202r   

Entalpia aburului umed este: 

kg
kJ5,248522029,07,503rxii

'
  

kg4,32
4195,2485

9,83419
200m

2





  

Problema 4.  Să se calculeze căldura necesară vaporizării complete a 5 kg 

de apă la presiunea de 1 bar, temperatura iniţială a apei fiind de C20
0 . 

 
Căldura absorbită izobar este:    

1212
iimQ   

unde 1i  este entalpia apei la 1 bar şi C
0

20   (din Tab.3 : 
kg

kJ9,83i
1
 ),iar 

2i  este entalpia aburului saturat uscat la p=1 bar (din Tab.2 : 

kg
kJ2675i

"
 ).  

Rezultă :               kJ129569,8326755Q
12

  
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CURS 2 

CICLURILE IDEALE ALE INSTALATIILOR 

TERMICE CU VAPORI 

 

1.1. Generalităţi 

 

Vaporii (în special aburul) constituie un fluid foarte utilizat ca agent 

energetic. Aburul este folosit în instalaţii: 

a. tehnologice (ca agent de încălzire). 

b. de forţă (ca agent energetic). 

 

 

Instalaţiile tehnologice cele mai simple (Fig. 8.1.) sunt formate dintr-un 

cazan K, în care se produce aburul, consumatorul de căldură I şi pompa de 

circulaţie P. Cazanul produce de obicei abur saturat.  

Pompa de circulaţie nu trebuie să ridice presiunea fluidului decât cât este 

necesar pentru compensarea pierderilor de presiune prin rezistenţele 

hidraulice ale întregii instalaţii.  

Nu este vorba de o transformare închisă, ci numai de o transformare izobară 

care se efectuează în ambele sensuri ; deci, în această instalaţie se face un 

P

p  =  c t

V

T

x  =  1

1

Î

2

K
Q
•

B
•

·H i

x  =  0

1

2

 
Fig. 8.1. Instalaţie tehnologică cu abur saturat. 
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transport la distanţă a căldurii până la consumator prin intermediul aburului, 

ca agent purtător căldură.  

 

 

 

1.2. Instalaţii de forţă cu vapori care funcţionează după ciclul Rankine 

 

Observaţie:  Datorită proprietăţilor vaporilor în zona de vapori umezi, unde 

izobara este şi izotermă, ciclul Carnot poate fi realizat destul de apropiat de 

cel teoretic, spre deosebire de cazul instalaţiilor cu gaze.  

Dar instalaţia cu abur care ar funcţiona după ciclul Carnot nu este utilizată în 

practică, datorită unor dezavantaje faţă de alte instalaţii utilizate : 

 -  cădere mică de entalpie la destinderea adiabatică a vaporilor umezi ; deci 

pentru puteri mari instalaţiile au un gabarit mare ; 

 - compresia adiabatică a vaporilor umezi se face cu consum mare de energie 

şi compresorul are dimensiuni mari ; 

 -  randamente mici de utilizare a căldurii combustibilului. 

 

Funcţionare  

 

1  
S  

2  

K  
T g  

G  

P T  

P  

3  

Q
•

1  

Q
•

2  

a  

s  

T  

K  

x 2  

x  =  1  

x  =  0  

v  

p  

K  

x 2  
x  =  1  x  =  0  

1  

T 1  

C  

P p  

2  

3  

a  p 1  

p 2  

t1  

0  

2  

1  

3  a  

0  

p 1  

Fig.8.2. Instalaţii de forţă cu vapori care funcţionează după ciclul 

Rankine: K – cazan, S – supraîncălzitor, T – turbină, G - generator 

electric, C - condensator răcit cu apă, P - pompă de presiune. 
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Aburul saturat produs în cazanul K este supraîncălzit în supraîncălzitorul S, 

destins adiabatic (teoretic) în turbina T până la presiunea p2. Aburul uzat 

este trimis în la condensatorul C, unde este condensat total (până la starea de 

lichid saturat x = 0), apoi pompa P ridică presiunea lichidului saturat până la 

presiunea  p1 de regim a cazanului ; la ieşirea din pompă starea lichidului 

fiind a (lichid nesaturat).  

Lichidul fiind aproape incompresibil, volumul său nu variază sensibil, deci 

comprimarea 3-a reprezintă o dreaptă în diagrama p-v.  

Lichidul din cazan se va încălzi a-0 până la temperatura de fierbere, 0-1 

reprezentând fierberea şi supraîncălzirea. În diagrama T-s izobarele p1 şi p2 

sunt foarte apropiate, deci stările 3 şi a aproape se suprapun. 

Puterea cedată exteriorului (generatorului electric G) este: 

Pext = PG = PT -|Pp| = m
•

 (i1 – i2) – m
•

 (ia – i3) 

dar deoarece izobarele sunt foarte apropiate de curba limită x = 0: ia  i3, 

deci:                                         Pext = m
•

 (i1 – i2) = PG 

Fluxul termic consumat în cazan şi supraîncălzitor: 

Q
•

1 = m
•

 (i1 – ia) 

Fluxul termic cedat în condensatorul C 

Q
•

2 = m
•

 (i2 – i3) = m
•

 (i2 – ia) 

Randamentul termic al ciclului Rankine va fi: 

t = 
P

Q
•

1

 = 
m
•

 (i1 - i2)

m
•

 (i1 - ia)

 = 
i1 - i2

i1 - ia
 = 1- 

i2 - ia

i1 - ia
  

La aceste instalaţii de forţă interesează randamentul general g de utilizare a 

căldurii combustibilului ars în focar: g = 
P

Q
•

1k

 = 
P

B
•

·Hi

  

Q
•

1k = B
•

 Hi – fluxul termic degajat prin arderea debitului B
•

 [kg/s] de 

combustibil cu puterea calorică Hi [kJ/kg]. 

 

1.3. Parametrii care influentează randamentului termic al ciclului 

Rankine 
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Se observă că:  t = f(i1, i2, ia), dar i1 = f(p1, t1), i2 = f(p2), ia = f(p2) deci: 

t = f(p1, t1, p2) 

Se vor compara două instalaţii la care: p1> 'p 1 , T1 = 'T1 , p2 = 'p 2 ,(ia = 'i a ). 

Datorită formelor izotermei t1 şi izobarei p2 rezultă că  i1 – i2 < 'i1  – 'i 2 , 

deci t < 't , adică randamentul termic creşte odată cu creşterea presiunii 

din cazan. 

 

Influenţa presiunii aburului supraîncălzit (p1) 

Influenţa temperaturii de supraîncălzire (t1) 

s

T

K

x  =  1
x  =  0

T 1

2 '

1 '

a

2

1

p 1 ' p 1

p 1

 t

T 1  =  T 1 '

p 2  =  p 2 '

s

i

x  =  1

T 1

1 '
1

p 1 ' p 1

2 '
2

p 2

 
Fig. 8.3. Influenţa presiunii aburului supraîncălzit (p1) asupra 

randamentului termic. 

 

s  

T  

K  

x  =  1  
x  =  0  

T 1  

2 ' 

1 ' 

a  

2  

1  

p 1  

t1  

 t  

p 1  =  p 1 '  

p 2  =  p 2 '  

s  

i  

x  =  1  

T 1  

1  

1 ' 

p 1  

2  
2 ' 

p 2  

T 1 '  

p 2  

T 1 '  

 
Fig. 8.4. Influenţa temperaturii de supraîncălzire (t1) asupra 

randamentului termic. 
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Se vor compara două instalaţii la care p1 = 'p 1 , T1< 'T1 , p2 = 'p 2  (ia = 'i a ). 

Se observă că i1 < 'i1   şi i2 < 'i 2 , dar 'i1  – i1 > 'i 2  – i2, ceea ce duce la 

creşterea randamentului (t < 't ), creştere care este mai importantă valoric 

decât creşterea căldurii absorbite în supraîncălzitor (pentru ridicarea 

temperaturii de la t1 la 't 1 ). 

Influenţa presiunii de condensare (p2) 

Se vor compara două instalaţii la care: p1 = 'p 1 , T1 = 'T1 , p2 < 'p 2  , l12 > 'l12 , 

deci t > 't , dar se va micşora căldura absorbită în ciclu : 

q1’ = i1 – ia’ < i1 – ia = q1 

Micşorarea lucrului mecanic este mai importantă valoric faţă de micşorarea 

căldurii absorbite, deci randamentul termic scade odată cu creşterea 

presiunii p2. Scăderea presiunii p2 este dată de temperatura apei de răcire din 

condensator, care variază între 4…25 ºC. La aceste temperaturi presiunea 

aburului p2, este cuprinsă între 0,008…0,03 bari. Aceste instalaţii cu 

presiuni mici de condensare se numesc instalaţii de forţă cu condensaţie şi 

se utilizează în centralele termoelectrice de putere medie. 

 

1.4. Instalaţia cu termoficare 

Cele mai mari pierderi de căldură la instalaţia Rankine au loc în 

condensatorului C. Această căldură pierdută prin condensare este evacuată 

de apa de răcire în exterior, la o temperatură redusă, apropiată de 

s

T

K

x  =  1
x  =  0

T 1

2 '

1

a

2

p 2 '

p 1

p 2

 t

T 1  =  T 1 '

p 1  =  p 1 '

s

i

x  =  1

T 1

1
p 2 '

p 1

2 '

2

p 2

a '

p 2

 
Fig. 8.5. Influenţa presiunii de condensare (p2) asupra 

randamentului termic. 
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temperatura mediului ambiant. Termoficarea are rolul de a interveni asupra 

regimului de funcţionare a instalaţiei Rankine, în scopul utilizării căldurii 

transportate de apa de răcire (Fig.8.6). Este necesar să se ridice temperatura 

apei de răcire din condensator până la o valoare la care apa să poată fi 

folosită ca agent de încălzire (t  100 ºC). La o presiune p2  1 bar, 

temperatura de condensare este t2  100 ºC. Este evident că, prin creşterea 

presiunii de condensare p2, randamentul termic scade, dar mai importantă 

este utilizarea cât mai completă a căldurii combustibilului (B
•

 Hi). 

Randamentul global de utilizare a 

căldurii combustibilului  va fi : 

g = 
P + Q

•
i

B
•

·Hi

   

Q
•

i – căldura utilizată de consumatorii I. 

g = 0,8…0,85, faţă de t = 0,3 – pentru 

instalaţiile de forţă cu condensaţie. 

Instalaţia cu termoficare se utilizează 

pentru încălzirea spaţiilor de locuit. 

 

 

 

1.5. Instalaţia de forţă cu încălzire intermediară 

 

1  

T  G  

P  

I I  

2  

3  

.

m  

 
Fig. 8.6. Instalaţia cu 

termoficare. 

 

1  

3  

S  

T 2  
G  

T 1  
K  

T 2  

1 ' 

2  2 ' a  

C  P  

s  

T  

K  

x  =  1  

x  =  0  

v  

p  

K  

x  =  1  

x  =  0  

t1  =  t1 '  

2 ' 

2  

1  

1 ' 

0  

a  

3 = a  
2 "  

x 2 "  x 2  

1  1 ' 

2  
2 ' 

2 "  

x 2 "  

0  

x 2 '  

 
Fig. 8.7. Schema şi ciclul instalaţiei de forţă cu încălzire intermediară. 
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Scopul principal al acestei instalaţii cu încălzire intermediară este de a 

asigura o funcţionare mai îndelungată a turbinelor şi de a creşte randamentul 

global al ciclului. Dacă titlul aburului x are valori mici, atunci paletele 

turbinei se deteriorează într-un timp mai scurt. Această degradare a paletelor 

se datorează efectului coroziv al umidităţii care apare la suprafaţa paletelor. 

Din practică, s-a constatat că destinderea aburului în turbine nu trebuie să se 

realizeze  sub x= 0,9, pentru a se evita o uzură a paletelor sub limita admisă. 

Aburul care se destinde în turbina T1 este încălzit din nou 2-1’ şi apoi 

destins în turbina de joasă presiune T2. Dacă s-ar face o destindere numai în 

turbina T1, atunci titlul x2 ar fi mai mic decât 0,9. 

Randamentul termic al instalaţiei este: 

t = 
l

q1
 = 

(i1 - i2) + (i1' - i2')

(i1 -ia) + (i1' - i2)
 > t Rankine 

dacă  'i1 – 'i 2  > 'i1  – i2. 

 

1.6. Instalaţia de forţă cu priză de vapori 

Motivul utilizării acestei instalaţii cu priză de vapori este următorul : este 

necesar adesea să se alimenteze cu abur diverşi consumatori tehnologici ; 

dacă s-ar folosi o instalaţie de abur separată pentru aceşti consumatori, 

atunci ar scădea randamentul de utilizare a căldurii combustibilului, 

deoarece cresc suprafaţa prin care se pierde căldura şi gabaritul instalaţiei. 

De aceea se foloseşte o singură instalaţie cu rol dublu : producere de putere 

mecanică şi alimentarea unor consumatori tehnologici.După destindere în 

 

m
•

-m
•

1  m
•

1  

m
•

 1  

a ' 

S  

T 2  
G  

T 1  
K  

T 2  

3  2  a  

C  P  

s  

T  

K  

x  =  1  

x  =  0  

1  

2  

s  

i  

x  =  1  

1  

p 1  p 3  

2  

p 2  

I  

R  

4  
0  

m
•

 

m
•

1  

m
•

-m
•

1  

4  

0  

a ' a  

3  

m
•

-m
•

1  

3  
m
•

1  

 
Fig. 8.8. Schema şi ciclul instalaţiei de forţă cu priză de vapori : I – 

consumator extern ; R – schimbător de căldură prin amestec. 
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turbina T1, un debit m
•

1 de abur este preluat printr-o priză de către 

consumatorul I, iar restul se destinde în turbina T2. În schimbătorul R se 

amestecă condensatul din consumatorul I cu condensatul de la 

condensatorul C. 

Puterea mecanică obţinută este: 

P = m
•

·(i1 – i3) + (m
•

 - m
•

1)(i3 – i2) 

Fluxul termic absorbit în ciclu: 

Q
•

1 = m
•

·(i1 – ia) 

Fluxul termic utilizat de consumatorul extern I: 

Q
•

I = m
•

1·(i3 – i4) 

Randamentul global al instalaţiei va fi: 

g = 
P + Q

•
I

B
•

·Hi

 = 
m
•

(i1 - i3) + (m
•

 - m
•

1)(i3 - i2) + m
•

1(i3 - i4)

B
•

·Hi

  

Noţiunea de « randament termic » al ciclului nu prezintă în acest caz o 

importanţă deosebită. 

 

1.7. Instalaţia frigorifică într-o treaptă de comprimare cu ventil de 

laminare  

 

Aceste instalaţii sunt destinate inversării sensului fluxului termic, prin 

consum de energie mecanică din exterior ( Fig.8.9 ). 



TERMOTEHNICĂ 

 

9 

 

Funcţionare : Agentul frigorific (amoniac, freoni, clorură de metil, etc.) cu 

starea 1 de vapori saturaţi uscaţi este comprimat adiabatic 1-2, apoi este 

condensat şi răcit 2-3 până la starea de lichid saturat 3. Prin laminare 3-4 (i = 

constant) se obţin vapori umezi cu starea 4 ( titlul x4 fiind apropiat de curba 

x = 0), iar vaporizarea 4-1 se face cu absorbţie de căldură. 

Lucrul mecanic elementar consumat şi puterea la compresor: 

lC = i2 –i1 ; P = m
•

 (i2 – i1) 

Fluxul termic la vaporizator: 

Q
•

V = m
•

 (i1 – i4) 

Fluxul termic la condensator: 

Q
•

K = m
•

 (i2 – i3) 

Dacă instalaţia funcţionează ca instalaţie frigorifică, atunci se absoarbe 

fluxul Q
•

V 

de la corpurile cărora trebuie să li se menţină o temperatură scăzută şi se 

cedează mediului exterior fluxul Q
•

K. Eficienta frigorifică (coeficientul 

economic) a instalaţiei frigorifice este: 

IF = 
Q
•

V

P
 = 

i1 - i4

i2 - i1
  

 

i  =  c t  

s  

T  

K  

x  =  1  x  =  0  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

1  

2  

3  

4  

T 2  

1  

2  3  

4  

Q
•

V  

1  

2  3  

4  

V  

K  

C  V L  

P C  

Q
•

K  

M E  

 
Fig. 8.9. Schema şi ciclul instalaţiei frigorifice/pompei de căldură : C – 

compresor, K – condensator, VL – ventil de laminare, V – vaporizator. 
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Pompa de căldură absoarbe căldura Q
•

V din mediul exterior şi, prin consum 

de energie mecanică, cedează căldura Q
•

K unor corpuri care trebuie încălzite. 

Eficienţa frigorifică  a pompei termice este: 

PC = 
Q
•

K

P
 = 

i2 - i3

i2 - i1
  

 

1.8. Instalaţia frigorifică într-o treaptă de comprimare cu detentor 

 

Detentorul poate fi un compresor cu piston sau o turbină. Instalaţia este mai 

scumpă decât instalaţia cu ventil de laminare, dar cheltuielile de exploatare 

se micşorează, deoarece detentorul asigură parţial antrenarea compresorului 

C. 

Puterea mecanică absorbită din exterior va fi: 

P = PC - PD = m
•

 (i2 - i1) - m
•

 (i3 - i4) 

 Aceste instalaţii se folosesc pentru puteri frigorifice mari şi ca pompe de 

căldură de puteri medii şi mari (Fig.8.10). 
 

s  =  c t  

s  

T  

K  

x  =  1  x  =  0  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

1  

2  

3  

4  

T 2  

1  

2  3  

4  

Q
•

V  

1  

2  3  

4  

V  

K  

C  

P C  

Q
•

K  

M E  

D  

n  s  =  c t  

 

 

Fig. 8.10. Schema şi ciclul instalaţiei cu detentor: C - compresor; K - 

condensator; D - detentor; V – vaporizator. 
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1.9. Instalaţia frigorifică cu comprimare în două trepte şi cu două 

laminări 

 

Q
•

V  

i  =  c t  

s  

T  

K  

x  =  1  x  =  0  

i  

lg p  

K  

x  =  1  x  =  0  

1  

2  
5  

8  1  

2  

5  

8  

1  

2  

3  

4  
5  

6  

7  

8  

V  

K  

C 1  

B R I 

V L 1  

V L 2  

P C
1
 

P C
2
 

C 2  

Q
•

K  

4  

7  
3  6  

4  

3  6  7  

 

Când raportul presiunilor (p2/p1) este foarte mare, se utilizează comprimarea 

în două trepte, care conduce la o economie de lucru mecanic consumat şi la 

obţinerea unor temperaturi mai scăzute (Fig.8.11). 

Fluxul de căldură la condensator: Q
•

K = m
•

 (i4 - i5) 

Fluxul de căldură la vaporizator: Q
•

V = m
•

 (i1 - i8) 

Fluxul de căldură la butelia de răcire intermediară: Q
•

BRI = m
•

 (i2 - i3) 

 

Puterea totală consumată  pentru antrenarea compresoarelor: 

P = PC1
 + PC2

 = m
•

 (i2 - i1) + m
•

 (i4 - i3) 

Eficienta frigorifică este:   IF = 
Q
•

V

P
 = 

i1 - i8

(i2 - i1) + (i4 - i3)
  

 

Fig. 8.11. Schema şi ciclul instalaţiei frigorifice în două trepte de 

comprimare şi cu două laminări: K – condensator, VL - ventil de laminare, 

V – vaporizator, BI - butelie de răcire intermediară, C1 - compresor de înaltă  

presiune, C2 - compresor de joasă presiune. 
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Pentru obţinerea unor temperaturi şi mai scăzute se utilizează instalaţii 

frigorifice în cascadă, cu agenţi frigorifici diferiţi pe fiecare treaptă a 

cascadei. Alte tipuri de instalaţii frigorifice: cu absorbţie, cu adsorbţie,cu 

ejectie. 

 

1.10. APLICAŢII  

Problema 1.   O turbină de abur cu puterea teoretică de 5000 kW trebuie 

alimentată cu abur de 24 bari şi C
0

450 .Presiunea la ieşirea din turbină este 

0,02 bari. Să se determine debitul masic de abur, destinderea în turbină fiind 

o adiabată reversibilă . 

Din ecuaţia puterii mecanice adiabatice:  
21

.

iimP  , se determină debitul 

masic 
.

m . 
Pentru starea 1 se scot parametrii  i şi s din Tab. 3, la bari24p  si 

C450t
0

  :    
kg

kJ3351i1  ; 
kgK

kJ192,7s 1   

Iar pentru starea 2 se foloseşte Tab. 2 de unde, pentru bari02,0p  , se scot  

parametrii:
kg

kj
52,73i

"
2  ; 

kg
kJ2459r

2
 ;

kgK
kJ2609,0s

"

2
 ; 

 
kgK

kJ722,8s
"

2
 . 

Titlul de vapori este: 819,0
2609,0722,8

2609,0192,7

ss

ss
x

'

2

"

2

'

21

2










 , iar entalpia: 

kg
kJ20872459819,052,73rxii

22

'

22
 ; 

h
t24,14

s

kg
955.3

20873351

5000

ii

P
m

21

.







 . 

 

Problema 2.   O instalatie frigorifică cu amoniac  
3

NH  funcţionează după 

ciclul teoretic cu compresor şi ventil de laminare. Puterea frigorifica a 

instalaţiei este: kW150Q
V

.

 , iar în vaporizatorul V amoniacul fierbe la 

temperatura de C30
0

 . Temperatura de condensare în condesatorul C este 

de C40
0 . Să se determine: 
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1-  Presiunea, temperatura, titlul, entalpia si entropia în stările 

caracteristice ale ciclului;  

2- Debitul de amoniac prin instalaţie; 

3-  Puterea motorului de antrenare M; 

4-  Căldura 
K

.

Q  cedată sursei calde; 

5-  Eficienţa frigorifică a cilcului. 

Din tabel rezultă mărimile caracteristice la saturaţie: 

Pentru C30t
0

 :    bari194,1p  ; 
kg

kJ22,282i
'
 ;

kg
kJ53,1640i

"
 ; 

kg
kJ31,1358r  ; 

kgK
kJ659,3s

'
 ; 

kgK
kJ247,9s

"
 . 

Pentru Ct
0

40 :     bari533,15p  ; 
kg

kJ14,609i
'
 ; 

kg
kJ43,1709i

"
 ;  

kg
kJ29,1100r  ; 

kgK
kJ830,4s

'
 ; 

kgK
kJ344,8s

"
 . 

În starea 1 ( la intrarea compresorului C) amoniacul este în stare de vapori 

saturaţi uscaţi  1x  , iar temperatura este C30t
0

1  .Pentru determinarea 

stării 2 se utilizează diagrama lg :ip   din starea 1 se urmăreşte izentropa 

kgK
kJ247,9s

1
  pîna la intersecţia cu izobara bari533,15p

2
 . 

Din diagrama se vor citi: Ct
0

2
160 ; 

kg
kJ58,2038i

2
 . Starea 3 este pe 

izobara bari533,15pp
23
  , avand 0

3
x  (starea de lichid saturat). 

Pentru starea 4: bari194,1pp
14
 ; 

34
ii  (laminare adiabatică) şi rezultă 

titlul 
4

x :   
 

24,0
31,1358

22,28214,609

r

ii
x

4

'
43

4 





  

 iar entropia starii 4 este: 

   
kgK

kJ5659,3247,924,0659,3ssxss
'
4

"
44

'
44  . 

Valorile mărimilor caracteristice sunt date în tabelul mai jos: 

Starea 
Presiunea 

-bari- 

Temperatua 

-
0
C- 

Titlul 

- 

Entalpia 

kg
kJ  

Entropia 

kgK
kJ  

1 1,194 -30 1 1640,53 9,247 



TERMOTEHNICĂ 

 

14 

2 15,533 160 - 2038,58 9,247 

3 15,533 40 0 609,14 4,830 

4 1,194 -30 0,24 609,14 5 

Debitul masic 
.

m  de amoniac:        

  s

kg
1454,0

14,60953,1640

150

ii

Q
m

41

V

.

.







 . 

Puterea motorului M de antrenare a compresorului :  

    kW87,5753,164058,20381454,0iimPP 12

.

CM   

Fluxul  cedat sursei calde:       

    kW87,20714,60958,20381454,0iimQ 32

.

K

.

 . 

Verificarea bilanţului termic: kW87,20787,57150PQQ CV

.

K

.

 . 

Eficienţa teoretică a ciclului frigorific: 592,2
87,57

150

P

Q

C

V

.

f   
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CURS 3 

AERUL UMED 

 

1.1. Generalităţi 

Aerul umed este format dintr-un amestec de gaze  cu naturi chimice diferite 

care evoluează în imediata apropiere a zonei de lichefiere  a unora dintre 

componenţi.  Dacă se consideră că acest amestec este  răcit(la p=ct.), se 

poate atinge o temperatură la care să apară procesul de condensare a unui 

component. 

Legile lui Amagat şi Dalton se pot aplica şi pentru amestecuri de gaze reale, 

erorile comise se încadrează în limite admisibile ale calculului curent: 
















)T,p(iT,pn21

)T,p(iT,pn21

p)p......pp(p

V)V......VV(V

 

Aerul umed constituie cel mai important amestec  folosit ca agent 

termodinamic în instalaţiile termice cu gaze, cât şi ca agent de încălzire sau 

răcire. În aerul atmosferic umiditatea provine din evaporarea apei de pe 

suprafeţe libere de apă sau de pe terenuri umede.Se consideră aerul umed ca 

un amestec de aer uscat şi vapori de apă. 

 Pentru partea uscată corespunde compoziţia volumică(molară): 

                     O2 → 20,99% 

                     N2 → 78,03% 

                     Ar → 0,94% 

                     CO2→ 0,03% 

                     H2 → 0,01% 

  Masa molara pentru aerul uscat va fi :  

kmol/kg967,28MM
iiL
    

1.2. Marimile de stare ale aerului umed 

 Gradul de umiditate a aerului este dat prin: 

- umiditate absolută.  

- umiditate relativă.  

 Umiditatea absoluta x este raportul între cantitatea de vapori de apă din 

aer şi un kg de aer uscat :           
a

v

m

m
x   
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x [kg vapori/1 kg aer uscat] sau d [g vapori/1kg aer uscat]. 

Cantitatea totala de aer umed va fi (pentru un kg de aer uscat) : 

m=1+x   [aer uscat +vapori] 

Umiditatea relativă φ reprezintă raportul dintre cantitatea de vapori pe care 

o conţine aerul la temperatura data t si cantitatea maximă de vapori pe care 

poate să o conţină aerul la aceiaşi temperatură: 

s

v

s

v

s

v

sat

v

V

V

m

m
;(%)100

m

m








 




  

Considerînd aerul umed ca un amestec de doua gaze, se scrie legea lui 

Dalton:                                       p=pa+pv   

 unde : 

pa - presiunea parţială a aerului uscat ; 

pv - presiunea parţială a vaporilor de apă ; 

p  - presiunea totală a aerului (masurată cu barometrul) .  

Se disting situaţiile: 

      - Dacă  pv = psat (presiunea de saturaţie la care începe condensarea 

vaporilor de apă),orice exces de umiditate va rămâne în stare lichidă (lichid 

saturat),deci se poate denumi aerul în aceasta stare ca aer saturat (cu vapori 

de apă),cantitatea de vapori de apă în această situaţie este cantitatea 

maximă(msat). 

      - Daca  pv < psat , umiditatea x va fi sub formă de vapori supraîncălziţi, 

aerul fiind numit aer nesaturat.  Pentru starea de saturatie φ = 1 sau φ = 

100%. 

      - Daca  t < tsat , vaporii de apă se vor condensa, presiunea lor partială pv 

se va micşora, iar condensarea se face până când pv atinge valoarea presiunii 

de saturaţie corespunzătoare temperaturii t. În acest caz aerul umed va fi un 

amestec de aer uscat şi vapori umezi, adică aer suprasaturat.Umiditatea în 

exces se prezintă sub forma de suspensie fină (ceaţă) sau masă lichida. 

Dacă mv = 0 ,  φ = 0, deci φ   [0,1] sau : 0% ≤ φ ≤ 100%. 

s

v
ssvv ;Vm;Vm




   

Pentru calculele tehnice, în situaţia în care φ < 1, vaporii fiind supraîncălziţi, 

nu se comite o eroare prea mare (sub 2%), dacă se consideră aceşti vapori 

drept gaz perfect şi în acest caz :       
Tr

p
;

Tr

p

s

sat
s

v

v
v





   
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  Rezultă  :                            sv

s

v
pp;

p

p
   

Se scriu ecuaţiile de stare pentru aer uscat şi  pentru vapori de apă: 

TrmVp;TrmVp vvvaaa   

dar  ra= 287,07 J/kgK , rv= 461,09 J/kgK 

 şi  rezultă : 

v

v

a

v

a

a

v

v

a

v

pp

p
622,0

p

p
622,0

p

r

r

p

m

m
x


  

)t(f)p(f
pp

p
622,0x s

s

s










 

Umiditatea maximă se obţine pentru   φ=1: 

s

s
smax

pp

p
622,0xx


  

 Dacă se cunoaşte umiditatea absoluta x, se pot calcula presiunile parţiale 

ale aerului uscat şi vaporilor de apă : 
























x622,0

p622,0
ppp

x622,0

xp
p

va

v

 

 Constanta r a aerului umed se calculează astfel : 

vvaaii rrrr     

 Pentru un amestec (1+x) kg de are umed: x;1 va    şi rezultă : 

Kkg

J
09,461x07,287rr1r

vva


   

Densitatea aerului umed va fi : 

Tr

p

Tr

p

V

mm

v

v

a

ava








  

Se adună şi se scade termenul 
Tr

p

a

v


 : 

)
r

1

r

1
(

T

p

Tr

pp

Tr

p

Tr

p

Tr

p

Tr

p

va

v

a

av

a

v

a

v

v

v

a

a

















  

dar:   
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pa+pv= p şi sv pp   , 

 

atunci :                       
T

p
00126,0

T07,287

p s



  

Se observă că aerul umed este mai uşor decît aerul uscat: ρaer umed < ρaer uscat. 

Aceasta este şi explicaţia pentru care, în atmosferă, aerul umed de deasupra 

suprafeţei solului se ridică la înăltime unde, datorită scăderii temperaturii, 

poate ajunge la temperatura de saturaţie, la care umiditatea începe să se 

condenseze,  formând asfel  norii. 

Entalpia aerului umed este formată din entalpia aerului uscat şi entalpia 

vaporilor de apă :                 va ixi1i   

în care :                    )uscataerkg/kJ(t1tci pa   

iar din ecuaţia Ramzin,suficient de precisă, rezultă : 

iv = 2490,67+1,967 t  (kJ/kg vapori) 

şi înlocuind valorile numerice rezultă : 

)t96,12490(xt1i   (kJ/kg aer umed) 

Relaţiile deduse, prin considerarea aerului umed ca un amestec de gaze 

perfecte, sunt suficient de precise în practica de proiectare a instalaţiilor de 

ventilaţie şi de climatizare.  

Marea majoritate a calculelor se efectuează cu ajutorul diagramei i-x, 

întocmită pe baza ecuaţiilor de mai sus, pentru presiunea atmosferică medie 

a zonei geografice considerate.Calculul diagramei se face pentru cantitatea 

(1+x) kg de aer umed. 

 

1.3. Diagrama i-x a aerului umed  

 

Pentru comoditatea trasarii curbelor i=ct s-a trasat ordonata entalpiilor la un 

unghi de 45
0
  faţă de abscisa x; ordonata perpendiculară pe abscisă fiind 

dusă din motive de prezentare grafică. Dreptele de i=ct fac unghiul de 45
0  

cu abscisa, iar ordonata entalpiilor nu se trasează de obicei pe diagramă 

(Fig.9.1) 

Trasarea izotermei  se face pe baza ecuatiei :  

x2490)x96,11(t)t96,12490(xt1i  (kJ/kg) 

care reprezintă ecuaţia unei drepte (Fig. 9.2). Pentru trasarea izotermei se 

determină două puncte: punctul 0 de coordonate :x=0; 1ti 0   şi punctul 1 

de coordonate :x = x1; i = i1. Odată cu creşterea temperaturii (sub x =ct), 
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entalpia aerului umed creşte mai repede decât a aerului uscat, astfel că panta 

izotermelor se măreşte.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

             

 

 

 

 

Trasarea curbei de presiune parţială a vaporilor pv (Fig.9.3) se face pe 

baza ecuaţiei: 

x622,0

xp
p v




  

unde p este presiunea pentru care 

s-a întocmit diagrama(de obicei 

p=760 mmHg). 

Trasarea curbei de saturaţie 

Curba φ = 100% ( φ=1)se obţine 

din totalitatea punctelor rezultate 

din intersecţia dreptelor t1=ts şi 

x1=x1max=
s

s

pp

p
622,0


 

Curba de saturaţie împarte 

diagrama i-x  în 2 zone(Fig.9.4) : 

 

I  - zona de deasupra curbei: aer nesaturat alcătuit din aer uscat şi vapori 

supraîncălziţi. 

II - zona de sub curbă : aer suprasaturat format din aer uscat şi vapori umezi, 

în care umiditatea este formată din vapori saturaţi uscaţi şi lichid saturat sub 

formă de ceaţă sau de condensat. 

Fig.9.2. Trasarea izotermei. 

i 

x 

i=ct

. 

i=ct

. 

x
 =

ct
. 

45
0 

45
0 45

0 

ordonata 

entalpiilor 

Fig.9.1. Diagrama i-x a 

aerului umed. 

i 

x 

t2 

t1 

i2 

i1 

2 

1 

i0 
c p

 t
1
 c p

 t
2
 

0 

x

1 

Fig.9.3. Trasarea curbei de presiune 

parţială a vaporilor pv. 

 

x1 

i 

pv1 

x 

pv 

φ1 1 

pv 

t1 
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Trasarea curbelor φ = ct.: pentru starea 1 se determină presiunea pv 

corespunzatoare umidităţii absolute x1 şi apoi se determină presiunea la 

saturaţie ps,  care se citeşte în dreptul intersecţiei dintre t1 şi 

φ=100%(Fig.9.5). 

Umiditatea  relativă se calculează cu relaţia:    
s

v

p

p
  

Curbele φ = ct. care intersectează izoterma de fierbere (t=100
0
C)  devin 

normale la abscisă. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

O stare 

oarecare 1 

x1max 

i 

pv1 

x 

pv 

φ=100% 
1 

pv 

t1=ts 

I - aer nesaturat 

 

II 

aer suprasaturat 

 

aer saturat 

 

Fig.9.4. Trasarea curbei de saturaţie. 
 

Fig.9.5. Trasarea curbelor φ=ct.  
 

x1max 

i 

ps1 

x 

φ=100% 

1 

pv1 

pv 

i1 

t1 

t =100
0
C 

φ1 φ=ct. 

x1 

r 

x1max 

1 

Fig.9.6. Parametrii aerului umed. 
 

i 

ps1 

x 

φ=100% 

pv1 

i1 

t1 

x1 

S 

pv 

 

φ1 

u 

tr 

tad 
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(Fig.9.6) este caracterizată prin : 

-umiditatea relativă φ1. 

-umiditatea absoluta x1. 

-umiditatea 

absolută maximă 

x1max. 

-temperatura tr a 

punctului de rouă 

r .La temperatura 

tr apar primele 

picături de apă, 

prin răcirea 

aerului  la x=ct. 

-temperatura 

termometrului 

umed sau 

temperatura  

adiabatică tad. 

- starea de 

saturatie S la care  

corespunde xmax.   

1.4. Procese de tratare izobară a aerului umed  

Tratarea aerului umed se face în instalaţiile de conditionare şi ventilare a 

aerului. Aerul tratat trebuie sa aibă o anumită stare termică (impusă de 

condiţiile de proiectare) caracterizată prin : t, x, φ.  

1.4.1. Incălzirea aerului umed        

Se consideră un canal de 

tratare a aerului(Fig.9.7) în 

care circulă debitul 
.

m  de aer 

umed şi care trebuie încălzit(la 

x= ct.)până la temperatura t2. 

Incălzitorul I cedează aerului 

fluxul 
12

.

Q : 
.

12

.

mQ  (i2-i1) 

Prin încălzire se micşorează 

umiditatea relativă : 1>2. 

Procedeul de calcul este 

.

m  
.

m  
x,t2 x,t1 

I 

1 

Fig.9.7. Încălzirea aerului umed. 
 

i 

ps1 

x 

φ=100% 

pv1 

i1 

t1 

x=ct 

S 

pv 

i2 

2 φ1 

φ2 

t2 
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următorul : cunoscînd starea 1 a aerului (t1, 1  ) şi debitul de aer, se 

dimensionează  încălzitorul I , astfel încît la ieşirea acestuia aerul să aibă 

temperatura t2. 

1.4.2. Răcirea aerului umed  

Procesul de răcire este invers procesului de încălzire.Umiditatea relativă se 

micşorează continuu şi, la un moment dat, se poate ajunge la  φ=1, aerul 

umed devenind saturat cu vapori de apă (Fig.9.8). În această stare r1, 

temperatura tr1 se numeşte temperatura de rouă, deoarece sub această 

temperatură vaporii de apă condensează. Răcind aerul în continuare (r1-2), 

vaporii de apă condensează, micşorându-se umiditatea absolută x. Dacă 

temperatura scade sub tr1,  atunci aerul devine suprasaturat cu vapori, starea 

aerului fiind un amestec de aer uscat şi vapori umezi la  saturaţie care 

condensează parţial. Deoarece presiunea amestecului rămâne constantă, 

scăderea umidităţii absolute duce la scăderea presiunii parţiale a vaporilor 

de apă pv şi la scăderea temperaturii. Cantitatea de umiditate cedata ( Δx = 

x1–x2 ) este evacuată printr-un separator de umiditate S, aşezat după 

răcitorul R. Calculul se face folosind parametrii din diagrama i-x. 

 

Fluxul termic extras din aer 

este:                                                                                                 

)ii(mQ 21

.

12

.

 [kW] 

Debitul de condensat care este 

evacuat va fi : 

)xx(mm 21

.

c

.

 [kg/s] 

Calculul se poate face şi cu 

relaţiile de calcul stabilite 

anterior. 

 Se deosebesc două cazuri :  

 - dacă t2>tr , se face o răcire 

uscată (nu se depune 

condens). 

 - dacă t2<tr , se face o răcire 

umedă, iar prin separarea 

condensatului se realizează şi 

uscarea aerului. 

 

R 
2

.

m  1

.

m  
x2,t2 x1,t1 S 

Δx 

2 

Fig.9.8. Răcirea aerului umed. 
 

i 

x 

φ=100% 

pv1 

i2 

t1 

x1 

pv 

i1 

1 

φ1 

t2 

tr1 

r1 

pv2 

x2 Δx 
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apă 

Aer din  

atmosferă 

Spre 

consumator 

CF 

VL 

K 

V 

REC 

CA 

1 

2 3 

4 

5 6 

7 

8 

Fig.9.9. Instalaţie de uscare a aerului comprimat. 

 

 

 

O metodă modernă de uscare a aerului comprimat constă în utilizarea 

unei  instalaţii frigorifice (Fig.9.9).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Instalaţia cuprinde: CA- compresor de aer , REC - recuperator de frig, V- 

vaporizator, CF - compresor frigorific,  K- condensator, VL-ventil de 

laminare, ---- -circuit de agent frigorific.      

Funcţionare : Aerul comprimat (de exemplu la p=7 bari) este răcit în REC 

şi apoi în vaporizatorul V. Prin răcire se depune umiditate sub formă de 

condens. Pentru ca starea aerului la ieşire să fie cât mai depărtată de curba 

φ=100%  (la φ=1 se mai poate depune restul de umiditate neevacuată), se 

face o încălzire a aerului uscat (7-8) în REC. 

Această uscare se poate realiza până la eliminarea totală a apei din aer. În 

acest caz se foloseşte o instalaţie frigorifică care face o răcire a aerului sub 

0
0
C (când apa depusă îngheaţă) şi care să funcţioneze alternativ cu două 

vaporizatoare: în timp ce un vaporizator functionează, celalalt se dezgheaţă. 

Pentru o uscare şi mai bună se pot folosi  cartuşe cu silicagel prin care se 

trece aerul la ieşire din instalaţia frigorifică. Silicagelul are proprietatea de a 

reţine vaporii de apă. 
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Reprezentarea în diagramele i-x (pentru aer) şi lgp-i (pentru ciclul frigorific) 

este dată Fig.9.10 : 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

Depunerea de umiditate în REC : 

 )xx(mm
65

..

REC
            

.

m  - debitul de aer uscat 

iar în vaporizatorul V se depune : 

)xx(mm
76

.

v

.

  

Fluxurile termice schimbate: 













)ii(mQ

)xx(m)ii(mQ

76

.

v

.

78

.

65

.

REC

.

 

Observaţie : Pentru a se putea face calculul instalaţiei de uscare trebuie mai 

întâi să se traseze diagrama i-x la presiunea aerului comprimat. Diagramele 

i-x existente în cărţile de specialitate sunt trasate pentru presiunea 

atmosferică de 760 mmHg. 

Uscarea aerului este necesară deoarece prezenţa apei în aer duce la : 

- corodarea tubulaturii prin care circulă aerul comprimat ; 

- uzura mai rapidă a dispozitivelor şi maşinilor care lucrează cu aer 

comprimat ; 

- îngheţarea apei din aer pe conducte ; 

-ruginirea imediată a suprafeţelor polizate cu polizoare pneumatice 

(actionate cu aer comprimat);în această situaţie nu se poate aplica vopsirea 

6 

i 

lg p 

1 

2 
3 

4 

φ=100

% 

5 

 

φ8 

t8 

t5 

5’ 

7 

x6 x5 
x7 

x 

i 

5 

8 

Fig.9.10. Uscarea aerului comprimat. 
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suprafeţelor decât după îndepartarea ruginei. 

Făcând un calcul economic, se constată că această metodă de uscare a 

aerului prin frig este indicată,amortizarea instalaţiei de uscare făcându-se în 

aproximativ 4 ani. 

1.4.3. Amestecarea aerului umed cu caracteristici diferite 

Se că se amestecă debitul 
1

.

m de aer,cu parametrii i1,x1 , cu debitul 

2

.

m ,avînd parametrii i2,x2(Fig.9.11). 

Entalpia amestecului va rezulta din ecuaţia de bilanţ caloric : 

a2

.

1

.

22

.

11

.

i)mm(imim   

2

.

1

.

22

.

11

.

a

mm

imim
i




  

şi similar pentru umiditatea xa :   

2

.

1

.

22

.

11

.

a

mm

xmxm
x




  

 

Ecuaţiile  de bilanţ caloric şi masic se mai scriu: 

t2 

t1 
1 

φ=100% 

φ2 

φ1 

xa x2 x1 
x 

i 
2 

ta 

φa ia 

i2 

i1 

a 

1

.

m , i1,x1 

 

 

2

.

1

..

mmm  , ia,xa 

 

 

1

.

m , i1,x1 

 

 

Fig.9.11. Amestecarea aerului umed. 
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)ii(m)ii(m 22

.

11

.

  

)xx(m)xx(m 22

.

11

.

  

Dacă n

m

m

2

.

1

.

     rezultă:       )ii(nii 21   

)xx(nxx 21   

se elimină n şi relaţia devine:  
xx

ii

xx

ii

2

12

1

1









 

care reprezintă ecuaţia unei drepte ce trece prin punctele 1 si 2, numită  

dreaptă de amestec: i=f(x). 

 Pentru determinarea stării a de amestec se determină entalpia ia cu relaţia 

de mai sus (sau umiditatea absolută xa), iar  punctul a se gaseşte la 

intersecţia dintre dreapta 1-2 şi dreapta i=ia (sau x = xa). 

Odată stabilită starea a,  se pot citi din diagramă :φa, ta, pva. 

Dacă dreapta de amestec 1-2 intersectează curba de saturaţie, starea 

amestecului ar fi a
'
; se observă că starea a

'
 este în zona aerului suprasaturat 

(Fig.9.12). Neglijând entalpia condensatului faţă de a aerului saturat , starea 

t2 

φ=100% 

φ2 

xa x 

i 

2 

t1 

φ1 
i1 

i2 

1 

ta" 
a" 

a' ia 

Δx 

Fig. 9.12. Amestecarea aerului (starea finală a 

amestecului este a'.)
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corespunzătoare amestecului va fi starea a
"
, situată pe curba de saturaţie şi 

care are entalpia egală cu a amestecului ( 'a''a ii  ). Excesul de umiditate 

poate fi eliminat prin separare mecanică. 

1.4.4. Evaporarea apei de pe suprafeţe libere 

 

 Se consideră că aerul umed 

cu starea 1 circulă printr-un 

canal peste o zonă cu 

apă(Fig.9.13). Dacă pereţii 

canalului sunt termoizolaţi, 

atunci căldura necesară 

evaporării apei este preluată 

de la aer, deci entalpia  

amestecului rămâne  

neschimbată. 

Starea 2 se află la intersecţia 

curbelor  φ=1 şi i=ct. 

 Procesul trebuie descompus 

în trei faze : 

I - O cantitate de apă se  

evaporă şi se amestecă cu 

aerul, mărindu-i umiditatea 

absolută x (presiunea praţială 

a vaporilor creşte). 

II  - Prin absorbţia căldurii de 

către apa care se evaporă, 

aerul se răceste. 

III - Aerul se va răci până ce va atinge o temperatură de echilibru pentru 

care cedarea de caldură de către aer este egală cu căldura de vaporizare a 

apei. Această temperatură se numeste temperatură de saturaţie adiabatică 

tad sau temperatura termometrului umed. Ultima denumire se datorează 

faptului ca această temperatură se masoară cu un termometru al carui 

rezervor este învelit într-o ţesătură textilă umedă şi situat în curentul de aer. 

Pentru măsurarea parametrilor aerului umed se foloseşte aparatul numit 

psichrometrul Assman.  

1.4.5. Umidificarea aerului  

Umidificarea aerului este necesară pentru climatizarea aerului şi se 

realizează prin pulverizare cu apă sau abur saturat. Se consideră debitul de 

Fig. 9.13. Evaporarea apei. 

x 
x1 x2 

i 

φ=100% 

2 

t1 1 

tad 

φ1 

i=ct. 

x1,i1 x2,i1 
.

m  
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aer 
.

m cu starea iniţială 1 (t1,x1)şi care trebuie umidificat până la starea 2 

(t2,x2). Debitul de umidificare  apa

.

m  este  sub formă de apă injectată fin sau 

sub formă de abur injectat. Pentru 1 kg de aer uscat  se pulverizează 

cantitatea de umiditate:       
.

apa

.

m

m
n  [kg umiditate/kg aer uscat] 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

După umidificare (Fig.9.14), umiditatea absolută va creste cu: Δx (kg 

umid./kg aer uscat),iar entalpia amestecului creste cu: Δi
a

in  (kJ/kg aer 

uscat), unde:  

ia - entalpia agentului de umidificare  (kJ/kg umid.). 

Se defineste direcţia sau raza procesului raportul: 

umiditate.kg

kJ
;

x

i

xx

ii

)xx(m

)ii(m

m

Q

12

12

12

.

12

.

apa

.

.














  

 

apa

,,

m,Q - fluxul de caldură şi debitul de umiditate schimbate de aer în timpul 

proceselui de umidificare. 

i 

φ=100% 2 

i1 

i2 Δi 

Δx 0
0
C 

0 

ε= -∞ 

ε= -∞ 

ε= 0 
ε=

x

i




 

ε0=2500 

x 

1 

Fig.9.14. Diagrama i-x: umidificarea 

aerului umed. 
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Se obisnuieşte ca direcţia să fie 

marcată în diagrama i-x prin 

segmente de dreaptă ce 

reprezintă diferite valori ale 

sale. Deoarece ],[  , se 

deosebesc următoarele cazuri 

particulare(Fig.9.15): 

-pentru x=ct:  

  - încălzire uscată ; 

  - răcire uscată (1-2c). 

-pentru i=ct:  

0 -umidificare adiabatică (1-

2ad) 

-pentru t=0 
0
C:  

2500
0
 ;izoterma t=0

0
C este 

paralelă cu
0

       

-pentru t=100 
0
C:  

2689
100

 ; izoterma  t=100
0
C 

este paralelă cu
100

 .          

Observaţie : Cunoscînd starea iniţială şi unul din parametrii stării finale 2, 

se poate determina starea finală ducînd o paralelă din starea 1 la direcţia 

procesului şi intersectînd-o cu curba parametrului cunoscut. Pulverizarea 

apei se poate face adiabatic sau politropic. 

 În cazul pulverizarii adiabatice, sistemul apă-aer nu schimbă caldură 

cu mediul exterior,dar în interiorul sistemului poate avea loc un schimb de 

căldura între apă şi aer.În ecuaţiile de bilanţ se consideră că debitul de aer 

nu se modifică în decursul procesului( apa

..

mm  ). 

Ecuaţia de bilanţ termic:   

.

apaapapapa

.

12

2

.

apaapapapa

.

1

.

m

tcm

ii

imtcmim







 

Ecuaţia de bilanţ masic:        

2ad 

x 
x2c 

i 

φ=1 

2b 
1 

t=100
0
C 
φ1 

i1=ct. 

Fig. 9.15. Diagrama i-x: cazuri de 

umidificare cu apă sau abur. 

.

m  
x1,i1 

> 

> 

> 

apă 

(abur) 

x2,i2 

2a 

2c 

2d 
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2

.

apa

.

1

.

xmmxm   

.

apa

.

12

m

m
xx   

Rezultă că direcţia procesului de umidificare adiabatică este : 

umiditate.kg

kJ
;t18,4itc

x

i

apaapaapaapap 



  

adică direcţia procesului este foarte aproape de cea a izentalpei pentru 

care 0 . 

 În cazul procesului politropic, sistemul aer-apă schimbă fluxul de 

caldură 
e

.

Q cu mediul exterior, iar ecuaţia bilanţului termic este:   

2

.

e

.

apaapapapa

.

1

.

imQtcmim   

S-a considerat că fluxul termic 
e

.

Q  pătrunde din exterior în sistem. 

Ecuaţia bilanţului de masă este aceeaşi ca la pulverizarea adiabatică:  

2

.

apa

.

1

.

xmmxm   

Direcţia ε se calculează cu relaţia : 

apa

.

e

.

apaapap

m

Q
tc

x

i





  

  În diagrama i-x (Fig.9.15) sunt reprezentate diverse procedee de 

pulverizare a apei : 1-2a, 1-2b, 1-2ad, 1-2c , 1-2d. 

 În cazul umidificării cu abur ecuaţiile de bilanţ termic şi masic sunt : 













2

.

v

.

1

.

2

.

v
v

.

1

.

xmmxm

imtmim
 

unde: 

v

.

m  (kg/s)- debitul masic al vaporilor (abur saturat). 

iv (kJ/kg) - entalpia aburului.  

Entalpia vaporilor de apă la  ts=100 
0
C este: 

2689)t3,22500(tci
ssapapv

  kJ/kg 
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Direcţia ε este: 

2689i
x

i

v





  kJ/kg 

dar   
100

 =2689 , deci procesul se va desfăşura după direcţia izotermei de 

100 
0
C(1-2b în diagrama i-x). 

 

1.5. APLICAŢII 

 

Problema 1 Să se determine fluxul termic  necesar pentru a încălzi debitul 

s

kg
2,0m

.

  de aer de la temperatura de C20
o  până la temperatura de 

C
0

80 . Umiditatea relativă iniţială este de 50%, iar presiunea barometrică a 

aerului este mbari33,1013p  . 

 
Încălzirea aerului umed se face sub umiditate absolută constantă. 

Rezolvarearapidă poate fi facută cu ajutorul diagramei xi  , fluxul termic 

fiind :                                       
12

..

iimQ  . 

La intersecţia dintre Ct
0

1
20  cu %50

1
  se află starea 1 pentru care 

kg
kJ38i

1
 . 

Pe aceeaşi dreaptă de x=ct, la intersecţia cu Ct
0

2
80 , se citeşte valoarea 

entalpiei 
kg

kJ98i
2
 .  

Fluxul termic va fi:   kW1238982,0Q

.

 . 

Pentru un calcul mai exact se pot folosi ecuaţiile uzuale pentru aerul umed. 

Din ecuaţia entalpiei:  t96,12490xti   

aplicată pentru cele două temperaturi
1

t  si 
2

t  (pentru 
21

xx  ), se obţine:  

     x96,11ttmiimQ
12

.

12

..

  

unde: 

sat

sat

pp

p622,0
x









. 

Din tabelul de vapori la saturaţie, pentru C20t
0

 , corespunde o presiune 

mbari37,23p
sat

  şi, înlocuind, se obţine:                      
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a

v

kg

kg
00725,0

37,235,033,1013

37,235,0622,0
x 




  

iar fluxul va fi:     .kW17,1200725,096,1120802,0Q

.

   

Eroarea dintre valoarea calculată, pe baza utilizarii diagramei, şi valoarea 

calculată după ecuaţiile caracteristice (considerate ca fiind exacte) va fi: 

%3,1100
17,12

1217,12
e 


 , deci nesemnificativă. 

  

Problema 2    Starea aerului la intrarea într-un răcitor este: C25t
0

1
 , 

%60
1
 . Să se determine fluxul cedat, astfel încât temperatura aerului să 

fie de C
0

10  la saturaţie (starea de la ieşirea din răcitor), precum şi 

umiditatea condensată. Debitul de aer este 
s

kg2
m

.

 , iar prsiunea 

barometrică mbari33,1013p
B
 . 

 

 Starea iniţială 1 este determinată de intersecţia dintre izoterma de C
0

25  şi 

curba %60 . Starea 2 se află pe izoterma de C
0

10  şi se observă că 

intersecţia izotermei cu curba de saturaţie are loc la umiditate absolută mai 

mică decât umiditatea stării iniţiale (răcire umedă). Va rezulta că racirea este 

însoţită de condensare, starea finală 2 se va găsi la intersecţia dintre 

izoterma de C
0

10  si %100 . Fluxul termic cedat de aer prin răcire este: 

 
21

..

iimQ  , iar debitul de condens va fi:  
21

.

apa

.

xxmm  . 

Din diagramă rezultă:  

a

1 kg
kJ55i  ; 

a

v3

1 kg

kg
1012x


 ; 

a

2 kg
kJ28i  ; 

a

v3

2 kg

kg
105,7x


 . 

Se calculează:   kW5428552Q

.

 ;  

  33
apa

.

109105,7122m


 kg\s. 
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Problema 3  Într-o instalaţie de condiţionare a aerului se amestecă debitul 

de aer 
s

kg
2m

.

1
 , cu Ct

0

1
30  şi %70

1
 , cu debitul 

s

kg
1m 2

.

 , 

având Ct
0

2
10  şi %20

2
 . Să se determine temperatura, umiditatea 

relativă şi absolută, precum şi entalpia amestecului.  

Pentru Ct
0

30 : mbari41,42p
sat

        mbari68,29pp
sat1v

   

a

v

1 kg

kg
01876,0

68,2933,1013

68,29622,0
x 




 ;

 
a

1 kg
kJ66,773096,1249001876,030i  . 

Pentru Ct
0

10 : mbari27,12p
sat

 ; mbari454,2p
v
 ; 

a

v

2 kg

kg
00151,0

45,233,1013

454,2622,0
x 




 ; 

 
a

2 kg
kJ79,131096,1249000151,010i  . 

Raportul dintre debite este: 5,0

m

m
n

1

.

.

2
  şi rezultă: 

   
a

21

kg
kJ37,56

5,1

79,135,066,77

n1

ini
i 







 ; 

   
a

v3321

kg

kg
101310

5,1

51,15,076,18

n1

xnx
x










 . 

Din ecuaţia entalpiei medii se obţine temperatura t: 

   C41,23
013,096,11

013,0249037,56

x96,11

x2490i
t

0










 , pentru care 

presiunea de saturaţie este: mbari79,28p
sat

 . 

Din ecuaţia umidităţii absolute rezultă:  

mbari74,20
013,0622,0

10131013

x622,0

xp
p

3

v














, iar umiditatea relativă este:   

72,0
79,28

74,20

p

p

sat

v
   %72  



TERMOTEHNICĂ 

 

1 

CURS 4 

METODA EXERGETICĂ DE ANALIZĂ 

TERMODINAMICĂ 

 

1.1. Generalităţi 

Pentru analiza proceselor energetice din instalaţiile şi maşinile termice 

termodinamica tehnică recurge la 3 metode: 

I – METODA CICLURILOR: se compară 
PTIFt

,,   cu valorile  

corespunzătoare ciclului Carnot, rezultând pierderea totală de energie 

datorită ireversibilităţii ciclului real. 

II – METODA POTENŢIALELOR: se bazează pe capacitatea de eliberare a 

energiei mecanice caracteristice fluxurilor de substanţă şi energie (se aplică 

în termodinamica chimică). 

III – METODA EXERGETICĂ: caracterizează resursele energetice ale 

sistemului termodinamic ST în condiţiile unui mediu exterior dat (
00

T,p ). 

EXERGIA (Rant–1953) reprezintă lucrul mecanic maxim 
max

l  care se poate 

transforma în lucru mecanic util, în evoluţia ST din starea dată până la 

starea de echilibru cu mediul ambiant. Se întâlnesc următoarele forme de 

exergie: 

a) Exergia fluxului de substanţă : 

 a-1: termomecanică, adică 
m ec

l  obţinut prin trecerea ST de la starea 

(p,T ) la starea(
00

T,p ). 

 a-2: chimică, adică 
m ec

l  obţinut prin egalarea potenţialelor chimice 

între componenţii ST şi cei ai mediului ambiant. 

b) Exergia fluxului de căldură este  acea parte a căldurii care se poate 

transforma în orice altă formă de energie (deci şi
m ec

l util). 

c) Exergia radiaţiei:
m ec

l ce se poate obţine pe baza energiei radiante(la 
0

T ). 

d) Exergia substanţei aflate în mediu închis: 
m ec

l ce se poate obţine când 

ST trece da la starea (p, T) la starea(
00

T,p ). 
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1.2. Exergia căldurii EQ 

Pentru un proces ciclic parcurs de un ST, considerând ansamblul SC (sursă 

caldă), ST, SR (sursă rece-mediu ambiant) ca fiind adiabatic, se poate scrie: 

0SSS
SRMTSC

   (A) 

Căldura cedată de sursa caldă va fi:  

 
2

1
12SC

dsTQQ  

şi este primită de ST care efectuează 
rev

L , adică exergia căldurii
Q

E : 

   
12Q1201212Qrev

AQQQEL
rev

  

 
12Q

A - energia căldurii (Rant, 1962), adică acea parte de căldură 

netransformabilă în lucru mecanic. Variaţiile de entropie sunt: 

 


























0

12Q

0

rev0

0SR

2

1
SC

ST

T

A

T

Q
SS

T

Q
S

)reversibilST(0S


 

Înlocuind în relaţia (A) rezultă: 

  
2

1
012Q

T

Q
TA


 

iar  
12Q

E  va fi: 

     









2

1

0
2

1
0

2

112Q1212Qrev
Q

T

T
1

T

Q
TQAQEL 


  

 unde: 
T

T
1

0

e
  - factor exergetic de temperatură. 

Deci: 

 

     














2

1
12eme12Q

12em

2

1
e12Q

;Q1Q1A

;QQE





 

unde:
m

0

em

T

T
1   - factor exergetic mediu de temperatură 
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0

12

0

12

m

s

q

S

Q
T





  - temperatura termodinamică medie 

 

 

 

 

 
  

 

 

 

Se deosebesc 2 situaţii: 

I – pentru ST direct (Fig. 10.1, Q→L), T > 
0

T , 
1

m
T >

0
T : 

 
max12

m

0

12Q
LQ

T

T
1E

1















 <

12
Q  

II – pentru ST inversat (Fig.10.2, L→Q), 
2

m
T <

0
T : 

 
12

m

0

12Q
Q

T

T
1E

2














 <0 

min12

m

0

min12Q
lQ1

T

T
LE

2















 consumat de ST. 

0

12

0

12

2m
s

q

S

Q
T





  

   SC 

   SR 

ST 

   
12Q12Q12

AEQ   

 
12Qrev

EL   

 
12Qov

AQ   

0
T  

T 

S 

1
T

 

0
T

 

 
12Q

E

 

 
12Q

A

 
0

S

 

1 

2 

3 4 

QQ12
AEQ   

Fig. 10.1. Diagrama T-S: ST direct. 

2
T

 
1m

T
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1.3. Randamentul exergetic 

Acest randament arată măsura în care exergia consumată într-un proces 

termic (
Q

E ) se regăseşte sub formă de efect exergetic util, adică gradul de 

reversibilitate al unui proces ciclic: 

QQ

Q

Q

u

ex

E
1

E

E

E

E 
 


  

unde: 
Q

E  - consumul de exergie. 

          
u

E  - exergia utilă. 

 π – pierderile de exergie. 

Ecuaţia de bilanţ exergetic este:      
uQ

EE    

În Fig.10.3. se prezintă bilanţul exergetic pentru o maşină termică  (ST 

reversibil şi ireversibil). 

În general, se poate scrie că energia E este: 

0
T  

2
m

T  

1
T

 

min12Q
LE   

4 3 

1 

2 

0
S  

S 

T 

12Q1212Q
EQA   

12
Q  

Fig. 10.2 Diagrama T-S: ST inversat. 
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.ctAEE
nx
  

Se pot formula astfel cele două principii ale Termodinamicii: 

Principiul I: În toate transformările energiei: ctAE
nx
 . 

Principiul al II lea: în procesele ireversibile exergia se transformă în 

anergie (anergia nu poate fi transformată în exergie). 

1.4. Exergia ST deschis în curgere stabilizată (exergie termomecanică) 

Se consideră un debit de substanţă cu parametrii 
1111

s,T,i,p  care trebuie 

adus la starea de echilibru cu mediul ambiant (
0000

s,i,T,p ) prin 

transformări reversibile (adiabată + izotermă), obţinându-

se
m ax

t
l (Fig.10.4).Exergia specifică pentru transformările 1-α, α-0 va fi : 

    ca01a0010t1tmaxt1 AriassTiillle 
 >0 

Dar: iα = i0, sα = s1 şi rezultă:                                        

π 

Q Q 
Q

A

 

MEDIU AMBIANT 

(SR) 

Q
A

 

rev.0
Q

 

rev
L

 

SURSA 

CALDĂ 

Q
E  

rev.0
Q

 

0
T

 

MEDIU AMBIANT 

(SR) 
1

E

L

Q

rev

rev.ex


 

Fig. 10.3 Bilanţul exergetic pentru: a-ST reversibil, b-ST 

ireversibil. 

 Qu EL  

Q
E  

QQ

rev

rev.ex

E
1

E

L 
 

< 1 

SURSA 

CALDĂ 

a. ST- reversibil b. ST- ireversibil 
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   010011 ssTiie   

sau, în general, se poate scrie:    
000

ssTiie    

   aissTiie 000   

unde a este anergia specifică:   
000

ssTia   

Rezultă că:   e + a = i = ct. 

Exergia specifică e nu depinde de originea de calcul a entalpiei i sau a 

entalpiei s, dar anergia a depinde de valoarea entalpiei i0. 

 
 

 

  

Variaţia elementară a exergiei este:   dsTdide
0
  

Dar:               dTcdi
p
  şi 

p

dp
r

T

dT
cdp

dT

dv

T

dT
cds

p

p

p









  

Rezultă:                                                           

pT0p

0
dede

p

dp
TrdTc)

T

T
1(de   

unde:  eT – exergia termică. 

           ep – exergia mecanică. 

Valoarea exegiei e se poate calcula prin integrare: 

0

00emp

p

p

0

T

T

0

ppT

p

p
lnTr)TT(c

p

dp
TrdT)

T

T
1(ceee

00

    

a 

p 

]kg/m[v
3

 

 

 

 

1
p

 


p

 
0

p

 

1 

α 

0 

0q  

0q   
0

t
l



 

1
T

 

0
T

 

b 

c 

0
t

l


 


p  

T[K] 

0t0 lq
   

1 

α 0 

1
T

 

0
T

 


ss

1
  

0
s

 

s [J/kgK] 

0
p

 

1
p

 

Fig.10.4 . Destinderea gazului:1- α - destindere adiabată ; 

α - 0 -destindere izotermă. 
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unde:
m

0

em

T

T
1   - factor exergetic mediu de temperatură. 

 

Exergia totală este: E = m∙e  (J). 

Fluxul de exergie: emE 



 (W). 

 

1.5. Aplicarea metodei exergetice în studiul ciclurilor ireversibile 

directe 

 

Exergia căldurii (lucrul mecanic maxim) într-un ciclu ireversibil este: 

   
iQCmaxQQ

0

LLAQE  

unde:     L – lucrul mecanic obţinut într-un ciclu ireversibil. 

 
00

QQ
E  - pierderea externă a exergiei căldurii cedate mediului 

ambiant, deci datorită ireversibilităţii externe. 

  
i
 - pierderi cauzate de ireversibilitatea proceselor interne 

descrise de ST (frecare, laminare), deci datorită ireversibilităţii interne. 

 
Q

A  - anergia căldurii primită de ST de la sursa caldă SC. 

Randamentul exergetic, care arată gradul de ireversibilitate al ciclului,va 

fi:  

Q

Qi

Q

ex

E
1

E

L
0

 
  

Randamentul termic al ciclului este: 

Cex

Q

ex

Q

ex

Q

Q

t

Q

A
1

Q

AQ

Q

E

E

L

Q

L
 




























 
  

unde ηC este ranamentul ciclului Carnot, care ar funcţiona între aceleaşi 

limite de temperatură ca şi ciclul ireversibil considerat:  

m

0

C

Q

T

T
1

Q

A
1    

Ecuaţia de bilanţ termic este:     
0

QLQ   

unde:                                  
iQQ0

0

AQ  

Bilanţul energetic – exergetic este dat în diagrama Sankey (Fig.10.5). 
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Dacă se consideră exergia chimică a combustibilului Ecb ca nivel de 

referinţă, se poate scrie: 

0

i
tex

e

H
  

unde: 
i

H [kJ/kg] - puterea calorică a combustibilului. 

          
0

e [kJ/kg]  - exergia chimică specifică a combustibilului. 

 

Randamentul exergetic mai poate fi exprimat astfel: 

 
0

i
tardereexcicluex

cb

Q

Qcb

ex
e

H

E

E

E

L

E

L
  

unde: 
0cbcb

emE  - exergia   chimică a combustibilului. 

            mcb - masa combustibilului.   

   SC 

   SR 

ST 

0
Q  

Q 

L 













exCt

Q

L
L   

Q

E
Q

c


 CQ
LE

max


 

Q(100%) 

Q

ex

E

L


 

Q
A

 

0
Q



 

 i


 

0
Q

 






























 

Fig.10.5. Diagrama Sankey. 
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1.6. APLICAŢII 

 

Problema 1  Să se determine variaţia exergiei specifice a unui gaz ideal,cu 

kmol

kg
32M   şi 4,1 , care execută o destindere izentropică de la p1=5 

bari şi t1= C300
0  până la p2=1,5 bari. Parametrii aerului exterior sunt: 

bar1p
0
 , C15t

0

0
 .  

 

Variaţia exergiei pentru transformarea fără schimb de căldură este:  

   
0102121

SSTIIEEE   

care, pentru o transformare izentropică a gazului ideal(
21

SS  ), are forma:  

 
21p2121

TTcmIIEE   

Se calculează : 

kgK
J8,259

32

8314

M

R
r  ;

grdkg
J3,909

4,0

8,2594,1

1

r
c

p 












 

K2,406
5

5,1
473

p

p
TT

4,1

4,01

1

2

12






































 





 

Variaţia exergiei specifice:       

   
kg

kJ7,1512,406573103,909TTcee
3

21p21



. 

Problema 2  Să se studieze, din punct de vedere energetic si exergetic, 

compresia 1-2 dintr-un compresor, în care se comprimă aer din exterior cu 

bar1pp
01
  şi C20tt

0

01
  până la bari5p

2
 , exponentul compresiei 

politropice fiind 43,1n  , în ipotezele în care compresia este: 

Adiabată cu frecare. 

Politropă reversibilă.  

Să se traseze diagramele fluxurilor energetice şi exergetice. 

Pentru aer: 
kgK

J287r   şi 4,1 .  

 

Căldurile specifice sunt: 
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Kkg
J5,717

4,0

287

1

r
c

v 






 

Kkg
J5,10045,7174,1cc

vp 
   

Kkg
J06,50

43,0

4,143,1
5,717

1n

n
cc

vn 











 

Temperatura de la sfârşitul compresiei izentropice:  

K1,464
1

5
293

p

p
TT

4,1

4,01

1

2

1t2
































 

Temperatura de la sfârşitul compresiei de exponent 43,1n  : 

K4,475
1

5
293

p

p
TT

43,1

43,0

n

1n

1

2

12




























 

Adiabata cu frecare. 
 

Lucru mecanic tehnic ideal (1-2t): 

     
kg

J10689,11,4612935,1004TTciill
5

t21pt21idt
  

Lucrul mecanic tehnic real (comprimare cu frecare): 

     
kg

J10832,14,4752935,1004TTciil
5

21p21r
  

kg
kJ2,183ll

dispr
  

Randamentul adiabatic al compresiei: 

%2,92100
832,1

689,1

ii

ii

l

l

21

1

r

t

ad

t2





  

Calculul exergetic:  

 
v021disp

sTeel  , unde 0e
1
  

   
020022

ssTiie   

   
kg

J10832,12934,4755,1004TTcii
5

02p02
  

Aşadar:         
kg

J10761,110099,710832,1e
535

2
  

Căldura de frecare 
f

q : 
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   
v0

3

12nf
sT

kg
J10131,92934,47506,50TTcq   

şi variaţia ireversibilă a entropiei mediului exterior: 

kgK
J16,31

293

10131,9

T

q
s

3

0

f

v



  

kg
J10852,110131,910761,1l

535

disp
 . 

Rezultă o diferenţă de numai 
kg

kJ2 faţă de valoarea găsită prin calculul 

anterior. 

Randamentul exergetic:  

%1,95100
2,185

1,176

l

ee

disp

12

ex



 . 

 

 

 

 

 

 

 

 

Pentru fluxul energetic: 

 

kg
kJ3,2942930045,1Tci

1p1


kg
kJ5,4774,4750045,1Tci

2p2


kg
kJ2,183l

r
 ; 

kg
kJ131,9lq

ff
 ; 

kg
kJ9,168l

id
  

 

Pentru fluxul exergetic: 

 

0e
1
  

kg
kJ1,176e

2
  

kg
kJ2,185l

disp
  

kg
kJ131,9sT

v0


lf 

li

d 

i

1 

2
i5,477 

 

lr ldis

p 

e2 e1 

T0Δsv 

2,185

 

Fluxul energetic Fluxul exergetic 
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Politropa reversibilă   

Lucrul mecanic politropic: 

   
kg

J10741,14,475293287
43,0

43,1
TTr

1n

n
l

5

21pol



  

Schimbul de caldură prin incintă: 

   
kg

J10131,92934,47506,50TTcq
3

12npol
  

Entalpiile finale şi iniţiale: 

kg
kJ3,294Tci

1p1
 ; 

kg
kJ5,477i

2
  

Lucrul mecanic disponibil:  

   
kg

kJ9,1733,2945,477313,9iiqll
12polrevdisp

  

Bilanţul energetic: 

5,4773,91,1743,294iqli
212121

   (diferenţă de 
kg

kJ2,0 ) 

Calculul exergetic:            0e
1
 ; 

kg
kJ1,176e

2
   

Căldura disponibilă este:       

 
kg

kJ21,713,9ssTqq
T

TT
q

12012

2

1

0

disp



    

Bilanţul exergetic este:       
kg

kJ1,17621,174eql
2disprev

   

Fluxurile energetice şi exergetice sunt ilustrate în continuare: 

 

2
i  

l1

2 

q12 

i1 lrev 

Fluxul energetic Fluxul exergetic 

 

qdisp 
e2 
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Fluxul energetic: 

kg
kJ3,294i

1
  

kg
kJ3,9q

kg
kJ1,174l

kg
kJ5,477i

12

12

2







 

 

 

Fluxul exergetic: 

0e
1
  

kg
kJ1,176e

2
  

kg
kJ1,174l

disp
  

kg
kJ2q

disp
  

Problema 3   Să se analizeze , din punct de vedere energetic şi exergetic, 

destinderea politropică cu frecare a unui gaz ideal ( 
kmol

kg
28M  ; 

4,1 ).Gazul se destinde de la bari10p
1
 şi C400t

0

1
  până la 

bari5,1p
2
 . Exponentul politropei este 35,1n  , iar în lipsa frecării 

exponentul ar fi 38,1n
1
 . 

Parametrii mediului exterior sunt: bar1p
0
 ; C20t

0

0
 . 

 

Parametrii caracteristici ai gazului sunt:  

kgK
J9,296

28

8314

M

R
r   

grdkg
J1039

4,0

9,2964,1

1

r
c p 








  

grdkg
J3,742

4,1

1039c
c

p

v 



  

a. Analiza energetică  

Temperatura finală 
2

T  este:    K5,411
10

5,1
673

p

p
TT

35,1

35,0

n

1n

1

2
12 



























 

Temperatura gazului la sfârşitul destinderii fără frecare:  

K2,399
10

5,1
673

p

p
TT

38,1

38,0

1n

11n

1

2
1

'
2 


























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Căldura introdusă prin incintă este: 

   
kg

kJ7,10106732,399
38,0

4,138,1
3,742TT

1n

n
cq

3

1

'

2

1

1

vrev











 

Căldura totală primită de gaz este: 

    kg/kJ73,27106735,411
35,0

4,135,1
3,742TT

1n

n
cqqqq

3

12vfrevt12











 

Căldura primită prin frecare este: 

kg
kJ03,177,1073,27qqq

revtf
  

Lucrul mecanic politropic corespunzător exponentului real n este: 

   
kg

kJ5,299105,4116739,296
35,0

35,1
TTr

1n

n
l

3

21id





  

Lucru mecanic real:  

kg
kJ5,28203,175,299qll

fidr
  

Lucrul mecanic al politropei fără frecare:  

   
kg

kJ2,295102,3996739,296
38,0

38,1
TTr

1n

n
l

3'

21

1

1

rev






 

Se observă că 
revr

ll  . 

Entalpia iniţială 
1

i şi entalpia finală 
2

i  sunt: 

kg
kJ3,699673039,1Tci

1p1
  

kg
kJ5,4275,411039,1Tci

2p2
  

Bilanţul energetic poate fi scris sub forma: 

kg
kJ5,2825,4277,103,699qliliqi

fid2r2rev1
  

Randamentul destinderii: 

%7,95100
2,295

5,282

l

l

rev

r

n
 . 

 

 

 

 

 

qrev 

i1 
i2 

qf 

lr lid 
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b.Analiza  exergetică 

Exergia iniţială 
1

e :            
010011

ssTiie   

unde:                         
kg

kJ4,304293039,1Tci
0p0

  

 















0

3

0010

p

p
lnTrssT  

iar:                       bari5445,0
673

293
10

T

T
pp

4,0

4,1

1

1

0

13






























 

 
kg

kJ88,52
5445,0

1
ln2932969,0ssT

010
  

 
kg

kJ0,34288,524,3043,699e
1

  

Exergia finală 
2

e :             
020022

ssTiie   

 















0

3

0020

p

p
lnTrssT  

bari4569,0
5,411

293
5,1

T

T
pp

4,0

4,1

1

2

0

23































 

  kg/kJ14,68
1

4569,0
ln2932969,0ssT

020
  

 
kg

kJ96,5414,684,3045,427e
2

  

Variaţia entropiei politropei reale: 

kgK/kJ05217,0
673

5,411
ln

35,0

4,135,1
7423,0

T

T
ln

1n

n
css

1

2

v12











 

Variaţia ireversibilă a entropiei specifice  sursei reci datorită frecării: 

kgK
kJ05812,0

293

03,17

T

q
s

0

f

v
 ;      .qsT

fv0
  

Exergia schimbului de căldură: 

 
kg

kJ44,1205217,029373,27ssTqq
T

TT
q

2

1
12012

0

disp



   

Lucrul mecanic disponibil este: 
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   
kg

kJ5,28203,1744,1296,540,342sTqeel
v0disp21disp

  

Se constată că valoarea lui ldisp este  aceeasi cu valoarea lui 
r

l  calculată prin 

metoda anterioară .  

Bilanţul exergetic:      

 
kg

kJ0,342e
1
  

kg
kJ96,54e

2
  

kg
kJ44,12q

disp
  

kg
kJ03,17sT

v0
  

kg
kJ5,282l

disp
  

 

e2 

qdisp 

e1 

T0Δsv 

lr 
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CURS 5 

COMBUSTIBILII. ARDEREA COMBUSTIBILILOR 

 
1.1. Generalităţi; caracteristicile combustibililor 

Ponderea diverselor surse de energie pe plan mondial este: 

- Petrol: 30% 

- Cărbune şi derivaţi: 30% 

- Gaze naturale: 13% 

- Energie nucleară: 12% 

- Energie hidraulică: 5% 

- Energie solară: 5%  (SUA 12%) 

- Bioenergie+alte surse: 5%. 

Căldura din procesele termice se obţine, în general, prin arderea 

combustibililor. 

Prin ardere se înţelege un proces de oxidare rapidă exotermică a 

substanţelor combustibile. 

Prin combustibil se înţelege substanţa combustibilă care este destinată 

arderii pentru a se obţine căldură utilizabilă.  

Prin comburant se înţelege substanţa care furnizează oxigenul necesar 

arderii combustibilului. În procesul de ardere substanţele combustibile 

reacţionează exotermic cu oxigenul formând oxizi. Pentru ca o substanţă 

combustibilă să poată fi utilizată drept combustibil trebuie sa îndeplinească 

condiţiile: 

- Compuşii săi de ardere nu trebuie să atace pereţii camerei de ardere; 

- Să poată fi aprins cu uşurinţă, dar să nu prezinte pericol la manipulare prin 

autoaprindere necontrolată sau explozii; 

- Să se găsească în cantitate suficientă; 

- Prin ardere să elibereze o cantitate cât mai mare de căldură la o 

temperatură cât mai înaltă; 

- Reziduurile solide ale arderii (cenuşa) să nu înfunde rapid orificiile de 

intrare a comburantului; 

- Să aibă preţ de cost scăzut; 

- Să nu aibă utilizări mult mai economice ca materie primă utilizată în alte 

ramuri industriale; această condiţie este foarte greu de îndeplinit în 
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economia modernă, deoarece din combustibilii actuali se pot obţine produse 

mai valoroase prin prelucrare fizico-chimică. 

Condiţiile de mai sus sunt îndeplinite de substanţele organice în compoziţia 

cărora intră: carbon, hidrogen şi sulf( C, H2, S). Pe lângă aceste elemente 

combustibile în compoziţia combustibililor naturali şi artificiali intră şi 

substanţe necombustibile, denumite balast, care absoarb căldură de la 

produsele formate prin ardere şi provoacă astfel scăderea temperaturii de 

ardere. O parte din balastul combustibilului se prezintă sub stare gazoasă 

(O2, N2, umiditate), care se amestecă cu oxizii gazoşi, formând gazele de 

ardere sau gazele arse, iar o parte din balast rămâne în stare solidă (cenuşa) 

care se depune în camera de ardere.Pentru scrierea ecuaţiilor de ardere este 

necesară cunoaşterea compoziţiei combustibilului, care se poate determina 

prin analiză de laborator.Compoziţia combustibilului solid sau lichid este 

indicată de obicei prin participaţia masică a componenţilor exprimată în:  













combkg

componentkg
 

Participaţiile componenţilor pentru combustibili gazoşi sunt exprimate în : 











 combNm

Nm
3

3

 sau  
combkmol

kmoli


 

Notând participaţiile masice prin simbolurile chimice ale componenţilor, 

compoziţia unui combustibil solid sau lichid se exprimă sub forma: 

kg1aunohsc   

sau :                 kg100%a%u%n%o%h%s%c   

Denumirea de analiză elementară este convenţională, deoarece umiditatea 

u şi cenuşa a nu sunt elemente chimice. Analiza elementară a 

combustibililor solizi şi lichizi este o operaţie foarte laborioasă şi necesită 

aparatură specializată. 

Analiza imediată este o analiză simplificată şi în prima operaţie se elimină 

umiditatea. Această umiditate poate fi considerată ca umiditate liberă sau 

umiditate de constituţie (legată de constituţia moleculei de combustibil).  

Umiditatea liberă (externă) poate fi înlăturată prin uscarea combustibilului 

în aer la temperatură obişnuită atmosferică sau prin încălzire în spaţiu închis 

la Ct
00

105102  . 

Dacă se analizează 1kg de combustibil solid, după înlăturarea umidităţii U 

rămâne substanţa uscată, notată convenţional cu R:   (kg) U-1R   
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Încălzind substanţa uscată în spaţiu închis şi în lipsa oxigenului până la 

temperaturi de 870
o
900

o
C, vor distila substanţele volatile, notate 

convenţional cu V, formate din hidrocarburi şi compuşi ai sulfului; ceea ce 

rămâne după distilarea substanţelor volatie este cocsul, un amestec de 

carbon şi cenuşă. Operaţia de cocsificare este reprezentată prin relaţia:  

R-V=(C+A) (kg) 

unde: C(kg) – cantitatea de  carbon fix; A(kg) – cantitatea de cenuşă. 

Prin arderea în aer a cocsului obţinut arde carbonul din cocs (carbonul fix) şi 

rămâne cenuşa în spaţiul de probă, cenuşa fiind formată  din compuşi 

minerali:                                  (C+A)-C=A (kg) 

Prin analiza imediată se obţin participaţiile masice pentru: umiditatea (u), 

Substanţe volatile (v), Carbonul fix (c), Cenuşă (a). 

Pentru a determina compoziţia elementară a combustibilului trebuie 

analizate şi substanţele volatile V în componenţa cărora intră: restul de 

carbon, hidrogenul, sulful, oxigenul şi azotul. 

Carbonul total al combustibilului este format din carbonul fix şi din 

carbonul conţinut în substanţele volatile. 

Hidrogenul se poate găsi în substanţe volatile cât şi în apa de cristalizare 

(dacă există). 

Oxigenul poate fi în apa de cristalizare şi în compuşii oxizi ai carbonului 

(CO2, CO). 

Sulful se găseşte în hidrogenul sulfurat (H2S). Conţinutul de sulf în 

combustibil este dăunător, deoarece poate conduce la formarea acidului 

sulfuric care atacă elementele metalice ale camerelor de ardere. 

Combustibilii pot fi: solizi (huilă, lignit, antracit), Lichizi (petrol si 

derivatele sale), Gazoşi (naturali sau artificiali). 

Gazul combustibil cel mai utilizat este gazul metan, în care metanul are cea 

mai mare participaţie. La gazele artificiale compoziţia poate fi formată din: 

metan (CH4), etilenă (C2H4), hidrogen (H2), oxid de carbon (CO), precum şi 

din componenţii necombustibili (balast) cum sunt: CO2, N2, O2, vapori de 

apă. 

1.2. Puteri calorice şi măsurarea lor 

Prin putere calorică a unui combustibil se înţelege căldura eliberată prin 

arderea completă a unitaţii de cantitate de combustibil. Pentru puterea 

calorică se foloseşte notaţia H şi unităţile de măsură: 

- 
kg

kJ
– pentru combustibili solizi şi lichizi; 
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- 
3

Nm

kJ
– pentru combustibili gazoşi; 

- 
kmol

kJ
- pentru orice tip de combustibil, dacă se cunoaşte masa molară (M). 

În timpul arderii componenţii care ard degajă căldură, în timp ce balastul 

absoarbe căldură şi scade temperatura la care are loc arderea. 

Scriind ecuaţiile de ardere pentru 1 kmol de C, S, H2, se obţine: 











kmol

kg
2M;

kmol

kg
32M;

kmol

kg
12M

2
HSC

 

C
HCOOC 

22
 

Ckg
kJ33860

12

406300

Ckmol
kJ406300H

C 





Skg
kJ9256

32

296200

Skmol
kJ296200H;HSOOS

SS22 



  

2

HH222 Hkg
kJ143250

2

286500

kmol
kJ286500H;HOHO

2

1
H

22 


Se observă că 
2HH  este de peste 4 ori mai mare decât CH . 

Prin arderea completă a c kg de C, h kg de 
2

H  şi a s kg de S se obţin 

căldurile:   

 
















kJHsQ

kJHhQ

)kJ(HcQ

Ss

2Hh

Cc

 

Pentru un combustibil format din elementele combustibile 2H , C, S, 

puterea calorică nu se poate calcula cu relaţia 
i

HH , deoarece 

componenţii nu formează un amestec, ci sunt prezenţi sub formă de 

combinaţii chimice. 

Pentru măsurarea puterilor calorice se folosesc masurători  de laborator; 

datele obţinute se vor înlocui în relaţii empirice deduse tot experimental. 

Procedeul este următorul: în aparatul de măsură este arsă o cantitate bine 

determinată de combustibil, căldura gazelor arse fiind preluată de un fluid 

de răcire (apa). Se măsoară creşterea de temperatură pentru fluidul de răcire. 

Scriind o ecuaţie de bilanţ termic rezultă puterea calorică. 

Dacă gazele arse sunt răcite, vaporii de apă rezultaţi prin arderea 

hidrogenului se depun sub formă de condens, căldura de condensare fiind: 
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 kJrgQ
cond

  

unde: 

r – căldura de condensare 









kg
kJ2508r . 

g 








 combkg

kg
 – cantitatea de condensat. 

Se deosebesc două puteri calorice: 

S
H  – puterea calorică superioară; 

i
H – puterea calorică inferioară. 

rgHQHH
ScondSi


 

În gazele arse se deosebesc doi componenţi: gaze uscate şi gaze umede 

(vapori de apă). 

 Atât timp cât  pe parcursul răcirii gazelor arse nu se atinge temperatura 

punctului de rouă  
r

t , apa rămâne în stare de vapori. 

Prin putere calorică superioară  sH  se înţelege cantitatea totală de 

căldură degajată prin arderea completă a unităţii de cantitate de combustibil; 

se măsoară prin răcirea gazelor arse până la temperatura de C
0

0  sau până la 

temperatura atmosferică ambiantă. 

Prin putere calorică inferioară  iH se înţelege căldura degajată prin 

arederea unitaţii de cantitate de combustibil, fără a se lua în considerare 

căldura de condensare a umidităţii din gazele de ardere; se măsoară prin 

răcirea gazelor arse până la temepartura punctului de rouă  rt , dar fără 

apariţia condensatului. 

Pentru calculul puterii calorice inferioae  iH  se folosesc relaţii empirice 

deduse experimental; aceste relaţii implică cunoaşterea compoziţiei 

elementare a combustibilului. De exemplu, pentru combustibili lichizi 

rezultaţi prin distilarea petrolului, se poate folosi ecuaţia empirică Dulong – 

Petit: 

u2508s10450
8

o
h117000c33860H i 



















kg
kJ . 
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unde:












combkg

compkg
u,s,o,h,c sunt participaţiile masice pentru C, 

2H , 2O , S, OH 2 . 

În cazul combustibililor gazoşi, formaţi dintr-un amestec de gaze 

combustibile, puterile calorice se determină cu relaţiile: 








 

 

sjjS

ijj2i21i1i

HH

H...HHH

 

j  - participaţiile componenţilor din amestec


















combNm

compNm

3

3

, 

iar   1j . Balastul gazos (CO2, N2, O2) nu participă la calculul puterilor 

calorice de mai sus. Puterile calorice ale combustibililor solizi şi lichizi grei 

se determină în laborator cu ajutorul bombei calorimetrice, iar ale 

combustibililor gazoşi şi lichizi volatili cu calorimetrul JUNKERS. 

Ambele metode de măsurare presupun cântărirea sau contorizarea cantităţii 

de combustibil arse, gazele de ardere ale combustibilului provocând 

creşterea temperaturii unui fluid de răcire. Scriind ecuaţia de bilanţ caloric 

rezultă puterea calorică superioară. 

 

1.3. Ecuaţiile stoichiometrice de ardere în oxigen pentru componenţii 

combustibili 

Cantitatea de oxigen necesară oxidării complete a combustibilului se 

numeşte oxigen teoretic, oxigen minim sau oxigen stoichiometric. 

Dacă în camera de ardere s-ar introduce mai mult oxigen decât oxigenul 

stoichimetric, atunci oxigenul excedentar nu găseşte substanţă cu care să 

intre intre în reacţie şi se elimină în atmosferă odată cu oxizii formaţi, 

aşadar gazul de ardere are un caracter oxidant. Dacă s-ar introduce oxigen 

mai puţin decât oxigenul stoichiometric, atunci nu toată cantitatea de 

combustibil arde şi ce nu arde se elimină în atmosferă odată cu oxizii 

formaţi. În cazul arderii în exces de oxigen, surplusul de oxigen absoarbe 

căldură de la oxidul format, iar în cazul arderii incomplete nu se eliberează 

întreaga cantitate de căldură de la combustibil. 

Ecuaţia chimică de ardere în cantitate strict necesară de oxigen este 

denumită ecuaţia stoichiometrică de ardere în oxigen. 

Cu ajutorul acestor ecuaţii se pot determina ecuaţiile de ardere în condiţiile 

date, aflându-se oxigenul stoichiometric şi oxizii formaţi. 
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Arderea carbonului  
Reacţia de ardere pentru o moleculă de carbon este: 

C+O2  CO2 

Pentru 1 kmol de carbon reacţia se scrie (1kmol are NA molecule): 

22
kmolCO!kmolO1kmolC1   

Ştiind că: 1 kmol O2 = 32 kg şi 1kmol CO2 = 44 kg, reacţia se scrie în kg: 

22
kgCO44kgO32kgC12   

 iar pentru 1 kgC: 

22
kgCO667,3kgO667,2kgC1  . 

Obs. Numai ecuaţia scrisă în kg este o ecuaţie propriu-zisă( în care s-a pus 

semnul =); în celelalte expresii nu se pune semnul egal, deoarece o molecula 

de carbon care reacţionează cu o moleculă de oxigen duce la formarea unei 

singure molecule de bioxid de carbon (proces contractiv). Dacă se arde o 

cantitate c de kg C, ecuaţia se scrie: 

22
ckgCO667,3ckgO667,2ckgC   

Oxigenul teoretic (stoichiometric) va fi: 

 

 
Ckg

ONm
868,1

kgC

O
Kg667,2

kmolC1

kmolO1
O 2

3

22

t2 
  

Cantitatea de CO2 va fi: 

 

 

 
kgC

CONm
868,1

kgC

kgCO
667,3

kmolC1

kmolCO1
CO 2

3

22

2
  

Transformările de unităţi se fac ţinând cont de faptul că la 1 kmol 

corespund: 

 








3

M
Nm4,22V

kgM
 

 

Arderea sulfului  
Pentru o moleculă de sulf: 

22
SOOS   

Reacţia de ardere a unui kmol de sulf: 
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22

22

22

kgSO2kgO1kgS1

kgSO64kgO32kgS32

kmolSO1kmolO1kmolS1







 

Dacă se exprimă gazele în Nm
3
 se obţine: 

2
3

2
3

2
3

2
3

SONm7,0ONm7,0kgS1

32:SONm41,22ONm41,22kgS32




 

Pentru arderea a s kg de sulf se scrie: 

22
skgSO2skgOskgS   

Oxigenul teoretic este: 

kgS

ONm7,0

kgS1

kgO1

kmolS1

kmolO1
O 2

3

22

t2
  

Cantitatea de bioxid de sulf: 

 
kgS

SONm7,0

kgS

kgSO2

kmolS

kmolSO1
SO 2

3

22

2
 . 

Arderea hidrogenului  
Hidrogenul poate intra atât în compoziţia combustibililor solizi şi lichizi, 

sub formă de combinaţii,cât şi în compoziţia amestecurilor gazoase. 

Reacţiile de ardere stoichiometrică în oxigen vor fi: 

Pentru o moleculă:  

OkgH9kgO8kgH1

OkgH18kgO16kgH2

OkmolH1kmoliO5,0kmolH1

moleculexNOHO
2

1
H

222

222

222

A222









 

 

Pentru cazul în care participaţia h a hidrogenului este exprimată în 

combkg

kgH
2


 :  2:OHNm414,22ONm207,11kgH2

2

3

2

3

2
  

OHNm207,11ONm604,5kgH1
2

3

2

3

2
  

 

Pentru hidrogen drept un component gazos se scrie: 
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OHNm1ONm5,0HNm1

OHNm414,22ONm207,11HNm414,22

2

3

2

3

2

3

2

3

2

3

2

3




 

Se observă că ecuaţiile scrise în Nm
3
 şi kmoli au aceeaşi coeficienţi. 

Pentru h kg de hidrogen ecuaţia de ardere este:  

OkgH.h9kgO.h8kgHh
222

  

Oxigenul teoretic: 

2

3
2

3

2

3

2

2

2

2

t2
HNm

ONm
5,0

OHkg
Nm604,5

kgH

kgO
8

kmolH

kmoliO
5,0O 


  

Iar oxidul format (vaporii de apă) este: 

 
2

3
2

3

2

2

3

2

2

2

2

2
HNm

OHNm
1

kgH

OHNm
207,11

kgH

kgH
9

kmolH

OkmolH1
OH   

În rezumat, dacă într-un combustibil solid sau lichid participaţiile 

elementelor combustibile vor fi:c, s, h 








kg
kJ , atunci oxigenul teoretic 

total va fi: 













.combkg

kgO
h8s1c667,2O 2

t2
 

 iar cantitatea de oxizii formaţi va fi: 

OkgH.h9kgSO.s2kgCOc667,3m
222

  

Arderea oxidului de carbon (CO)  Ecuaţiile de ardere vor fi: 

2
3

2
33

2
3

2
33

22

22

22

22

CONm1ONm5,0CONm1

CONm414,22ONm207,11CONm414,22

kgCO571,1kgO571,0kgCO1

kgCO44kgO16kgCO28

kmolCO1kmoliO5,0kmolCO1

COO5,0CO













 

Oxigenul teoretic: 

kgCO

kgO
571,0

CONm

ONm
5,0

kmoliCO

kmoliO
5,0O 2

3
2

3

2

t2
  

Iar oxidul format: 

 
kgCO

kgCO
571,1

kmoliCO

kmoliCO
1

CONm

CONm
1CO 22

3
2

3

2
  
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Arderea hidrocarburilor Cm Hn   ]kgnm12kmolCmHn1[   

Prin ardere carbonul trece în 
2

CO , iar hidrogenul trece în vapori de apă, 

după reacţiile scrise anterior. Reacţia de ardere teoretică în oxigen a unei 

molecule de hidrocarbură  
nm

HC  este: 

OH
n

COmO
n

mHC
nm 222

24









 . 

OHNm
2

n
CONmmONm

4

n
mHCNm1

OkmoliH
2

n
kmoliCOmkmoliO

4

n
mHkmolC1

2

3

2

3

2

3

nm

3

222nm





















 

 

Ecuţia de control se obţine exprimând reacţia în kg: 

  nm12:OHkg
2

n
18mkgCO44kgO

4

n
m32HkgCnm12

222nm











 iar pentru 1kg de combustibil: 

OkgH
nm12

2

n
18

kgCO
nm12

m44
kgO

nm12

4

n
m

32HkgC1
222nm













  

Oxigenul theoretic 
t

O
2

 este: 

nm

3
2

3

nm

2

nm

2

t2
HCNm

ONm

4

n
m

HkgC

kgO

nm12

4

n
m

32
HkmolC

kmoliO

4

n
mO 
























Oxizii formaţi sunt: 

 

 
nm

2

nm

3
2

3

nm

2

2

nm

2

nm

3
2

3

nm

2

2

HkgC

OkgH

nm12

2

n
18

HCNm

OHNm

2

n

HKmoliC

OKmoliH

2

n
OH

HkgC

kgCO

nm12

m44

HCNm

CONm
m

HkmoliC

kmoliCO
mCO










Pentru hidrocarburile gazoase exprimarea ecuaţiilor de ardere se face în 
3

Nm  sau kmoli , iar pentru hidrocarburile lichide exprimarea se face numai 

în kmoli  sau în kg. 
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Folosind ecuaţiile de mai sus se pot scrie ecuaţiile de ardere pentru: 

- etan 
4

CH  

- acetilenă 
22

HC  

- etilenă 
42

HC  

- etanol 
62

HC  

- propan 
83

HC  

- butan 
104

HC  

- alcool etilic OHHC
52

 

- naftalină 
810

HC  

- benzol 
66

HC  

Benzolul poate fi şi în stare de vapori.  

 

1.4. Ecuaţiile de ardere în aer, cu oxigen diferit de oxigenul teoretic, 

pentru combustibilii cu compoziţie cunoscută 

Oxigenul necesar arderii este luat din aer, cu excepţia unor cazuri speciale 

(sudură cu gaze,motoare de rachete). Pentru calculul reacţiilor de ardere a 

combustibililor se consideră că aerul este uscat şi format numai din oxigen 

şi azot. Pentru aer simbolul convenţional este L (de la cuvântul german 

Luft): 

2

3

2

33

22

22

NNm79,0ONm21,0LNm1

kmoliN79,0kmoliO21,0kmolL1

kgN77,0kgO23,0kgL1







 

În procesul de ardere azotul este considerat balast exterior. Ştiind cantitatea 

de oxigen  
t2

O  necesară arderii unităţii de cantitate de combustibil( B-

simbol pentru combustibil), se pot calcula cantităţile corespunzătoare pentru 

aer şi azot (folosind regula de trei simple): 

 
BNm

LNm

21,0

O
L 3

3
t2

  sau  
kmoliB

kmoliL  

sau: 









kgB

kgL

23,0

O
L

t2 . 

Pentru azot:       









kmolB

kmolN
;

BNm

NNm
O

21,0

79,0
N 2

3
2

3

t22
 



TERMOTEHNICĂ 

 

12 











kgB

kgN
O

23,0

77,0
N 2

t22
. 

În aceste relaţii oxigenul  
t2

O fiind exprimat în:  

kmolB

kmolO
2  sau 

BNm

ONm
3

2

3

 sau   
kgB

kgO
2 . 

Pentru studiul arderii se consideră un combustibil căruia i se cunoaşte 

compoziţia elementară: 



solid

balast

gazos

balast

lecombustibi

ţetansubs

aunoshckgB1    

Se consideră că oxigenul o din compoziţia combustibilului participă la 

procesul de ardere;deci din exterior se va introduce diferenţa dintre oxigenul 

necesar şi oxigenul din compoziţie. Se întâlnesc trei cazuri clasice de ardere: 

completă, excedentară şi incompletă. 

1. Arderea completă   
Pentru ardere combustibilul dispune de cantitatea de oxigen strict necesară 

ca să oxideze complet componenţii combustibili. Cantitatea de oxigen 

necesară oxidării complete (ardere completă) a elementelor combustibile se 

numeşte oxigen stoichiometric sau oxigen teoretic  
t

O
2

. Din exterior se 

introduce oxigenul minim 
min2

O , care împreună cu oxigenul propriu o al 

combustibilului  formează oxigenul teoretic:  











kgB

kgO
oOOOO 2

min2comb2min2t2
 

Observatii. Datorită cantităţii foarte mici de oxigen din compoziţia 

combustibilului, în comparaţie cu oxigenul teoretic, de obicei nu se face 

distincţie între 
t

O
2

 şi 
min2

O . 
min

L , 
min2

N  sau 
t

L  şi 
t

N , reprezintă aerul şi 

azotul corespunzător oxigenului minim (
min2

O ,
t

O
2

). Carbonul, sulful şi 

hidrogenul se oxidează complet şi trec în gazele arse sub formă de oxizi 

(
2

CO , 
2

SO , OH
2

). În gazele arse ( sau gazele de ardere) se găseşte şi 

balastul gazos al combustibilului (n şi u), cât şi balastul exterior 
min2

N  

introdus odată cu oxigenul minim 
min2

O . Reacţia de ardere poate fi scrisă 

calitativ sub forma: 

2222min
NOHSOCOLB   
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unde:                       

nNN

uOHOHOH)OH(

NOL

min22

oxid2.umid2oxid22

min2min2min







 

În gazele arse nu există nici un component combustibil şi nici oxigen; 

gazele arse fiind neutre din punct de vedere chimic.  

Prin oxidarea completă (arderea completă) a substanţelor combustibile a fost 

eliberată cantitatea maximă de căldură din combustibil, obţinându-se cea 

mai mare temperatură a gazelor de ardere (t2). Temperatura maximă de 

ardere se obţine în cazul arderii stoichiometrice în oxigen pur, deoarece 

lipseşte azotul exterior (
min2

N ), care are cea mai mare putere de răcire a 

gazelor arse (fiind în cantitatea cea mai mare). 

2. Arderea excedentară  

Pentru ardere se introduce din exterior mai mult oxigen decât ar corespunde 

unei arderi stoichiometrice.  

Se notează 
r

O
2

 oxigenul real introdus. Raportul: 

t

2

t2

r2

t2

r2

L

L

N

N

O

O
 ,  în acest caz 1 , 

se numeşte coeficient de oxigen sau coeficient de exces de aer (denumire 

relativ improprie, deoarece sunt cazuri când 1 ) sau raport de aer 

(neutilizată la noi, ci în limbajul tehnic german şi anglo-american). 

În cazul acestei acestei arderi excedentare ( 1 ) se observă că: 

substanţele combustibile reţin numai oxigenul stoichiometric 
t

O
2

 pentru 

oxidarea lor completă, restul de oxigen, denumit oxigen excedentar (
e

O
2

), 

rămâne ca balast exterior  care se regăseşte în gazele arse. 

pentru 1  gazele arse au un caracter oxidant. 

Se calculează :  

t2r2 OO  ; 

 1OOOOOO t2t2t2t2r2e2    

21,0

O
L

r2
r   sau 

23,0

O
L

r2
r   

r2r2 O
21,0

79,0
N   sau r2r2 O

23,0

77,0
N  . 

Ecuţia calitativă de ardere se scrie sub forma: 
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2e2222r NOOHSOCOLB   

 unde: nNN r22  . 

Această ardere pentru care 1  se numeşte ardere cu exces de aer sau 

ardere excedentară. 

Din punct de vedere energetic, substanţele combustibile ard complet şi 

eliberează întreaga lor căldură de reacţie, dar temperatura de ardere (
2

t ) este 

mai mică decât în cazul arderii teoretice, datorită balastului de aer 

excedentar:  

  te L1L   

Arderea excedentară se recunoaşte făcând analiza Orsat a gazelor de 

ardere: nu se găsesc elemente combustibile, dar se găseşte oxigen liber 

(excedentar). 

3. Arderea incompletă  

Dacă oxigeul care intră în reacţie este mai puţin (cantitativ) decât oxigenul 

teoretic (
tr

OO
22

  şi 1 ), arderea este denumită ardere incompletă  sau  

ardere deficitară  sau ardere cu lipsă de oxigen. 

O parte din elementele combustibile rămân nearse şi se elimină împreună cu 

ceilalţi componenţi ai gazelor arse. Rezultă că nu se poate obţine întreaga 

cantitate de căldură care ar putea fi eliberată de substanţele combustibile 

prin ardere completă. În gazele arse se vor găsi 
2

CO  şi CO  (substanţă 

combustibilă), deoarece hidrogenul arde foarte rapid, deci se oxidează 

complet ;în general, se consideră ca incompletă numai arderea carbonului. 

Pentru 1  ecuaţia calitativă de ardere va fi: 

2222r
NOHSOCOCOLB  . 

Observaţii. Oxidul de carbon se autoaprinde în prezenţa oxigenului la 

temperaturi mai mari de 650
0
C. Oxidul de carbon este foarte toxic; intră în 

reacţie chimică cu hemoglobina din sânge, dând un compus ireversibil, 

carboxihemoglobina, care nu absoarbe şi nici nu transportă oxigenul, deci 

staţionarea în atmosferă de CO poate provoca decesul prin asfixiere. 

Normele de protecţie a muncii prevăd controlul instalaţiilor de ardere şi 

remedierea lor imediată, dacă se constată degajări de CO în spaţiul de 

deservire a instalaţiei. 
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1.5. Calculul arderii excedentare pentru combustibili cu analiză 

elementară cunoscută (α>1)  

Se consideră un combustibil format din: 

kgB1aunohsc.combkg1   

Oxigenul teoretic va rezulta prin însumarea cantităţilor de oxigen necesare 

arderii complete a elementelor combustibile ( C ,
2

H , S ): 

h8s1c667,2O t2     








kgB

kgO
2  

pentru coeficientul de aer α dat va rezulta: 

t2r2 OO   








kgB

kgO
2  

Oxigenul introdus din exterior pentru ardere va fi: 

oOO r2min2         








kgB

kgO
2 . 

De obicei r2O0   şi se poate neglija  
rext

OO
22

 . 

Cantitatea reală de aer introdusă din exterior:  

23,0

O
L

r2
r     









kgB

kgL
 

Azotul introdus odată cu aerulul exterior: 

rr2 L77,0N       








kgB

kgN
2  

Oxigenul excedentar: 

  t2t2r2e2 O1OOO      








kgB

kgO
2  

Compoziţia gazelor arse (simbol 
2

RO ): 

  s2c667,3RO
g2       









kgB

kgRO
2  

Observaţii. Deoarece cantitatea de sulf din combustibil este foarte redusă, 

iar proprietaţile termice ale 2SO  sunt apropiate de ale 2CO , cantitatea 

222 SOCORO   este  considerată ca bioxid de carbon echivalent. 

Cantitatea de vapori de apă :     uh9OH
g2     









kgB

OkgH
2  
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deci umiditatea din gazele arse este formată din vaporii de apă proveniţi din 

arderea hidrogenului şi din umiditatea combustibilului. 

Cantitatea de azot din gazele arse:      nNN r2g2      








kgB

kgN
2  

Cantitatea de oxigen excedentar: 

    t2e2g2 O1OO      








kgB

kgO
2  

Ecuaţia de ardere  scrisă calitativ este: 

       
ge2g2g2g2r ONOHCOLkgB1   

          tgr2g2g2r2r2 L1nNOHCONOkgB1  . 

Calculul se poate face şi în kmoli sau Nm
3
. În cazul unui amestec 

combustibil format din mai mulţi combustibili (cunoscându-se participaţiile 

fiecăruia) calculul se face la fel, oxigenul teoretic O2t se calculeză prin 

însumarea cantităţilor de oxigen necesare arderii componenţilor. 

Verificarea corectitudinii calculelor se face exprimând toate cantităţile în kg 

şi verificând egalitatea ambelor părţi ale ecuaţiei.Calculul prezentat este 

valabil şi pentru arderea completă. 

Transformările din kmoli în g sau Nm
3
 se fac pe baza relaţiilor: 

nMm  ;  
414,22

MV
m


 ;   kgm ;   kmolin ;   









kmol

kg
M ;    3

NmV . 

Pentru un amestec de  combustibil gazos masa molară M se calculează cu 

relaţia:     ii MM . 

 

1.6. Calculul arderii deficitare a combustibililor cu compoziţie 

elementară cunoscută (α<1) 

Dacă oxigenul intrat în reacţie este în cantitate  insuficientă, atunci carbonul 

se oxidează parţial în CO2 şi parţial în CO(hidrogenul arde foarte rapid, deci 

în totalitate). 

Calculul este nesigur deoarece în timpul reacţiilor se pot apare combinaţii 

între carbon şi hidrogen  nm HC , cât şi între 2H  şi sulf  SH 2 , care pot să 

rămână parţial nearse, în special la deficite mari de oxigen. Pentru un calcul, 

oarecum apropiat de realitate, se consideră: 

deficitul de oxigen nu este exagerat de mare  85,0 ; 

combustibilul este bine amestecat cu oxigenul; 
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nu apar combinaţii de forma nm HC  sau SH 2 ; 

hidrogenul şi sulful ard complet, deoarece au viteză de ardere mai mare. 

Pentru calcul se consideră un caz particular( 9,0 ), adică un combustibil 

format din: 

2kgH4,0kgC6,0kgB1   

Pentru arderea completă: 

22
COCOC   

12

6,0
kgCO44kgO32kgC12

22
  

22
kgCO667,3kgO667,2kgC1   

22
kgCO6,0

12

44
kgO

12

6,0
32kgC6,0   

OHOH
222

2

1
  

2

4,0
OkgH18kgO16kgH2

222
  

OkgH6,3kgO2,3kgH4,0
222

  

8,42,36,12,3
12

6,0
32O

t2










kgB

kgO
2  











kgB

kgO
32,48,49,0OO 2

t2r2
 . 

Pentru arderea incompletă se notează cu x cantitatea de carbon care se 

oxidează complet  2COC   şi cu y cantitatea de carbon care se oxidează 

incomplet  COC  . Există relaţia: 6,0yx  . 

Pentu arderea incompletă a carbonului se scrie: 

kgCO333,2kgO33,1kgC1

12:kgCO28kgO16kgC12

COO
2

1
C

2

2

2







 

Pentru ambele cantităţi de carbon x şi y se scrie: 
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







ykgCO333,2ykgO333,1ykgC

xkgCO667,3xkgO667,2xkgC

2

22
 

 de unde oxigenul corespunzător cantităţii de carbon (0,6kg) este:  

  y333,1x667,2O
C2

  








kgB

kgO
2 . 

Dar:     
h2r2C2 OOO   

  
h2O  - oxigenul necesar pentru arderea hidrogenului  

2
kgH4,0 : 

  









kgB

kgO
2,3O 2

h2 . 

Se formează sistemul: 









12,12,332,4y333,1x667,2

6.0yx
 

Se calculează x şi y, apoi : 

23,0

O
L

r2

r
 ;  

rr2
L77,0N  . 

Ecuaţia de ardere va fi de forma: 

 
r222r

NOkgH6,3ykgCO333,2xkgCO667,3LkgB1   

În cazul arderii deficitare, pentru combustibili formaţi dintr-un amestec de 

componenţi, se procedează astfel: 

 se determină masa molară a amestecului (M); 

 pentru componenţii combustibili se determină compoziţia 

elementară: shc   








kmolB

kg
; 

 se determină ecuaţia de ardere în kg; 

 apoi se procedează ca în exemplul anterior. 

 
1.7. Identificarea arderii prin analiza gazelor arse. Analiza Orsat de 

control 

Indiferent de starea de agregare a combustibilului, prin ardere rezultă gaze 

formate din: 2CO , CO , 2SO , OH 2 , 2N  şi 2O . Ecuaţiile calitative ale 

arderii pentru cele trei cazuri sunt: 

- ardere stoichiometrică sau completă  1 : 
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t222t NOHROLB   

- ardere excedentară  1 : 

e2r222r ONOHROLB   

- ardere incompletă  1 : 

r222r NOHCOROLB   

Analizând gazele de ardere se poate afla o concluzie privind regimul de 

ardere.Pentru analiza gazelor de ardere se utilizează analizoarele chimice 

sau electrice. Analizoarele electrice au precizie redusă, iar cele chimice au o 

precizie mai bună. Cel mai folosit este analizorul portabil Orsat. 

Principiul de funcţionare se studiază la Laboratorul de Termotehnică; 

aparatul foloseşte o serie de reactivi chimici care reacţionează fiecare numai 

cu un singur component din gazele de ardere. 

Analizorul Orsat analizează numai gazele uscate, deoarece vaporii de apă 

din gazele arse au fost condensaţi şi reţinuţi înainte de analiza gazelor. 

Dacă se notează cu  2CO ,  e2O  şi  2N  participaţiile procentuale ale 

celor trei componenţi din gazele arse, atunci se poate determina coeficientul 

α: 

 

   e22

2

exc2r2

r2

t2

r2

O
21,0

79,0
N

N

NN

N

N

N






  

Pentru controlul arderii trebuie cunoscută valoarea coeficientului   

(recomandată de proiectant), care se va compara cu cea calculată. Reglarea 

arderii se face folosind arzătoare automate; se face reglajul debitelor de 

combustibil şi de aer, astfel încât coeficientul de aer   să fie cel impus. 

 

1.8. Calculul temperaturii de ardere (la temperaturi joase); diagrama 

i - t 

Căldura degajată prin ardere este absorbită integral în zona de ardere de 

către gazele rezultate, acestea fiind folosite ca agent de încălzire a 

comsumatorilor de căldură. 

Determinarea temperaturii de ardere se 

face efectuând bilanţul caloric. 

În camera de ardere (focarul F) 

pătrunde cantitatea B  de combustibil 

împreună cu cantitatea LB   de aer 

Fig.11.1 Diagrama Sankey. 
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comburant( la temperatura t1), iar din 

focar iese cantitatea G de gaze arse(la 

2

'

2
tt  ). Se consideră că procesul de 

ardere are loc la presiune atmosferică, 

iar la temperatura de C
0

0  entalpia 

gazelor este egală cu zero, astfel 

căldura gazelor arse la temperatura t  

este:  

tciiiq p0t0   

p
c  - căldura specifică medie izobară între C

0
0  şi temperatura t .  

Bilanţul caloric al sistemului termic(Fig.11.1) se scrie: 

iesgFg2LB QQQQQQ   

unde: 

iB HBQ   - căldura introdusă prin arderea combustibilului; 

1
1t

0pit1
1t

0piL tCLBtCLBQ   - căldura introdusă de aer; 

2
2t

0pii2
2t

0p2 tCGtCGQ    - căldura primită de gazele arse 

temperatura teoretică de ardere 2t . 

iG  - cantitatea unui componenet    GG i ; 

2t

0piC  - căldura specifică medie între C0
0

 şi 2t  pentru componentul i  ; 

FQ  - căldura pierdută de gaze prin transmitere către mediul exterior prin 

pereţii focarului ; 

iesgQ   - căldura gazelor la iesirea din focar (la 2
'
2 tt  ). 

Pentru un focar ideal: iesg2 QQ      0Q F  . 

Ecuaţia de bilanţ caloric pentru focarul ideal se poate scrie (pentu 1B  ): 

     









 2t

0Lpt
2t

0
2Npt2

2t

0O2Hp2
2t

0
2COp221

1t

0pti CL1CNCOHCCOttCLH

    t222t NOHCOG   - cantitatea gazelor de ardere teoretică  1 . 

  tL1  - aerul excedentar. 

Fig.11.1 
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2t

0pC  - căldurile specifice medii pentru componenţii respectivi. 

Ecuaţia se mai poate scrie: 

        g2Lt2Nt2O2H22CO21Lti0 iiL1iNiOHiCOiLHi   

unde:                                         
1Lti0 iLHi   

i0( 
kgB

kJ )- entalpia de intrare pentru unitatea de cantitate de combustibil.  

Rezolvarea acestei ecuaţii se face în funcţie de scopul urmărit. Se deosebesc 

trei situaţii: 

I. Se ştie coeficientul de aer   şi se 

cere temperatura 
2

t  de ardere în 

focar. Rezolvarea se face prin 

încercări, deoarece, dacă nu se ştie 

2
t , nu se ştie nici 2t

0pC . Se parcurg 

etapele: 

- se calculează cti 0  . 

- se admite o temperatură 
'

2
t  de 

încercare pentru care se iau din 

tabele 2
'

t

0ipC . 

- se determină i

'
2t

0pi
'
2

'
g GCti  ; de obicei    '

g0 ii  . 

- se determină eroarea '
g01 iie   şi se observă semnul şi mărimea ei. 

- se alege o altă temperatură "

2
t  de încercare; dacă 

2
e  este tot pozitivă, se 

alege o temperatură mai mare 

"
2

'"
2 tt  , obţinându-se astfel o 

eroare negativă.  

Se trasează graficul  2tfe  , 

temperatura corectă  
2

t  fiind la 

intersecţia dreptei cu axa 
2

0 t , 

pentru care 0e  . 

Fig.11.2.  Diagrama  
2g

tfi  . 
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II. Se cere să se determine coeficientul de aer   pentru a se obţine o 

temperatură 
2

t  impusă pentru ardere. În acest caz din ecuaţia de bilanţ 

caloric rezultă  : 

   





















1
1t

0Lp2
2t

0Lpt

2t

0Lpt
2t

02Npt2
2t

0O2Hp2
2t

02COp22i

tCtCL

CLCNCOHCCOtH

 

III. În acest caz se studiază influenţa coeficientului de aer   asupra 

temperaturii de ardere. Se trasează diagrama 
2

ti
g
  pentru diferite valori ale 

lui   (Fig.11.2). 

   
2

t

0pi2tg
tfCGti 2

i2

   

 Se calculează  
1

t

0pti0
tCLHi 1    şi la intersecţia dreptei cti

0
  cu 

curba  
2g

tfi  , pentru ct , rezultă temperatura de ardere 
2

t . Se constată 

că cea mai mare temperatură se obţine pentru 1  (ardere teoretică). 

În general,  randamentul de utilizare a căldurii combustibilului poate fi  

exprimat prin:                             
i

u

HB

Q




  

  u
Q  -căldura utilă a tuturor consumatorilor de căldură. 

 

1.9. Disocierea termică. Diagrama i-t cu disociere 

Dacă temperatura de ardere nu depăşeşte 1100K, procesul de ardere decurge 

în mod normal, adică:     

 QoxidOB 2   

Q – căldura degajată prin ardere. 

Săgeata spre dreapta    arată o reacţie exotermică (cu degajare de 

căldură). La temperaturi mai mari apare însă şi fenomenul invers, de 

descompunere a oxizilor în componenţi. Procesul de disociere (de 

descompunere) este un proces endotermic, căldura de disociere este 

absorbită de la gazele arse, micşorându-le temperatura. 
2

CO se descompune 

în CO  şi 
2

O , ecuaţia de disociere fiind: 
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2O
2

1
CO                   2CO  

Săgeata spre stânga    arată că procesul este endotermic. Gradul de 

disociere depinde de temperatură şi anume creşte odată cu creşterea temp. 

Se admite că, pentru temperatura dată, dintr-un kmol de 2CO  numai r  

kmoli disociază în CO  şi 
2

O   1r , atunci compoziţia gazului la 

temperatura dată va fi: 

  22 rkmoliO5,0rkmoliCOkmoliCOr1   

 în reacţie fiind prinsă căldură de 282 600 r  kJ , care nu poate fi eliberată. 

kJ282600 - căldura oţinută prin arderea unui kmol de CO.  

Se deosebesc 2 cazuri: 

a.  Dacă temperatura scade treptat, atunci echilibrul se deplasează continuu 

spre 2CO , micşorându-se gradul de disociere r , până se ajunge la 0r  , 

recuperându-se întreaga cantitate de căldură prin arderea a r  kmoli de CO . 

b. Dacă temperatura scade brusc prin contactul gazelor fierbinţi cu 

suprafeţe reci, atunci temperatura poate scădea sub temperatura de aprindere 

a oxidului de carbon CO , căldura legată nu se mai recuperează, iar în gazele 

arse se găseşte: 
2

CO , CO  şi 
2

O . 

Se notează cu 
D

q  căldura de disociere, ecuaţia de disociere se scrie sub 

formele: 


gD1Lpti

iqtCLH   (A) 

Dg1pLti
qitCLH    (B) 

Fig.11.3.  Diagrama i-t cu disociere. 
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Cele 2 forme sunt echivelente, însă forma diagramei ti   este 

modificată(Fig.11.3). Se notează : 

Dt  - temperatura la care începe să se cunoască influenţa disocierii. 

t2t  - temperatura teoretică (nu există disociere). 

D2t  - temperatura de ardere cu disociere. 

La temperaturi mai mari de 1400 K apare disocierea bioxidului de carbon 

după relaţia: 

2O
2

1
CO                   2CO  

Vaporii de apă  OH
2

 disociază în două moduri: 

 în elemente componente: 

22 O
2

1
H                  OH 2  

 în oxidril şi hidrogen: 

2H
2

1
OH                   OH 2  

La temperaturi joase de ardere azotul este un gaz inert din punct de vedere 

chimic, dar la temperaturi înalte se oxidează trecând în monoxid de azot: 

NO                22 O
2

1
N

2

1
  

Hidrogenul existent în urma disocierii vaporilor de apă, precum şi oxigenul 

produs prin disocierea 
2

CO  şi a OH
2

, disociază (se desfac în atomi): 

  H                 2H
2

1
; O               2O

2

1
 

 Pentru un calcul general, se consideră două substanţe A şi B în 

cantităţile a şi b kmoli, care prin reacţie degajă căldură şi se obţin produsele 

C şi D în canităţile c şi d kmoli, după reacţia: 

  bkmoliBakmoliA               dkmoliDckmoliC     
La echilibru, produsele secundare C şi D vor reacţiona în sens invers, 

obţinându-se componentele primare din care au provenit. La temperatura de 

echilibru căldura de reacţie nu se mai cedează exteriorului (şi nici nu se 

absoarbe căldură), ci rămâne legată în reacţie. 

După legea maselor, constanta de echilibru raportată la substanţa A, luată 

ca bază, şi la presiunea p va avea forma:  
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b

B

a

A

d

D

c

C

Ap

pp

pp
K




  

Ap , Bp , Cp  şi Dp  - presiunile parţiale ale componeneţilor A, B, C şi D ;  

după legea lui Dalton (amestecuri de gaze perfecte) presiunea totală a 

amestecului este:                  DCBA ppppp   

Se consideră un amestec de gaze având în total n kmoli dintre care, la 

temperatuta t , in  kmoli de substanţe nu reacţionează chimic în ambele 

sensuri (deci sunt gaze inerte), în timp ce substanţele A, B, C şi D,  

având An , Bn , Cn  şi Dn  kmoli, reacţionează în ambele sensuri . La 

echilibru, se scrie: 

iDCBA nnnnnn      kmoli . 

Participaţia 
x

  va fi: 

p

p

n

n xx
x   

adică: 

n

n
pp

p

p

n

n A
A

AA
A  ; 

n

n
pp

B
B  ; 

n

n
pp

C
C  ;

n

n
pp

D
D  , 

iar constanta de echilibru va fi: 

    badc

b

B

a

A

d

D

c

C

Ap
n

p

nn

nn
K

















  

de unde: 

    dcba

Ap
b

B

a

A

d

D

c

C

n

p
K

nn

nn

















 

Exemplu: 

Se admite un proces de ardere cu exces de aer  1 . În lipsa disocierii, 

numărul total de kmoli ai gazelor arse, considerate cu gaze inerte, va fi: 

2N2OO2H2COi nnnnn  . 

Cantitatatea de substanţă care disociază depinde de temperatură. 
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Se consideră că la temperatura t (pentru care se face calculul disocierii) din 

cantitatea 
2COn  numai r  kmoli de 2CO  disociază, adică: 

2rO
2

1
rCO                 2rCO  

restul de  rn
2CO   kmoli nu disociază (gaz inert). 

Similar, din O2Hn  kmoli de vapori de apă vor disocia numai s moli, adică: 

22 sO
2

1
sH                 OsH 2  

restul de  sn O2H   kmoli de OH 2  rămâne ca gaz inert. 

Compoziţia gazelor la echilibru va fi: 

Substanţa 2CO  OH 2  2O  2N  CO  2H  

Numărul 

de kmoli 

la 

echilibru 

rn
2CO   sn O2H   s

2

1
r

2

1
n

2O   
2Nn  r s 

şi în total: 

    srns
2

1
r

2

1
nsnrnn

2N2OO2H2CO 







  

sau:                                               s
2

1
r

2

1
nn

i
  

Deci, prin disociere a crescut numărul de kmoli pentru gazele arse cu 









 s

2

1
r

2

1
 

Cunoscând cantităţile r şi s (în kmoli de 2CO  şi de OH 2 ) disociate, 

căldura de disociere Dq  va fi: 

 kJs500.286r600.282sHrHq

2
HCO

iiD   

Pentru a determina cantitătţile r şi s  disociate se rezolvă sistemul format de 

ecuaţiile: 

 













COOH

O
2

1
CO

2

2  
2CO  

22 HCO     (gaz de apă) 
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Pentru disocierea 2CO : 

    dcba

p
b

2O

a

CO

2CO

n

p
K

nn

n

CO

















 

unde: 1a ; 
2

1
b ; 1c ; 0d  şi înlocuind cu datele din tabel se obţine 

ecuaţia (A): 

 
2

1

i

pCO

2

1

2O

2CO

s
2

1
r

2

1
n

p
K

s
2

1
r

2

1
nr

rn







































  (A) 

Pentru disocierea gazului de apă  
22

HCO  : 

    dcba

p
b

CO

a

O2H

d

2H

c

2CO

n

p
K

nn

nn

OH
2



















 

  

unde: 1a ; 1b ; 1c ; 1d  şi înlocuind cu datele din tabel se obţine 

ecuaţia (B) : 

                       
 

  O2pH

O2H

2CO
K

rsn

srn






                   (B) 

 Constantele de echilibru sunt date în tabele sau diagrame(Fig. 11.4).  Prin 

rezolvarea ecuaţiilor (A) şi (B), se 

obţin r şi s. Rezolvarea ecuaţiilor se 

face şi pe cale grafică(Fig.11.5). Se 

reprezintă grafic  rfs   atât pentru 

ecuaţia (A), cât şi pentru (B). La 

intersecţia curbelor rezultă 

valorile  r,s  căutate.Pentru rezolvare 

se dau valori lui r cuprinse între 0r  

(lipsa disocierii) şi 
2

CO
nr   (disociere 

totală); va rezulta :  
OH

ns
2

,0 .    Fig.11.4.  Diagrama logKp-T. 
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Având r şi s  calculate se poate afla 

căldura de disociere. Repetând 

operaţiile descrise şi pentru alte 

temperaturi se determină  tfq D  , 

astfel că se poate trasa ramura 

corectată a diagramei ti    şi se poate 

determina temperatura 
D

t
2

 de ardere 

cu disociere. 

Procesul de calcul este foarte laborios 

pentru un calcul normal, chiar cu 

minicalculatoare perfecţionate. Pentru 

trasarea diagramei se recomandă 

utilizarea unui program de calcul( 

utilizând calculatorul).  

Se procedează astfel: 

 se calculează cantităţile de 2CO  şi OH 2  care disociază (r şi s); 

 se determină căldura de disociere 
D

q : 
2CO

iHiD HsHrq  ; 

 ştiind 
D

q , se trasează ramura corectată a diagramei i-t; 

 se determină temperatura 
D

t
2

 de ardere cu disociere: Z2D2 tt  . 

Procesul de disociere este nedorit în timpul arderii, deoarece scade 

temperatura de ardere
2

t . 

 

1.10. APLICAŢII 

 

Problema 1.    Care este randamentul global al unui motor termic care 

consumă debitul de combustibil 
h

kg
12m

.

 , avand puterea calorica 

inferioară 
kg

kcal11000H
i
  şi ştiind că puterea obţinută la arbore este 

CPP 70  
s

mkgf75CP1  ; N81,9kgf1  ; J4180kcal1  .  

 

 %3333,0

418011000
3600

12

81,97570

Hm

P

Q

P

i

..

c






  

Fig.11.5. Rezolvarea grafică 

pentru s şi r. 
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Problema 2.  Să se determine puterea calorică superioară 
s

H  şi puterea 

calorică inferioară
i

H  a unui  amestec gazos format din %70  butan 
104

HC  

si 30% propan 
83

HC .  

  

Puterea calorică a unui amestec de substanţe combustibile este calculată ca 

suma produselor dintre participaţiile componenţilor şi puterile lor calorice; 

din tabelul de puteri calorice (din “Anexă”)rezultă:  

8331043s
HC

Nm

kJ99130HC
Nm

kJ128530H  ; 

8331043i
HC

Nm

kJ91090HC
Nm

kJ118480H  ; 

şi numeric:   B
Nm

kJ119710991303,01285307,0H 3s
 ; 

 B
Nm

kJ110263910903,01184807,0H 3i
 . 

 

Problema 3.  Un combustibil gazos este format din acetilenă  
22

HC , etilenă 

42
HC  şi aer.Puterea calorică măsurată fiind B

Nm

kJ51300H 3i
 , se cere 

să se determine compoziţia gazului, participaţia oxigenului fiind de 2,1%. 

 

În gazul combustibil numai acetilena şi etilena sunt substanţe combustibile. 

Notînd cu 
1

  si 
2

  participaţiile acetilenei şi  etilenei, puterea calorică a 

combustibilului este: 2211i HHH   

Din “Anexă”, puterile calorice ale componenţilor sunt:  

42322231
HC

Nm

kJ58980H;HC
Nm

kJ56020H  ; 

Compoziţia volumică a aerului fiind de 21% 
2

O  şi 79% 
2

N , la participaţia 

de 2,1% oxigen   

corespunde participaţia aerului: 
 

%10
21,0

1,2

L

O

O

2

2

L












 . 

Aşadar, avand 9,0
21
   se obţine:  

 
2111i

H9,0HH    

 de unde: 
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%)60(6,0
5898056020

589809,051300

HH

H9,0H

21

21

1










  

Rezultă participaţiile:   %60
22

HC ;   %30
42

HC ;   %10L . 

 

Problema 4.    Să se determine reacţia de ardere în aer pentru 
3

Nm1  de 

metan, coeficientul de aer fiind 5,1 , precum şi analiza Orsat de control. 

Calculul se va efectua în 
3

Nm .  

     

Reacţia de ardere a unei molecule de metan este: 

OH2COO2CH 2224    

care, scrisă pentru cantitatea de 
3

Nm1  de 
4

CH , va fi: 

OHNm2CONm1ONm2CHNm1 2
3

2
3

2
3

4
3

 . 

Oxigenul teoretic este: 
BNm

Nm2
O

3

3

t2   

Oxigenul real va fi: 
BNm

ONm
325,1OO

3
2

3

t2r2   

Oxigenul excedentar: 

 
BNm

ONm1
25,0O1O

3
2

3

t2exc2  . 

Aerul real 
r

L  introdus din exterior este: 

BNm

LNm29,14
21,0

3

L

O

O
L 3

3

2

r2

r












 . 

Azotul introdus din exterior odată cu oxigenul este: 

BNm

NNm
29,113

21

79
OLO

21

79
N 3

2

3

r2rr2r2
 . 

Reacţia de ardere în aer a metanului este:  

2

3

2

3

2

3

2

33

4

3
NNm29,11ONm1OHNm2CONm1LNm21,14CHNm1   

Pentru  analiza Orsat de control se calculează cantitatea de gaze uscate 

 uscG . 
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BNm1

GNm
29,13NNm29,11ONm1CONm1G

3
usc

3

2
3

2
3

2
3

usc   

iar participaţiile componenţilor în gazele uscate vor fi: 

  %5,7
29,13

1001

G

CO
CO

usc

2
2 


 ;   %5,7

29,13

1001

G

O
O

usc

2
2 


 . 

Restul de 85% reprezintă participaţia azotului: 

     22

usc

2
2 OCO100

G

N
N  =85%. 

Problema  5.   Să se determine reacţia de ardere în aer cu 5,1  şi analiza 

Orsat de control pentru un combustibil gazos care are compoziţia volumică: 

  %20CO  ;   %25HC 104  ;   %40H 2  ;   %10CO 2  ;   %5N 2  . 

  

Vor arde numai componenţii combustibili: oxidul de carbon, butanul şi 

hidrogenul, restul constituie balast. Din reacţiile pentru:  

CO:     









22
CO1O

2

1
CO  

C4H10 :   







 OH5CO4O

2

13
HC

222104
 

H2 :    







 OH1O

2

1
H

222
 

rezultă oxigenul teoretic t2O : 

     
BNm

ONm
925,04,05,025,05,62,05,0H

2

1
HC

2

13
CO

2

1
O 3

2

3

2104t2


Şi  oxizii:  

   
BNm

CONm
2,1425,012,04HC1COCO 3

2

3

1042
 ; 

   
BNm

OHNm
65,114,0525,01H5HCOH 3

2

3

21042
 . 

Oxigenul real r2O  este: 

BNm

ONm
888,2925,115,1OO

3
2

3

t2r2   

 



TERMOTEHNICĂ 

 

32 

Oxigenul excedentar:  

 
BNm

ONm
963,0925,15,0O1O

3
2

3

t2exc2   

Aerul introdus pentru ardere din exterior este: 

BNm

LNm752,13
21,0

888,2

L

O

O
LL

3

3

2

r2
rext  , care contine azotul: 

BNm

NNm
864,10888,2

21

79
O

O

N

L

N
LNN

3
2

3

r2

2

22
extr2ext2 

Reacţia de ardere în aer a combustibilului este: 

2
3

2
3

2
3

2
332

NNm914,10ONm963,0OHNm65,1CONm3,1LNm752,13BNm1 

Gazele uscate de ardere vor fi  dioxidul de carbon, oxigenul şi azotul: 

BNm

GNm
77.,13914,10963,03,1G

3
usc

3

usc   

Participaţiile componenţilor vor fi:  

  %866,9
177,13

3,1
100

G

CO
100CO

usc

2

2
  

  %308,7
177,13

963,0
100

G

O
100O

usc

2

2
  

  %826,82
177,13

914,10
100

G

N
100N

usc

2

2
  

 

Problema 6.   Participaţia 
2

CO  în gazele de ardere în aer a metanului este 

de 8%. Fiind prezent oxigenul în gaze, în timp ce CO  este absent, să se 

determine coeficientul   de aer. 

    

Reacţia de ardere  în aer a metanului este:            

  t2t222 O1NOHCOLB1   

Gazele ,,uscate” au compoziţia : 

  tt22t2t2t22t2t2t22usc LOCOONOCOOONCOG   
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avînd participaţia 2CO :   
tt22

2

u s c

2
2

LOCO

CO100

G

CO
100CO




  şi se 

obţine: 

 

 
  

 

 
42,1

21,0

2
8

2181100

O
21.0

2
CO

OCOCOCO100

t22

t2222










 .  

Problema 7.  Prin analiza Orsat a gazelor de ardere, rezultate prin arderea 

unei hidrocarburi gazoase, s-a obţinut următoarea compoziţie: 

  %9,8CO
2

 ;   %4,7O
2

 ;   %7,83N
2

 . 

Să se determine coeficientul  de aer cu care s-a efectuat arderea. 

                    

Prezenţa oxigenului în gazele de ardere (şi lipsa oxidului de carbon CO) 

indică o ardere cu exces de aer, coeficientul  trebuie să fie supraunitar. Se 

scrie:                    
 


















22

2

e2r2

r2

t2

r2

O
21,0

79,0
N

N

NN

N

N

N
  şi numeric: 

5,1

4,7
21,0

79,0
7,83

7,83




  

Problema 8.     Într-un focar arde propan 83 HC  cu un coeficient de aer 

8,0 .Arderea hidrogenului este completă, iar carbonul trece în gazele de 

ardere sub formă de 2CO si CO . Să se determine reacţia de ardere şi analiza 

Orsat de control.  

 

Arderea stoichiometrică a moleculei de propan în oxigen este : 

OH4CO3O5HC 22283   

Arderea este deficitară în oxigen, deci  în gazele de ardere lipseste 2O  şi 

este prezent CO. Oxigenul teoretic:       
kmolB

kmoliO
5O 2

t2   

Cantitatea reală de oxigen este:  

kmolB

kmoliO
458,0OO 2

t2r2   
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Reacţia de ardere în oxigen va avea forma:  

OH4COyCOxO4HC 22283   

în care nu cunoaşte proporţia dintre x si y (dintre 2CO si CO). 

După atomii de carbon se scrie: atomiC3yx  .  

Hidrogenul 2H  reţinînd 4 atomi de 2O , pentru oxidarea carbonului rămîn 

disponibili numai 8-4=4 atomi de 
2

O .Astfel: 
2

42 atomiOyx  . 

Rezolvînd sistemul, se obţine: 1x ; 2y  , astfel încat, exprimînd 

cantităţile în 
3

Nm , reacţia de ardere în oxigen a combustibilului va fi :   

OHNm4CONm2CONm1ONm4HCNm1 2
33

2
3

2
3

83
3

  

Azotul introdus este : 

 
BNm

NNm
048,154762,3O

21,0

79,0
N

3
2

3

r2r2   

 Reacţia de ardere în aer devine:  

2
3

2
33

2
3

2
3

2
3

83
3

NNm048,15OHNm4CONm2CONm1

NNm048,15ONm4HCNm1




 

Gazele uscate fiind:  

BNm

GNm048,18048,1521NCOCOG
3

3

22usc   

Participaţia componenţilor este:  

  %54,5
048,18

1001
CO

2



  

  %08,11
048,18

1002
CO 


  

  %40,83
048,18

100048,15
N

2



   ;    %100

i
  

 

Problema 9.  Pe cursa de admisie a unui motor în 4 timpi,avînd turaţia 

min
rot3000n  ,se aspiră aer cu presiunea bar1p 1   şi temperatura 

C20t
0

1  ,volumul corespunzător aspiraţiei fiind 3
a cm1300V  . Ştiind că 

arderea combustibilului este completă ( 1 ), iar compoziţia benzinei este:  
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C%85c  şi 2H%15h  ,să se determine consumul orar de combustibil 










h

kgB
m

.

. Se consideră pentru aer: 
kgK

J287r
L
 , 

kmol

kg
29M

L
 . 

Debitul volumic orar de aer este: aL

.

V60
2

n
V      
















h

m

ciclu

m

h

cicli
33

  

h
m11710130060

2

3000
V

36
L

.




 

Debitul masic de aer este:  

h

kgL
13,139

293287

117101

Tr

Vp
m

5

11

L

.

1
L

.





  

Se scriu ecuaţiile de ardere (în kg) pentru C si 
2

H :  

22
COOC  ; 

22
kmolCO1kmolO1kmolC1   

12

85,0
xkgCO44kgO32kgC12

22
  

OHOH
222

2

1
 ;  OkmolH1kmoliO

2

1
kmolH1

222
  

2

15,0
xOkgH18kgO16kgH2

222
  

kgB

kgO
46,3

2

15,0
16

12

85,0
32O 2

t2
 . 

kgB

kgL
04,15

23,0

46,3

23,0

O
L

t2

t
 . 

Consumul orar de combustibil va fi: 


























h

kgB

kgB

kgL

h

kgL

L

m
m

t

L

.
.

B  

h

kgB
25,9

04,15

13,139
m B

.

  
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Obs.  Ştiind densitatea benzinei 









3
m

kg
, se poate calcula consumul orar 

de combustibil în 














h

dm

h

l
3

:   
h

l

10

m
V

3

B

.

B

.




  

Problema 10  Cantitatea  kg10m   de gaz combustibil este formată dinr-

un amestec stoichiometric de acetilenă  
22

HC  şi oxigen .Să se determine 

căldura obţinută prin ardere, puterea calorică a acetilenei fiind  

kg
kJ48294H

i
 . 

  

Căldura de ardere va fi :      i2H2C HmQ    kJ  

Se scrie ecuaţia de ardere a acetilenei: OHCO2O
2

5
HC 22222    

OkmoliH1kmoliCO2kmoliO5,2HC 22222   

OkgH18kgCO88kgO80HkgC26 22222   

Rezultă sistemul:  















10mm

80

26

m

m

2O2H2C

2O

2H2C

   45,2m
2H2C  kg 

iar căldura va fi:                kJ320,1184829445,2Q   
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CURS 6 

TRANSMITEREA CĂLDURII 

1.1. Generalităţi 

Dacă două corpuri cu temperaturi diferite  21 TT   sunt puse în contact 

termic, atunci ele tind spre echilibru termic, ajungând la aceeaşi temperatură  

(primul postulat al termodinamicii). Cele două 

corpuri, considerate surse de căldură, fac un 

schimb de căldură pe timp infinit, dacă se 

consideră că au dimensiuni infinit de mari. 

S-a arătat că schimbul de căldură sub diferenţe 

finite de temperatură este un proces ireversibil. 

Acest proces de transfer de căldură este de 

mare importanţă în tehnică şi poate fi folositor 

sau nefolositor. Într-un sistem termodinamic 

motor, transferul de căldură către mediu 

exterior nu este dorit, deoarece scade 

randamentul de utilizare a căldurii 

combustibilului ars. Tot ca proces nedorit este 

şi transportul căldurii la distanţă prin 

intermediul unui purtător de căldură (un fluid 

cald care circulă prin conducte), unde cedarea 

de căldură în timpul transportului constituie o 

pierdere de energie. 

Transmiterea căldurii  studiază modurile de 

tramsmitere a căldurii, tipul şi calculul 

schimbătoarelor de căldură. Analog cu legea 

lui Ohm (pentru circuite electrice), intensitatea 

schimbului de căldură 
.

Q  poate fi scrisă ca un 

raport între diferenţa de potenţial termic T  

dintre cele două corpuri şi valoarea rezistenţei 

termice de contact tR , adică: 

t

21

t

.

R

TT

R

T
Q





 [W];    ]

W

K
[R t . 

Fig.12.1. Moduri de 

transmitere a căldurii.. 
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Tipul contactului dintre cele două corpuri cu temperaturi diferite 

condiţionează modul în care se efectuează schimbul de căldură dintre ele şi 

depinde de starea lor de agregare. În Fig.12.1 sunt redate câteva moduri de 

contact termic şi anume: 

a. Contactul dintre un corp solid cu temperatura 1T  şi un fluid cu 

temperatura 2T . Fluidul spală întreaga suprafaţă exterioară a corpului solid. 

Fluxul termic 
.

Q  este orientat în sensul descreşterii temperaturii. Căldura 

primită poate fi transportată la distanţă prin intermediul fluidului. Acest 

schimb de căldură dintre un corp solid şi un fluid se numeşte convecţie a 

căldurii. 

b.  Contactul dintre două fluide care se amestecă într-o incintă. În acest caz 

schimbul de căldură se face izobar  prin amestecare, procesul fiind studiat 

în cadrul termodinamicii. 

c.  În acest caz cele două corpuri sunt separate printr-un mediu fluid, deci se 

face un contact indirect între corpuri printr-un mediu de separare, care face 

posibil transferul fluxului de căldură. 

d.  În acest caz cele două corpuri sunt separate printr-un mediu gazos 

rarefiat, la limită se poate considera că trecerea fluxului termic se face 

printr-un spaţiu vidat. În acest caz nu există un fluid purtător de flux  termic, 

totuşi există un schimb de caldură între corpuri, purtătorul de căldură fiind 

oscilaţia electromagnetică care posedă manifestări termice într-o bandă 

îngustă  de frecvenţe. Acest mod de transmitere a energiei termice prin 

oscilaţii electromagnetice poartă denumirea de radiaţie termică. 

e. Două fluide cu temperaturi diferite fac schimb de căldură printr-un perete 

solid. Aici procesul de transfer de căldură este un proces complex: între 

fluidul cu temperatura 
1

T  şi perete are loc un schimb de căldură prin 

convecţie, însă masa solidă nu permite existenţa unui curent material 

macroscopic. Moleculele solidului sunt legate într-o reţea şi nu au 

posibilitatea efectuării unor mişcări oscilatorii în jurul unei poziţii de 

echilibru. Trecerea fluxului de căldură se face din aproape în aproape, de la 

moleculele suprafeţei în legătură cu fluidul cald până la moleculele 

suprafeţei în legătură cu fluidul rece. Acest mod de trecere a fluxului termic 

printr-un solid se numşte conducţie a căldurii. 

În concluzie, sunt trei moduri elementare de transmitere a căldurii: 
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I. Prin conducţie, caracteristic trecerii căldurii din aproape în aproape, de la 

moleculă la moleculă, proces corespunzător trecerii fluxului termic prin 

corpurile solide sau prin straturi foarte subţiri de fluide în repaos.  

II. Prin convecţie, purtătorul de căldură fiind curentul de fluid şi este cazul 

schimbului de căldură prin contactul direct dintre o suprafaţă solidă şi un 

mediu fluid (lichid sau gaz). 

III. Prin radiaţie,  proces caracteristic trecerii fluxului termic prin spaţiu 

vidat sau printr-un gaz transparent termic, purtătorul de căldură fiind 

oscilaţa electromagnetică. În realitate, schimbul de căldură dintre corpuri se 

face complex, întâlnindu-se cel puţin 2 forme simple de transmitere a 

căldurii. 

1.2. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele plan, cilindric 

şi sferic 

Câmp termic. Legea lui Fourier. 

Se consideră un corp solid care 

are la suprafaţă temperatura 1t  

şi care se găseşte într-un fluid 

cu temperatura t2<t1(Fig.12.2). 

Se consideră că solidul posedă o 

sursă interioară de căldură care 

compensează căldura cedată 

fluidului (deci ctt 1  ). 

Măsurându-se temperaturile cu 

o sondă termometrică, se poate 

trasa  xft  ,unde x reprezintă 

distanţa la care se execută 

măsurătoarea pe o anumită 

direcţie. 

Prin câmp termic al unui corp 

se înţelege totalitatea valorilor temperaturii prin care se caracterizează, la un 

moment dat, spaţiul din jurul corpului considerat.  

 Se deosebesc 2 cazuri: 

1. Dacă temperatura într-un punct rămâne constantă în timp, ecuaţia 

câmpului termic poate fi scrisă sub forma:  z,y,xft  , iar câmpul se 

numeşte câmp termic staţionar. 

2.  Dacă solidul nu posedă surse interioare de căldură, atunci în urma cedării 

necontenite de căldură către fluid, temperatura sa 1t  se micşorează, deci 

Fig.12.2. Câmpul de 

temperatură. 
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într-un punct  temperatura va depinde atât de poziţia punctului cât şi de timp 

după ecuaţia   ,z,y,xft ,iar câmpul termic se numeşte câmp termic 

nestaţionar. Câmpul termic nestaţionar se întâlneşte la răcirea şi încălzirea 

corpurilor. Prin suprafaţă izotermică se înţelege locul geometric al tuturor 

punctelor care au aceeaşi temperatură la un moment dat. În cazul câmpului 

termic staţionar suprafeţele izotermice îşi păstrează poziţia şi forma 

neschimbate în timp, iar în cazul câmpului termic nestaţionar suprafeţele 

izotermice îşi modifică poziţia sau/şi forma; suprafaţa izotermică  (sau S) 

se apropie de corp dacă acesta se răceşte şi se depărtează dacă se încălzeşte. 

Deoarece într-un punct nu se pot găsi două temperaturi diferite în acelaşi 

moment, va rezulta că suprafeţele izotermice nu se intersectează.  

Se consideră o suprafată izotermică S [m
2
] în câmpul termic al corpului; în 

intervalul de timp τ [s] prin S trece căldura Q. Prin flux termic sau flux de 

căldură se înţelege căldura care trece prin S în unitate de timp, adică: 

 W
Q

Q

.


 ; 

s
J1W1   

Prin densitate de flux termic se înţelege fluxul termic care trece prin 

unitatea de suprafaţă, adică:  












2

.
.

m

W

S

Q
q  

Se consideră două suprafeţe izotermice S1 şi S2 foarte apropiate cu 

temperaturile t, respectiv t+dt (Fig.12.3). Variaţia temperaturii pe unitatea 

de lungime, pentru o direcţie oarecare l , va fi: 












m

grd

l

t
. 

Variaţia maximă a temperaturii pe unitatea de lungime se obţine dacă 

dreapta l  este  normala n  la ambele suprafeţe 

izotermice t şi t+dt, adică 
21

MMdn  . 

În general, printr-un punct M se poate duce o 

normală comună la ambele suprafeţe 

izotermice, numai dacă cele două suprafeţe 

sunt infinit de apropiate, lungimea normalei 

devenind dn  dnn  , iar diferenţa de 

temperatură devine infinit de mică (dt).  

Variaţia maximă a temperaturii pe unitate de 

lungime se numeşte gradient al  Fig.12.3 Variaţia 

temperaturii. 
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temperaturii :  

dn

dt

n

t
limtgrad

0n









[grd/m] 

Gradientul de temperatură este un vector orientat după direcţia normală la 

suprafeţele izotermice considerate. 0dn  , deci semnul gradientului este 

dat de semnul variaţiei de temperatură dt. 

Se consideră două suprafeţe izotermice într-un mediu solid (Fig.12.4). 

Se izolează un element de suprafaţă dS prin care fluxul termic elementar 

este: 

 WdSqQ

..

  

Analog cu legea lui Ohm, se poate scrie:   
t

.

R

dt
Q    

tR  - este rezinstenţa termică a tubului de material cuprins între puncte 1
'

M  

şi 2M , având secţiunea: cosdS  . 

Prin analogie cu rezistenţa 

electrică a unui conductor 

electric care se scrie: 

Sk

l

S

l
R


  

unde:   - rezistenţa electrică 

 



1

k -conductivitatea 

electrică.  

Se poate scrie şi rezistenţa 

termică a tubului de material 

orientat după direcţia 1
'

M 2M : 

         
 cosdS

dl
R

t


  

Se observă că rezistenţa termică minimă corespunde pentru 

0 ,adică 10cos  , pentru care dS este maximă, iar dl este minimă 

( dndl  ).Rezultă: 

dS

dn
R

t





 

Fig.12.4 Rezistenţa termică. 
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Atât pe direcţia normală, cât şi pe direcţia oarecare l , există aceeaşi 

diferenţă de temperatură dt, iar fluxul termic va fi orientat după direcţia 

rezistenţei termice minime, adică după direcţia normală n . Se scrie: 

tgraddS
dn

dt
dS

dS

dn

dt

R

dt
dSqQ

t

..





 



  

Pentru densitatea fluxului termic 
.

q  se scrie: 

tgradq

tgrad
dS

Q
q

.

.

.










 

Această ecuaţie reprezintă legea lui Fourier, care se enunţă astfel: 

densitatea fluxului termic este direct proporţională cu gradientul de 

temperatură şi este reprezentată printr-un vector opus gradientului de 

temperatură. Coeficientul de proporţionalitate, notat cu λ, reprezintă 

conductivitatea termică şi este o caracteristică a suprafeţei prin care trece 

fluxul termic de conducţie. Fluxul termic se obţine prin integrare( .ct ): 

dS
dn

dt
dStgradQ

.

    

 Integrarea acestei ecuaţii este foarte laborioasă; se pot obţine soluţii simple 

numai  cînd  suprafeţele izotermice sunt exprimate prin ecuaţii simple, cum 

ar fi suprafeţele plane, sferice, cilindrice.  

Unităţile de măsură pentru   sunt:  
  Km

W

m

K
m

W

tgrad

]q[

2

.









  

În general   depinde de temperatură. Se consideră: 

 at10t   

 unde 0  este conductivitatea termică la temperatura de C0
0

. 

În calculele practice, dezvoltate în intervalul de temperatură 

21 ttt  ,valoarea constantă a lui   se ia drept media aritmetică, adică: 

2

21
m


 sau se ia valoarea lui   pentru 

2

tt
t

21
m


 . 

În funcţie de valoarea lui  , corpurile se clasifică în: 
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- termoconductoare  1 . 

- termoizolante  1 . 

Conductivitatea termică a gazelor este cuprinsă între: 
Km

W58,00058,0


  

şi de obicei creşte odată cu creşterea temperaturii. Pentru amestecurile de 

gaze   se determină experimental. 

Pentru lichide  
Km

W7,009,0


  şi în general scade odată cu creşterea 

temperaturii, cu excepţia apei şi a glicerinei. 

Materialele de construcţie şi cele termoizolante au   cuprinsă între 

Km
W3023,0


 ; valoarea lui   creşte odată cu creşterea temperaturii, 

însă depinde de porozitatea şi umidatea materialului. 

Metalele sunt în general termoconductoare, au   cuprinsă între 

Km
W4202


 , iar pentru aliaje   se determină experimental. 

 

1.3. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele plan omogen 

 

Se consideră un perete plan de grosime   

şi conductivitate   care are suprafeţele 

izotermice paralele cu suprafeţele 

limitatoare ale peretelui(Fig.12.5). 

După legea lui Fourier: StgradQ

.

  

 dzdydS  ,densitatea fluxului termic 

este :                         











2

.
.

m

W

dx

dt
tgrad

S

Q
q  

  dx
qdx

qdt

.
.







   

 Ecuaţia de mai sus reprezintă ecuaţia 

diferenţială a câmpului termic prin peretele plan. Prin integrare se obţine:  

Fig.12.5  Conducţia 

căldurii în regim staţionar 

prin peretele plan omogen. 

CAP.1.  
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C
xq

t

.





 - ecuaţia unei drepte în planul t-x, deci temperatura variază 

liniar după normala la perete. Condiţiile limită sunt: x = 0; t = t1; c = t1 

x ; 2tt  ; 1

.

2 tqt 



 .  Rezultă:    21

.

ttq 



  

Fluxul termic pe întreaga suprafaţă va fi:    )tt(SSqQ 21

..





  

Rezistenţa termică totală a peretelui va fi: 

 

 


























W

grd

S
ttS

tt

Q

tt
R

21

21

.

21
t  

Rezistenţa specifică  












 






W

mgrd
SRr:m1S

2

tt
2  

Regimul staţionar corespunde atunci când fluxul termic care pătrunde prin 

faţa în contact cu fluidul cald este cedat integral sursei reci. In caz contrar 

regimul devine nestabilizat (câmp termic nestaţionar), ecuaţiile de mai sus 

nu mai sunt valabile deoarece:   ,xft . 

1.4. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele plan 

neomogen. 

Se consideră  un perete format din trei 

straturi de grosimi 321 ,,  , cu 

conductivităţile termice 321 ,,   

(Fig.12.6). Prin măsurători directe se pot 

determina temperaturile 1t şi 4t . Se  

consideră necunoscute
.

q  şi temperaturile 

de contact dintre feţe: 2t şi 3t . Densitatea 

fluxului termic va fi:  

   

 43

3

3

32

2

2
21

1

1
.

tt

ttttq


















 Fig.12.6  Conducţia căldurii 

în regim staţionar prin 

peretele plan neomogen. 
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 de unde rezultă:               

3t

.

3

3
.

43

2t

.

2

2
.

32

1t

.

1

1
.

21

rqqtt

rqqtt

rqqtt



















 

Prin însumare se obţine: 

  t

.

3t2t1t

.

3

3

2

2

1

1
.

41 rqrrrqqtt 



























  


itt rr  (analog ca pentru legarea în serie a rezistenţelor electrice: 

 is RR ). Fluxul termic este acelaşi prin toate rezistenţele (idem ca şi 

intensitatea curentului electric la legarea în serie), iar diferenţa totală de 

temperatură  41 tt   este egală cu suma diferenţelor parţiale de 

temperatură (idem ca tensiunea U la legarea în serie:  ijAB UU ). 

Densitatea fluxului termic va fi: 

3

3

2

2

1

1

41
. tt
q
















  

Pentru un perete plan neomogen alcătuit din n straturi, densitatea de flux 

termic este :                     
















n

1i i

i

1n1

t

1n1
. tt

r

tt
q  

Cunoscând densitatea fluxului termic 
.

q , se pot determina temperaturile 

suprafeţelor de contact dintre straturi cu ajutorul ecuaţiilor diferenţiale de 

temperatură: 

1

1
.

12 qtt



       

3

3
.

4

2

2
.

23 qtqtt








  

Temperatura variază liniar pe normala la perete prin fiecare strat, rezultând 

o linie frântă  xft  . 
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1.5. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele cilindric 

omogen  

Se consideră un cilindru cu raza 

interioară r1, raza exterioară r2 şi 

lungimea l (Fig.12.7). Se admite 

că suprafeţele izotermice sunt 

cilindrice, normala la aceste 

suprafeţe are direcţie radială, iar 

gradientul de temperatură are 

forma  21 tt  :       

dr

dt
tgrad  ; lr2S  . 

Legea lui Fourier se scrie:     

dr

dt
lr2tgradQ

.

  

Rezultă: 

r

dr

l2

Q
dt

.




  

 iar prin integrare: Crln
l2

Q
t

.




 - ecuaţia unei curbe logaritmice.     

Deci, temperatura variază logaritmic pe direcţia radială a peretelui cilindric. 

Condiţiile la limită sunt: 

1

.

1

1

1
rln

l2

Q
tC

tt

rr







 

11

.

2

.

2

2

2
trln

l2

Q
rln

l2

Q
t

tt

rr











 

Se poate scrie:   
1

2

.

1

2

.

21
d

d
ln

l2

Q

r

r
ln

l2

Q
tt





  

Fluxul termic 
.

Q  va fi:  

Fig.12.7  Conducţia căldurii în regim 

staţionar prin peretele cilindric 

omogen. 

 



TERMOTEHNICĂ 

 
11 

 21

1

2

.

tt

d

d
ln

l2
Q 


 ; 21 tt   

Rezistenţa termică a peretelui cilindric fiind: 

t

21
.

R

tt
Q


 ; 















W

grd

l2

d

d
ln

Q

tt
R

1

2

.

21
t  

Fluxul termic unitar (sau pe unitatea de lungime)este: 

 
 

m
W

d

d
ln

tt2

l

Q
q

1

2

21

.

l

. 
  

Raportând fluxul unitar la suprafaţa interioară a cilindrului se obţine 

densitatea fluxului termic: 

 

















2

1

2
1

21

1

l

.

1S

.

m

W

r

r
lnr

tt

1r2

q
q  

   
2

1

2

2

21

2

l

.

S

.

m

W

d

d
lnr

tt

1r2

q
q

2












 

2S

.

1S

.

qq   

În cazul când conducţia se efectuează printr-un perete cilindric subţire 

 21 dd  , se poate folosi ecuaţia stabilită pentru peretele plan, 

considerându-se un diametru mediu şi aria ldS  : 

2

dd
d

21 
   

12 rr  - grosimea peretelui. 

În acest caz densitatea fluxului termic va fi: 
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    






















221

12

21

.
.

.

m

Wtt
rr

tt

ld

Q
q

S

Q
 

 Fluxul termic unitar va fi: 

 
 

m
W

rr

ttd

l

Q
q

12

21

.

l

.




 . 

 

1.6. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele cilindric 

neomogen 

Se consideră un cilindru 

neomogen  21 ,   prin care 

trece un fluid cu temperatura 

t1 la peretele interior şi t3 la 

peretele exterior (Fig.12.8). 

Situaţia este întâlnită frecvent 

în tehnică, în cazul unei 

conducte izolate termic cu 

straturi de diferite materiale.  

Fluxul termic 
.

Q  se scrie: 

           

 

 
32

2

3

2

21

1

2

1

.

tt

r

r
ln

l2

tt

r

r
ln

l2
Q















  

 

                               
2t

32

1t

21
.

R

tt

R

tt
Q





  













W

grd

l2

r

r
ln

R

1

1

2

1t ; 











W

grd

l2

r

r
ln

R

2

2

3

2t  

Fig.12.8  Conducţia căldurii în regim 

staţionar prin peretele cilindric 

neomogen. 
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 

2

3

21

2

1

31

2t1t

31
.

d

d
ln

1

d

d
ln

1

ttl2

RR

tt
Q












  

 

Cunoscând 
.

Q , se poate calcula temperatura 2t :    
l2

d

d
lnQ

tt

1

1

2
.

12




  

Pentru un perete cilindric cu n straturi: 

 
 W

d

d
ln

1

ttl2
Q

n

1i i

1i

i

1n1
.












  

Temperaturile intermediare  n32 t,....t,t  se determină succesiv, ştiind 

temperaturile feţelor  1n1 t,t  şi fluxul
.

Q . Variaţia temperaturii prin pereţi 

este o succesiune de curbe logaritmice.  

 

1.7. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele sferic omogen 

Acest caz se întâlneşte la rezervoarele sferice 

sau la reactoarele chimice sferice. Se 

consideră o sferă goală, confecţionată dintr-

un material de conductivitate λ, cu raza 

interioară r1 şi raza exterioară r2. Se notează 

cu t1 şi t2 temperaturile suprafeţelor 

interioare şi exterioare. Suprafeţele 

izotermice intermediare sunt sfere 

concentrice cu sferele extreme, direcţia 

normală fiind după direcţia razei.(Fig. 12.9).  

Se scrie legea lui Fourier(
2

r4S  ): 

dr

dt
r4tgradSQ

2
.

      

2

.

r

dr

4

Q
dt 


  

Prin integrare rezultă ecuaţia câmpului termic:  

Fig.12.9. Conducţia 

căldurii în regim staţionar 

prin peretele sferic. 

.omogen 
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                                       


 C
r

1

4

Q
t

.

 ecuaţia unei hiperbole. 

Pentru:   
1

.

1

1

1

r

1

4

Q
tC

tt

rr










 

             
1

.

1

2

.

2

2

2

r

1

4

Q
t

r

1

4

Q
t

tt

rr











 

Rezultă: 





































21

.

21

.

21
d

1

d

1

2

Q

r

1

r

1

4

Q
tt  

Fluxul termic este:              
 

 W

r

1

r

1

tt4
Q

21

21
.




  

Rezistenţa termică :          
















W

grd

4

r

1

r

1

Q

tt
R

21

.

21
t  

Pentru peretele subţire se poate folosi ecuaţia conducţiei prin peretele plan 

omogen, luậnd dr4S
2

 ,unde r şi d  sunt raza medie, respectiv, 

diametrul mediu al sferei. Grosimea peretelui este:  12 rr  .  

    Wtt
rr

r4
ttSQ 21

12

2

21

.










  

1.8. Conducţia căldurii în regim staţionar prin peretele sferic 

neomogen.  

Se consideră o sferă goală formată din două straturi, cu raza interioară r1, cu 

raza exterioară r3 şi cu raza stratului de contact r2 (Fig.12.10). 

Conductivităţile termice sunt 1  şi 2 . 
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Fluxul termic: 

 W
RR

tt
Q

2t1t

31
.




  

1

21

1t 4

r

1

r

1

R




 ; 
2

32

2t
4

r

1

r

1

R




   

 







































322211

31
.

r

1

r

11

r

1

r

11

4tt
Q

Pentru n straturi:       

 
 W

r

1

r

11

4tt
Q

1ii

n

1i i

1n1
.



























 

  . 

Temperaturile intermediare 2t , 

3t …. nt  se determină  ştiind temperaturile exterioare t1 şi tn+1, precum şi 

fluxul termic 
.

Q . Variaţia temperaturii prin peretele sferic (pe direcţia razei) 

neomogen reprezintă o succesiune de curbe hiperbolice. 

1.9. Convecţia căldurii făra schimbare de fază.Generalităţi. Principiile 

asemănării. 

Convecţia căldurii apare în cazul 

când un corp solid este în contact 

cu un fluid, între corpuri existând 

odiferenţă de temperatură. Se 

consideră un corp solid cu 

teperatura suprafeţei tp în contact 

cu un fluid cu temperatura tf 

(Fig.12.11). Deplasarea fluidului 

se face datorită diferenţelor de 

densitate dintre diversele zone din 

masa de fluid sau datorită altor 

cauze exterioare. Particulele de 

fluid care vin în contact cu faza 

Fig.12.10 Conducţia căldurii în 

regim staţionar prin peretele sferic 

neomogen. 

Fig.12.11 Convecţia căldurii. 
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solidă vor prelua căldură de la aceasta, transportând-o mai departe, locul 

particulelor deplasate fiind ocupat de altele apropiate. Deformaţia câmpului 

termic este cu atât mai importantă cu cât viteza w a fluidului este mai mare. 

Pentru a ilustra acest fapt se consideră un corp clindric pentru care s-a trasat 

suprafaţă izotermică t1(Fig. 12.12). 10S  - suprafaţa izotermică pentru viteza 

0w   (formă cilindrică, coxială cu cilindrul). 

w1
S  - suprafaţa izotermică pentru un 

fluid care se deplasează cu viteza 


w  

faţă de perete; suprafaţa izotermică în 

acest caz este complet deformată(
w1

t ). 

În acest caz aplicarea ecuaţiei Fourier 

devine imposibilă. Chiar dacă se 

introduc ipoteze simplificatoare pentru 

a se efectua un calcul analitic se obţin 

erori de 100%, ceea ce este 

inadmisibil pentru tehnică. 

Metoda practică de calcul se bazează 

pe rezultate experimentale obţinute în 

laborator şi se extinde la procese 

similare folosindu-se teoria  

similitudinii (asemănării). Cu ajutorul 

teoriei asemănării, instalaţiile sunt 

executate la scară redusă, procesul de 

măsurare efectuându-se în laborator în mod cu totul asemănător ca la 

instalaţia reală. Calculul se face cu ajutorul ecuaţiilor de invariaţii. 

Fenomenul de convecţie depinde de o serie de factori ca: 

- natura şi intensitatea mişcării 

- proprietăţile fizice ale fluidului 

- forma şi aşezarea suprafeţei. 

Deplasarea fluidului se face datorită unor cauze naturale sau artificiale. 

Densitatea fluidului este  T,pf , adică :
RT

Mp 
  (pentru gaz), 

t1

0




  (lichid), deci fluidul cu densitate mai mică ( mai cald) se ridică, 

transportând căldura în zone mai îndepărtate de corpul cald, locul lui fiind 

luat de fluidul cu densitate mai mare din jur (deci mai rece). Se creează în 

Fig.12.12 Deformaţia 

câmpului termic. 
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acest mod curenţi de convecţie liberă (naturală). Deplasarea fluidului se 

poate face şi forţat, datorită unor cauze exterioare; realizându-se astfel o 

convecţie forţaţă. Valoarea viscozităţii fluidelor influenţează asupra vitzei 

de curgere a fluidelor, deci asupra fenomenului de convecţie. 

Se defineşte difuzivitatea termică, notată cu a, ca fiind: 

pc
a




 )

s
m(

2
 

Temperaturile pt şi ft  influenţează asupra intensităţii schimbului de căldură, 

fie prin valoarea parametrilor fizici care depind de temperatură  

 .etc,,,c,, p  , fie direct prin diferenţa  fp tt  , care condiţionează 

schimbul de căldură dintre suprafaţă şi fluid. În concluzie, fluxul termic este 

o funcţie de următorii parametri: 

 ,...F,,,l,c,,t,t,wfQ pfp

.

 , unde: 

l – dimensiunea liniară a corpului; 

F – forma corpului (notaţie simbolică). 

Pentru calculul fluxului termic de convenţie se foloseşte ecuaţia lui Newton: 

)W(tSQ

.

  

unde:   - coeficientul superficial specific de transfer termic sau 

coeficientul de convenţie 








km

W
2

. 

         S  - suprafaţa exterioară a corpului solid  2
m . 

         t  - diferenţa de temperatură de calcul  grd . 

fp ttt   sau pf ttt   

Deci coeficientul de convenţie va depinde de:  

 ,...F,,,l,c,,t,t,wf pfp   

Pentru calculul bazat pe experiment s-a folosit teoria similitudinii.  

Transmiterea căldurii prin convecţie este un proces foarte complex, 

deoarece trebuie satisfăcute: 

- ecuaţiile Navier-Stokes de curgere a fluidului viscos; 

- ecuaţiile câmpului termic al fluidului din zonele apropiate de corp. 
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Aceste ecuaţii pot oferi numai condiţii pe care să le satisfacă soluţiile 

generale de calcul, dar nu pot oferi soluţii unice pentru cazurile concrete de 

convecţie, chiar pentru cazurile cele mai simple. 

Teoria similitudinii este singura metodă, cel puţin deocamdată, care poate 

oferi o concordanţă relativ bună, în majoritatea cazurilor, între rezultatele 

calculate şi cele măsurate. Rezultatele obţinute în laborator pe instalţii 

similare cu cele luate ca bază (dar la scară redusă), la care s-a respectat 

întocmai modul de desfăşurare a fenomenelor fizice pentru ambele instalaţii, 

pot fi folosite pentru toate cazurile similare. Pentru ca două instalaţii să fie 

asemenea (în care se  realizează transferul de căldură) trebuie respectate:  

 Condiţiile de asemănare geometrică a formei şi dimensiunilor corpului 

în contact cu fluidul. 

 Condiţiile fizice ale fluidului. 

 Condiţiile de contur care ţin seama de modul transferului de căldură la 

suprafaţa de contact cu fluidul. 

 Condiţiile de timp care ţin seama de transferul căldurii în timp. 

La o instalaţie de laborator se măsoară:  WQ

.

; pt (
0
C); ft (

0
C); S (m

2
), 

rezultând  :                        
 













Km

W

ttS

Q

2
fp

.

 

Mişcarea fluidului este stabilizată, în punctul considerat, atunci când forţele 

motoare sunt în echilibru cu forţele rezistente. În afară de echilibrul forţelor 

care condiţionează mişcarea, trebuie să se considere şi propietăţile fizice ale 

fluidului şi anume: 

- capacitatea fluidului de a primi şi înmagazina căldura ; 

- capacitatea fluidului de a transmite căldura primită prin convecţie mai 

departe în masa de fluid. 

Există diverse metode de analiză pentru găsirea unei ecuaţii convenabile 

unui caz determinat de convecţie; în continuare se va utiliza metoda 

Rayleigh. 

I. CONVECŢIA FORŢATĂ  
Se consideră un corp cilindric cu diametrul d suflat transversal de un fluid 

cu viteza w şi temperatura tf. Coeficientul de convecţie   va depinde de: 

 pc,,,,d,wf   

Obs. În afară de diametrul d, toţi ceilalţi parametri sunt ai fluidului. 
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Se admite că:               t
p

srzyx
cdwK   

Exponenţii parametrilor se determină folosind analiza dimensională, 

scriindu-se unităţile pentru fiecare mărime: 

   
grdsm

J
2


 ;  

s
mw  ;   md  ;  

grdsm

J
2


 ;  

 
s

m
2

 ;  
3

m

kg
 ;  

grdkg
Jc p 

  

Ecuaţia de unităţi este : 

 

ts

3

r
2z

y

x

2 grdkg

J

m

kg

s

m

grdsm

J
m

s

m
K

grdsm

J


































































  

Pentru ca această ecuatie să fie omogenă trebuie ca exponenţii aceleeaşi 

mărimi de ambele părţi ale ecuaţiei să fie egali(Tabelul 1). 

     Tabelul1 

Mărimea Unităţi de măsură Relaţii între exponenţi 

Energii J tz1   

Lungimi m 
s3r2zyx2 

 

Timp s rzx1   
Temperaturi grd[K] tz1   

Cantităţi kg ts0   

Se observă că acest sistem are 4 ecuaţii şi 6 necunoscute. 

Deci se va lua ca bază 6-4 = 2 necunoscute(variabile independente) în 

funcţie de care se vor exprima restul de 4 exponenţi. 

Se aleg ca valori de referinţă (de exemplu): x şi s şi rezolvând sistemul se 

obţin: 

st  ; s1z  ; xsr  ; 1xy   

Se obţine: s
p

sxss11xx
cdwK 

  şi separând mărimile de 

puteri egale se obţine: 

s

p
x cdw

d
K


































  

dar:                                                a
c p





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Rezultă:                                

sx

a

dw
K

d







 


















 

Aceste rapoarte adimensionale sunt denumite invarianţi sau criterii de 

similitudine şi poartă denumiri după numele cercetătorilor care s-au 

remarcat în domeniul mecanicii fluidelor sau al transmiterii căldurii, astfel: 






l
N u  - Criteriul Nusselt; este un invariant termic şi din acest 

invariant se află  , care se introduce în ecuaţia lui Newton:  tSQ

.

 . 











lwlw
R e  - Criteriul Reynolds, folosit pentru convecţia 

forţată, fiind în funcţie de viteză. 

a
P r


  - Criteriul Prandtl, format exclusiv din parametri caracteristici 

proprietăţilor fizice ale fluidului. 

Astfel pentru convecţia forţată ecuaţia se scrie: n
r

m
e PRcNu  , unde: 

l – dimensiunea determinată a corpului solid. 

 

II. CONVECŢIA LIBERĂ 

Se consideră cazul unui corp cilindric de diametru d, aşezat în fluid staţionar 

 0w  ; fp tt  . Se admite un punct în câmpul termic al corpului în care 

temperatura este t, astfel ca pf ttt  . 

Densitatea zonei mai calde este mai mică decât în zonele mai reci cu 

temperatura ft , ceea ce provoacă apariţia unei forţe ascensionale (de 

plutire) proporţională cu diferenţa de greutate: 

  gVF fm   

dar:                                              f0f tt   

0  - densitatea la C0t
0

0  . 

  - coficient de compresibilitate izobară a fluidului  1
grd

 . 

Deci, forţa motoare va fi:                    g,t,fFm  . 

Forţele de rezistenţă şi capacitate de primire şi transmitere a căldurii sunt 

aceleaşi ca în cazul precedent: 
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 pc,t,,,,g,,df  ; 



  sau (după ce se grupează g ): 

  y

p

xwVuts
ctgdK    

 unde: 

 
grdsm

J

2


 ;   md  ;  
grds

m
g

2


 ;  
sm

kg


 ; 

 
grdsm

J


 ;   grdt  ;  

grdkg

J
c p


 . 

Ecuaţia de unităţi de măsură se scrie: 

   

y

x

WVu

3

t

2

s

2 grdkg

J
grd

grdsm

J

sm

kg

m

kg

grds

m
mK

grdsm

J

















































































 

Sistemul exponenţilor este dat în Tabelul 2. 

 Tabelul 2 

Mărimea Unităţi de măsură Relaţii între exponenţi 

Energii J yw1   

Lungimi m wvu3ts2   

Timp s wvt21   

Temperaturi grd[K] xywt1   

Cantităţi kg yvu0   

Rezultă un sistem de 5 ecuaţii cu 7 necunoscute. 

Se vor lua ca bază : 7-5=2 necunoscute în funcţie de care se vor exprima 

restul de exponeneţi. Se aleg ca bază x şi y; rezolvând sistemul se obţine:  

                     1x3s  ; x2yv  ; xt  ; y1w   ; x2u   

Înlocuind în expresia coeficientului   se obţine: 

 
y

p
xy1x2yx2x1x3

ctgdK 
  

Separând mărimile cu puteri egale, rezultă:  

y

p

x

2

23 ctdg

d
K





































 ; 




 . 

y
x

2

3

a

tdg
K

d







 
























;   
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unde:
2

3

r

tdg
G




  se numeşte criteriul Grashof, criteriul caracteristic 

convecţiei libere, pentru care ecuaţia se scrie:  

n
r

m
r PGcNu   

Deci, în general, pentru convecţie (liberă şi forţată) se scrie: 

 rre P,G,RfNu   

În afară de invarianţii rre P,G,R  se mai întâlnesc şi alţii în literatura de 

specialitate, şi anume: 

Criteriul Péclet: 
a

lw
PRP ree


  

Criteriu Stanton: 
pere

t
cwP

Nu

PR

Nu
S







  

Criteriul Fourier: 
2

0

l

a
F


  - caracteristic pentru transmiterea căldurii în 

regim nestaţionar ( - timp). 

Criteriu Biot: 
s

i

l
B




 ,  idem cu Nu, dar s  este conductivitatea termică a 

solidului; la criteriul Nusselt fluid . 

Acest criteriu este utilizat în procesele de conducţie a căldurii în regim 

nestaţionar prin corpurile solide. Ştiind forma ecuaţiei criteriale pentru cazul 

respectiv de convecţie trebuie să se determine constantele:c, m, n, precum şi 

o serie de corecturi aduse ecuaţiilor datorate observaţiilor de laborator. 

Obs. Condiţiile de asemănare a fenomenelor fizice pot fi exprimate prin 

următoarele reguli: 

1. Fenomenele similare trebuie să fie de aceeaşi natură fizică şi să fie 

descrise de ecuaţii criteriale de aceeaşi formă.  

2. În fenomenele asemenea criteriile de similitudine trebuie să fie egale. 

3. Procesele asemenea trebuie să aparţină de acelaşi grup de fenomene. 

Caracteristica de bază a teoriei similitudinii este aceea de înlocuire a 

mărimilor variabile obişnuite prin mărimi generalizate. Pe baza teoriei 

asemănării a rezultat că: 

- Rezultatele unei cercetări în domeniul convecţiei căldurii trebuie să fie 

exprimate numai prin ecuaţii de invarianţi. 
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- Mărimile care trebuie să se măsoare în cadrul cercatării sunt numai acele 

mărimi care intră componenţa invarianţilor. 

Pentru ca o ecuaţie criterială, valabilă pentru un anumit caz de convecţie, să 

poată fi utilizată, trebuie să se cunoască: 

1. Dimensiunea liniară caracteristică l introdusă în invarianţi. De exemplu, 

la curgerea fluidului în jurul unui corp cilindric, diametrul d este 

dimensiunea caracteristică; lungimea L a cilindrului are importanţă numai 

dacă dL  (în acest caz se introduce înfluenţa acestui raport); la curgerea 

fluidului în lungul cilindrului lungimea L are rol mai important decât 

diametrul d, deci se consideră dimensiunea caracteristică. 

2. Temperatura determinantă de calcul (în general medieT ).  

3. Domeniul de valabilitate a ecuaţiei. Nu se poate folosi ecuaţia criterială în 

afara limitelor extreme pentru care au fost efectuate cercetările. 

1.10. Convecţia liberă în spaţiu nelimitat 

 

În acest caz, în masa de fluid, 

apar curenţi datorită diferenţei 

de densitate dintre diversele 

zone ale fluidului (Fig.12.13). 

Asupra unei zone de fluid de 

volum V din apropierea 

corpului cald (tp > tf ) va acţiona 

o forţă ascensională (forţă de 

plutire) care se scrie după legea 

lui Arhimede: 

  ff gVGGF ; 

 f . 

f  - densitatea fluidului la ft . 

  – densitatea fluidului la        

ftt  ;      pf ttt  . 

Astfel, fluidul din zonă va fi antrenat în mişcare ascensională. Forţele de 

viscozitate vor acţiona în sens invers curenţilor de fluid. Aşadar, forţa care 

va acţiona aupra fluidului din zona considerată va fi egală cu rezultanta 

celor două forţe:                               viscFFR  . 

Fig.12.13. Convecţia liberă în 

spaţiu nelimitat. 
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Deplasarea curentului cald spre 

zonele superioare ale spaţiului 

ocupat de fluid ar produce o 

suprapresiune în aceste zone şi 

depresiune în zonele inferioare. 

Acest dezechilibru al presiunilor 

crează un curent contrar, 

descendent, care va înlocui fluidul 

care urcă, apărând astfel o 

circulaţie de fluid (Fig.12.14). 

Dacă spaţiul ocupat de fluid este 

suficient de mare, atunci poate să 

existe o zonă δ în care viteza 

fluidului să fie nulă. Această zonă 

de repaos arată că cei doi curenţi, ascendent şi descendent, au suficient 

spaţiu să se deplaseze liber, fără a se influenţa reciproc (acest caz 

corespunde cu fenomenul de convenţie liberă). 

Se consideră un perete sau o bară în poziţie verticală cu capătul inferior 

liber.  fp tt   În zona corpului apare curentul ascendent de fluid 

(Fig.12.15). Se disting 3 zone: 

     Zona I: masa de fluid antrenat creşte 

liniar cu cota y, iar vectorul viteză ramâne 

paralel  cu peretele. În această zonă 

curgerea are un caracter laminar şi 

trecerea căldurii de la perete la fluid se 

face mai mult prin conducţie (particulele 

se deplasează după direcţii paralele fără a 

se amesteca). 

     Zona II: în această zonă apar 

componente normale ale vitezei faţă de 

direcţia de deplasare şi creşte treptat 

gradul de amestecare a particulelor de 

fluid; curgerea fluidului are un caracter  

tranzitoriu. 

 Zona III: aici apar mişcări turbionare şi 

există o amestecare intensă a particulelor 

Fig.12.14. Circulaţia curenţilor de 

fluid la convecţia liberă. 

Fig.12.15. Perete vertical. 

tf 
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Fig.12.16. Cazuri diferite de circulaţie 

a fluidului. 

de fluid, curgerea având un regim turbulent.Coeficientul local superficial 

de transfer de căldură, 
y

 , se determină cu relaţia: 

 fp

.

y
ttdS

Q




  

unde  
.

Q , dS , pt  şi ft  se pot măsura pe direcţia oy. 

Coeficientul local superficial de transfer de căldură, 
y

 ,  se poate trasa 

calitativ ca în Fig. 12.15.  

În Fig.12.16 sunt ilustrate diferite cazuri de circulaţie a fluidului ( fp tt  ) : 

a – cilindru mic cu axă orizontală. 

b – cilindru mare cu axă orizontală (la care zona turbulentă apare chiar în 

zona de contact dintre perete şi fluid). 

c – placă orizontală de dimensiuni reduse aşezată cu faţa caldă în sus. 

d – placă orizontală de dimensiuni mari. 

e – placă orizontală aşezată cu faţa caldă în jos (fluidul spală placa numai în 

zonele marginale, iar în zona centrală fluidul rămâne staţionar). 

 

Calculul convenţiei libere în spaţiu nelimitat se face pornind de la ecuaţia: 

 
mm Pr,GrfNu   
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Temperatura determinată va fi:       
2

tt

t
fp

m



  

Indicele m arată că parametrii fizici ai fluidului β, λ, γ, Pr se iau la 

temperatura medie de calcul tm. 

Prin cercetări efectuate cu diferite suprafeţe s-a obţinut o diagramă ca în 

Fig.12.17. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 Pentru simplificarea ecuaţiei de calcul, s-a fracţionat curba într-o serie de 

segmente de dreaptă, pentru diferite zone, fiecare segment fiind reprezentat 

de ecuaţia:                     ClnPrGrlnnNuln
mm   

Ecuaţia de mai sus poate fi scrisă exponenţial:   
n

mm PrGrCNu  , 

 unde n este panta dreptei. 

Pentru   0PrGrln
m

  rezultă: mNulnCln   

În Tabelul 3  sunt date valorile lui C şi n pentru fiecare zonă. 

Tabelul 3 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Zona  
m

PrGr   C n 

I 34
1010


  0,5 0 

II 23
10510 

  1,18 
8

1
 

III 72
102105   0,54 

4

1
 

IV 137
101102   0,135 

3

1
 

Fig.12.17. Diagrama lnNum-ln(GrPr)n. 
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Ecuaţia criterială poate fi scrisă şi sub formă explicită: 

n

m

m

2
m

3
m

m a

tlg
C

l















 










 

unde: fp ttt   

Lungimea caracteristică l este  pentru diferite corpuri: 

- pentru corpurile cilindrice orizontale, sferice şi cilindrice verticale, cu 

mm10d  , se consideră l=d. 

- pentru plăcile verticale şi cilindri verticali cu mm10d   se consideră 

l=h,unde h este înălţimea. 

- pentru plăcile orizontale dreptunghiulare cu dimensiunile axA  se 

consideră latura: l=a( a – latura mică). 

)K(
273t

1

T

1 1

mm

m



  -coeficient de dilatare sau compresibilitate  

izobară. 

Procedeul de calcul  este următorul: 

- se determină dimensiunea caracteristică l în funcţie de forma şi de aşezarea 

corpului. 

- se determină temperatura medie de calcul:  fpm tt5,0t   şi se scot din 

tabelele de proprietăţi fizice ale fluidului parametrii: mmm ,,   şi mPr . 

Dacă mPr  nu este trecut în tabele, se calculează: 
m

mmm
m

Cp
Pr




 , 

m  şi 
m

pc  - se scot din tabele la temperatura mt . 

- se calculează  
m

PrGr   şi, în funcţie de zonă, se află coeficientul C şi 

exponentul n. 

- se calculează invariantul :  
n

mm PrGrCNu  . 

- se calculează coeficientul de convenţie : 
l

Nu mm
c


 . 

- se calculează fluxul termic:   )W(ttSQ fp

.

     

Pentru diverse aşezări ale plăcilor coeficientul de convecţie va fi corectat, 

astfel fluxul corectat va fi calculat cu α’ (avînd valori supraunitare). 
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1.11. Convecţia liberă în spaţiu limitat. 

 

 Când convecţia liberă are loc într-un 

spaţiu care nu permite deplasarea liberă 

a celor doi curenţi, aceştia se vor frâna 

reciproc şi, dacă spaţiul este foarte 

restrâns, se poate produce chiar frânarea 

totală. Fenomenul poate avea loc în 

canale în care pereţii opuşi au 

temperaturi diferite : 21 tt  (Fig 12.18): 

- Convecţie liberă în spaţiu limitat în 

canale late; în acest caz curenţii de fluid 

pot circula liber. 

- În canale înguste curenţii de fluid 

(ascendent şi descendent) pot fracţiona 

în curenţi locali.  

- Convecţie liberă în canale orizontale; 

distanţa dintre pereţi permite formarea 

curenţilor locali de convecţie  
21

tt  . 

- În acest caz nu se mai formează curenţi 

de convecţie (inversiune de 

temperatură); fluidul rămâne în 

stagnare(t2>t1). 

Calculul trecerii căldurii de la un perete 

la celălalt al canalului se face după ecuaţiile de conducţie prin peretele plan 

sau cilindric, după caz; pentru a se ţine seama de influenţa convecţiei, se 

corectează coductivitatea termică f  a fluidului printr-un coeficient de 

corecţie K , calculat cu ajutorul unei ecuaţii de invarianţi apropiată de a 

convecţiei libere în spaţiu nelimitat:          

 PrGrfK   

Pentru toate cazurile se consideră: l ; 
2

tt
tt

21
fm


 . 

Coeficientul corectat (conductivitatea echivalentă) va fi:  

fKech
   

Obs. Pentru cazul  d) : 
fech

    1K  . 

Fig.12.18 Convecţia liberă 

în spaţiu limitat 
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În urma cercetărilor experimentale s-a determinat dependenţa: 

 PrGrfK   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Curba reprezentată Fig.12.19 este o curbă de interpolare între valori obţinute 

prin cercetări experimentale. Procedeul de calcul este similar ca la convecţia 

liberă:                                      
n

fk PrGrC   

unde C şi n sunt date în Tabelul 4  

                              Tabelul 4 

 

Se observă că pentru   
f

PrGr  <
3

10 , influenţa convecţiei este complet 

neglijabilă. Pentru calcule aproximative se poate folosi relaţia:  

 
25,0

fk PrGr18,0   

cu rezultate satisfăcătoare pentru zonele II şi III.  

Zona  
f

PrGr   C n 

I 3
10  1 0 

II 63
10....10  0,105 0,3 

III 116
10.....10  0,4 0,2 

Fig.12.19 Diagrama lnεk-ln[GrPr]f 
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1.12. Convecţia forţată a căldurii la curgerea fluidelor prin conducte şi 

canale 

Dacă circulaţia fluidului este provocată de cauze exterioare, atunci schimbul 

de căldură dintre perete şi fluid se face prin convecţie forţată. Se deosebesc 

două regimuri de curgere a fluidului: 

- regim laminar 

- regim turbulent 

Între aceste două regimuri, cu caractere bine definite, se consideră regimul 

tranzitoriu (intermediar). Caracterul regimului de convecţie este dat de 

valoarea criteriului Reynolds:          





lw
R e  

unde: l – dimensiunea caracteristică. Pentru valorile: 

 2200R e   - regim laminar 

 000,10R2200 e   - regim turbulent. 

În studiul regimului de curgere se ţine seama numai de regimul stabilizat, 

măsurătorile de laborator se fac pe o conductă dreaptă, la distanţa mare faţă 

de ştrangulări sau coturi, pentru a se evita turbulenţele artificiale (care se 

amortizează în conductă după o anumită distanţă, mai mare decât 50d, d 

fiind diametrul conductei). 

Repartiţia vitezei într-o conducţă este dată în Fig.12.20. Sunt 3 situaţii: 

 a) -  regim laminar:  

















2

2

0y

r

y
1ww , unde: r – raza conductei. 

Viteza medie w  se calculează cu relaţia:       
s

m

S

V
dSw

S

1
w

.

S

   

Fig.12.20. Repartiţia vitezei în cazul celor 3 regimuri de curgere. 
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unde: - 








s
mV

3.

-debitul volumic;  22
mrS  - aria secţiunii transversale. 

Pentru 2200R e  ;  0w5,0w  ; max0 ww  . 

b) - regim tranzitoriu- apar componente normale ale vitezei pe direcţia de 

curgere. 

c) - regim turbulent- apar vârtejuri şi variaţia vitezei este neînsemnată în 

zona centrală. În acest caz viteza medie depinde de valoarea criteriului Re 

(Fig.12.21): 

 

 e

0

Rf
w

w
  

max0 ww   

 

 

 

 

 

 

Convecţia forţată longitudinală în regim lamiar de curgere 

În acest caz particulele de fluid se deplasează paralel cu axa canalului, iar 

fluxul termic trece de la perete spre axă (sau invers) prin procesul de 

convecţie. În general, coeficientul de conducţie   pentru fluide este mic. 

Pentru calcul există o serie întreagă de ecuaţii criteriale. Pentru fluide care 

curg prin canale cu secţiune constantă, dacă lipseşte convecţia naturală, se 

poate folosi ecuaţia:          




























 n

1

p3

1

ep
l

d
PCNu    

sau :                               









































 n

1

p3

1

g

g11

p l

ddcw
C

d
 

 unde:                    
a

dw
PRP ree


 - criteriul Péclet. 

c
a




 - difuzivitatea termică. 

Fig.12.21. Variaţia vitezei medii în 

funcţie de Re. 
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d – diametrul conductelor circulare; în cazul secţiunilor cu forme diferite de 

cerc, se consideră diametrul echivalent:   
U

A4
d

ech


  

unde: A – aria secţiunii de curgere. 

         U – perimetrul udat, adică lungimea de contact pe secţiune între lichid 

şi perete, inclusiv linia de nivel liber.  

1
 , 1  şi 1  - parametrii fluidului consideraţi la temperatura 

1f
t  a fluidului 

la intrarea în conductă. 

p , p  - parametrii fluidului la temperatura medie pt  a peretului. 

gc , g  - se iau la temperatura determinantă  p1f tt5,0tg  . 

l – lungimea canalului sau a conductei.                                    

  - coeficient de corecţie care ţine seama de forma secţiunii. 

1 - pentru conducte cu secţiune circulară.                           

h

b
01,01   - pentru conducte cu secţiune dreptunghiulră. 

  - coeficient de corecţie a lungimii. 

1 ;  pentru d50x  ;  x – lungimea zonei de amortizare în care nu se face 

schimb de căldură. 

Dacă se calculează schimbul de căldură şi pentru zona de amortizare, atunci 




















p

1
e ,

l

d
,Rf , fiind dat în Tabelul 5 în funcţie de mărimile de care 

depinde. 

                       Tabelul 5 

Relaţia criterială scrisă mai sus este valabilă pentru: 

4
e 1062

d

l
P60   şi    5

g
107PrGr   

 în care: 

 
gg

g
3

g
a

tdg
PrGr




 ; pf ttt  ;  

2f1ff tt5,0t   

1
n

p


 C n 

0,8……10 

10…….1500 

1,55 

1,40 

1/6 

1/8 
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 pfg tt5,0t   - temperatura determinantă. 

După calculul coeficientului  , se calculează fluxul termic: 

)W()tt(SQ p1f

.

  

unde:  S (m
2
) – suprafaţa de schimb de căldură. 

Pentru un calcul corect trebuie ca: 

   
2f1ffp

.

2f1f

..

ttcmiimQ   

unde: 








s

kg
m

.

- debitul masic. 

          ffp tfc  - căldura specifică medie.  

         ft  - temperatura medie a fluidului. 

 

Convecţia forţată longitudinală în regim turbulent de curgere prin 

conducte 

În acest caz, curenţii liberi de convecţie nu au o influenţă sensibilă asupra 

coeficientului de convecţie. 

Pentru acest regim se poate folosi ecuaţia criterială: 

l

25,0

p

f43,0

f

8,0

ff
Pr

Pr
PrRe021,0Nu 















  

unde: 

          f-indice pentru fluid; parametrii fluidului se iau la temperatura medie 

a fluidului:  
2f1ff tt5,0t  . 

         p- indice pentru perete.  

Ecuaţia se mai scrie: 

l

25,0

p

p

f

f

8,0

ff

a

a

dw
021,0

d












































 

în care: 
1f

t , 
2ft  - temperaturile de intrare şi de ieşire ale fluidului, măsurate 

la capetele tronsonului de conductă prin care se face schimbul de căldură. 

pt  - temperatura medie a peretelui. 

d  - diametrul interior al conductei. 
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l  - coeficeint de corecţie pentru lungime: 









d

l
fl . 

Ecuaţia de mai sus se poate aplica la lichide în cazul când: 

303,0

p

f





  

6
f

4
102Re10   

150Pr6,0 f   

În cazul convecţiei forţate la curgerea gazelor prin conducte, când raportul 

temperaturilor absolute este: 5,3
T

T
5,0

f

p
 , se poate folosi ecuaţia 

criterială:                                

l
8,0

gg Re018,0Nu   

În cazul curgerii fluidelor prin ţevi curbate (serpentine), la care R este raza 

de curbură, iar d diametrul ţevii, coeficientul de convecţie calculat cu 

relaţiile de mai sus se multiplică cu un coeficient de corecţie:  

R

d
77,11R  ; Rc  . 

Fluxul termic de determină cu relaţia: 

p2f

p1f

2f1f

m

.

tt

tt

ln

tt

StSQ







  

min

max

minmax
m

t

t
ln

tt
t






  

Δtm –diferenţă medie logaritmică de temperatură. 

 

 

 

 

 

1.13. Convecţia căldurii la curgerea fluidului în lungul unei plăci 
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În acest caz, se consideră că 

viteza fluidului rămâne 

constantă în lungul plăcii (w0), 

în afară de zona foarte 

apropiată plăcii. Se disting două 

zone: 

Zona I: curgere laminară 

(până la crx )-creşte grosimea 

stratului laminar. 

Zona II: curgere turbulentă  

 crxx  ,scade grosimea 

stratului laminar până la 

ctl  . 

Regimul de convecţie este foarte complex, iar pentru placa cu strat laminar 

limită se poate folosi ecuaţia: 

3

1

f

2

1

ff PrRe67,0Nu   

5
cr 1085,4Re   care, după înlocuiri, va fi: 

3
f

ff

Pr
lm

67,0
l









 

unde: l – lungimea plăcii. 

Parametrii fluidului  fff Pr,,   se determină pentru temperatura ft  a 

fluidului, măsurată la distanţă mare faţă de placă. 

Fluxul termic este:          fp ttSQ   (W) 

unde: pt  - temperatura plăcii 

         
.

Q  - fluxul termic în cazul când schimbul de căldură se face numai pe 

suprafaţa superioră a plăcii  pf tt   sau numai prin suprafaţa interioară a 

plăcii  pf tt  . 

 

Fig. 12.22. Variaţia vitezei la 

curgerea fluidului în lungul unei 

plăci. 
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1.14. Convecţia căldurii la curgerea forţată transversală 

În acest caz de convecţie, forma secţiunii corpului are o importanţ[ 

primordială asupra schimbului de căldură. Ecuaţiile criteriale deduse până în 

prezent sunt valabile numai pentru corpuri cilindrice. 

În zona generatoarei de atac  0  şi în zona generatoarei de fugă 

 0
180  curgerea este 

turbulentă (Fig.12.23). Datorită 

variaţiei mari a regimului de 

curgere, coeficientul de 

convecţie   variază sensibil 

pe contur. În zona generatoarei 

de atac, datorită turbulenţei 

foarte intense, nu va exista (în 

mod practic) un strat de fluid 

aderent la suprafaţa cilindrului, 

deci aici schimbul de căldură va fi foarte intens. Pentru unghiuri mai mari 

apare stratul limită care creşte până la 0
90 . 

Deoarece prin stratul laminar trecerea căldurii se face prin conducţie,   la 

fluide având valori reduse, înseamnă că schimbul de căldură se va micşora 

pe măsură ce creşte unghiul  . 

Pentru 0
90 , fluidul nu mai poate urmări conturul şi se desprinde, 

apărând astfel o zonă depresionară cu mişcare intensă turbionară. Stratul 

limită se subţiază şi uneori dispare în zona generatoarei de fugă  0
180 . 

Pentru aer şi gaze de ardere, ecuaţia criterială de calcul este:              

RecN
n

fuf   ;   























f

n

f

dw
c

d
 

unde: d – diametrul corpului cilindric. 

         w – viteza fluidului la distanţă mare de cilindru. 

În cazul când axa face un unghi   cu direcţia 


w , coeficientul de convecţie 

se corectează cu un coeficient de unghi   : 

 


90
   ;   )tt(sQ fp  . 

Fig.12.23 Convecţia căldurii la 

curgerea forţată transversală. 
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1.15. Convecţia căldurii în fascicule de ţevi spălate transversal de aer şi 

gaze arse 

Ţevile sunt montate în coridor (fascicul paralel, Fig.12.24.a) sau în eşicher 

(fascicul decalat, Fig.12.24.b).se notează: 

x2 - pas longitudinal. 

x1 - pas transversal. 

x’2 - pas diagonal. 

Primul rând de ţevi este aşezat în curent liber, neinfluenţat de prezenţa 

celorlalte ţevi; celelalte rânduri sunt situate într-o zonă turbulentă, datorită 

prezenţei ţevilor anterioare. 

La fasciculul paralel, numai primul rând de ţevi are regim asemănător 

curgerii pe lângă o ţeavă izolată (caz studiat anterior); acelaşi fenomen se 

întâmplă şi pentru primele două rânduri ale fasciculului decalat. 

Ecuaţia criterială de bază este: ReN
n

fkuf
c    

       ),d,,(fn,c xxx
'
221

  

 k
- coeficientul de corecţie care ţine cont de numărul rândurilor de ţevi. 

Fascicul în coridor: Pentru 600006000 R e
  şi 8,4

d
25,1

x 1
 ; 

8,4
d

13,1
x 2

   

se foloseşte relaţia:           Re177,0N
64,0

fkuf   

Fig.12.24. a) Fascicul de ţevi montate în coridor.  

                 b) Fascicul de ţevi montate în eşicher.  
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Fascicul în eşicher:  

Pentru 60000R6000 e   şi 8,4
d

x
2,1

1
 ; 8,4

d

x
8,0

2
 ; 7,0

dx

dx

'
2

1





 

se foloseşte ecuaţia:          




















dx

dx
Re27,0N

'
2

1

25,0

6,0

fkuf  

Obs.  Pentru calculul invarianţilor se consideră:  

- dimensiunea caracteristică: diametrul d. 

- temperatura t f
, pentru care se determină parametrii fizici, se calculează cu 

relaţia: 

ttt lpf  , pentru tf > tp 

ttt lpf   , pentru tf < tp 

tp – temperatura peretelui ţevilor. 

 

tt

tt
ln

tt
t

p2f

p1f

2f1f
l






     - diferenţa medie logaritmică de temperatură. 

tf1,tf2 – temperaturile fluidului la intrarea şi ieşirea fasciculului. 

 - viteza w (pentru calculul criteriului Re) se consideră aceea din secţiunea 

cea mai îngustă a fasciculului. Fluxul termic va fi:           

tsQ l

.

  

În cazul spălării oblice a fasciculului, se face o corecţie a coeficientului de 

convecţie:  


90
 . 

 

1.16. Convecţia căldurii la vaporizarea lichidelor 

Se consideră un perete acoperit cu un strat de fluid prin care se primeşte din 

exterior căldură necesară vaporizării. Se observă că numai în spaţiul de 

vapori (de deasupra lichidului) temperatura rămâne constantă şi egală cu 

temperatura de saturaţie ts , corespunzătoare presiunii p. În Fig.12.25 este 

reprezentată variaţia temperaturii în funcţie de adâncimea h. 
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tf – temperatura medie a 

fluidului. 

Formarea globulelor de vapori 

are loc în zona de contact cu 

peretele, formându-se astfel 

centre de vaporizare. Datorită 

forţei ascensionale FA, vaporii 

formaţi trec în lichid şi se 

desprind la suprafaţa liberă. 

Fenomenul vaporizării poate 

avea loc sub două forme: 

- sub formă de globule - 

fierbere globulară, la fluide 

care udă peretele prin care se 

primeşte căldură (cazul apei) ; 

- sub formă de peliculă - 

fierbere peliculară, la fluide 

care nu udă peretele (mercur). Fenomenul de vaporizare se face cu absorbţie 

de căldură, care are loc în timpul formării globulelor de vapori. Fenomenul 

vaporizării poate începe în momentul în care temperatura tt sp
  , chiar 

dacă tt sf
 . Dar, în acest ultim 

caz vaporii nu se pot degaja în 

spaţiul liber de deasupra nivelului 

de lichid, deoarece în timpul 

urcării apare fenomenul 

condensării lor în lichidul mai 

rece. Fluxul termic dat de 

suprafaţa de încălzire va fi:   

SqQ

..

    (W). În Fig.12.26 este 

reprezentată variaţia densităţii de 

flux termic şi a coeficientului de 

convecţie în funcţie de 

temperatură: )t(fq

.

   şi    

)t(f  . 

Fig.12.25. Variaţia temperaturii 

la vaporizare. 

Fig.12.26. Variaţia )t(fq

.

   şi   

)t(f  . 
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De exemplu: pentru apă,   C27....25t
0

cr  ; )
m

W(102,1q
2

6

cr

.


   

)
Km

W(500,46
2cr   

Porţiunile BC ale curbelor 
.

q  şi  , care interesează în calculul convecţiei, se 

pot exprima prin ecuaţii empirice de forma: 

qA
n

   şi  tB n  

)tt(SQ fp

.

  

A,B sunt în funcţie de natura lichidului şi presiune.  

În cazul fierberii apei în ţevi, fenomenul convecţiei este mult mai 

complex, decât fierberea în volumul mare de apă. Ecuaţia criterială propusă 

este:                                    PrRe023,0N
4,08,0

u    

       





dw
Re    

  ,  - se iau la temperatura de saturaţie a apei ts. În cazul circulaţiei libere a 

apei se poate utiliza relaţia:       q
73,0

863,0  . 

Diverşi cercetători au căutat să exprime rezultatele sub formă de ecuaţii 

criteriale, valabile şi pentru fluidele care nu au fost studiate. Pentru fierberea 

globulară, Jakob şi Lincke au propus ecuaţia:  


























wr

q

"

.
8,0

4,42
b

 

unde: b - dimensiunea liniară, care este constanta lui Laplace, calculată cu 

expresia:                                   
)(g

2
b

"'
 


  

 - tensiunea superficială a fluidului (N/m). 

'''
,  - densităţile fluidului la saturaţie. 

g – acceleraţia gravitaţională. 

După calculul coeficientului de convecţie se calculează fluxul termic:                                                  
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)tt(SQ fp

.

  

1.17. Convecţia căldurii la condensarea vaporilor 

Fenomenul de condensare are loc cu degajare de căldură şi apare la 

contactul vaporilor cu un perete a cărui temperatură este mai mică decât 

temperatura de saturaţie ts. Condensarea poate fi: 

- prin picături (fluidul nu udă peretele); 

- prin peliculă (fluidul udă peretele). 

Se consideră un perete vertical cu tt sp  . În urma condensării pe perete se 

formează un strat de condens (Fig.12.27).  

Trecerea căldurii prin perete se face 

prin acest strat (deci prin conducţie), 

conducţia făcându-se la suprafaţa 

peliculei de condens. Într-un punct 

M, densitatea fluxului termic se 

scrie:          

)tt()tt(q psxps

x

'.

x





  

deci:   





x

'

x  

unde: 
' conductivitatea stratului 

de condens. 

);,r,,,t,t,x(f '
psx      

)t(f,, m
'   ; ).tt(5,0t spm   

 Valoarea medie se calculează (pentru x H) :  dS
S

1 H

0

x        

unde: dS – elementul de suprafaţă considerat. 

           r = f(ts) – căldura de condensare 








kg
kJ .       

Obs. Se constată că   determinat experimental este cu 2220  % mai mare 

decât valorile obţinute cu ecuaţiile determinate din teoria lui Nusselt. 

Factorii care influenţează schimbul de căldură prin condensare sunt: 

- viteza şi direcţia de curgere; 

Fig.12.27. Convecţia căldurii la 

condensarea vaporilor. 
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- starea suprafeţei (creşterea rugozităţii influenţează defavorabil cantitatea 

de condensat)  

- supraîncălzirea vaporilor; 

- conţinutul de gaze necondensabile; 

- tipul suprafeţei de condensare: se costruiesc condensatoare cu ţevi aşezate 

orizontal (în fascicul: paralel, decalat, decalat oblic). 

Fluxul termic va fi:            )(SQ tt ps

.

  

 

1.18. Radiaţia căldurii 

1.18.1. Generalităţi; comportarea corpurilor în câmp radiant termic 

Între două surse cu temperaturi diferite, separate de un mediu gazos rarefiat, 

apare un schimb de căldură prin radiaţie; purtătorul de căldură este oscilaţia 

electromagnetică de înaltă frecvenţă, având o bandă foarte îngustă de 

lungime de undă. Undele electromagnetice sunt provocate de particulele de 

substanţă încărcate electric (îndeosebi de electroni). Energia radiantă este 

emisă şi absorbită discontinuu în cantităţi individuale, discrete, care se 

numesc cuante de lumină sau fotoni. Fotonul emis este o particulă de 

materie care posedă energie, moment şi masă electromagnetică. 

Radiaţia termică poate fi considerată ca un gaz fotonic. Procesul de emisie 

şi absorbţie a energiei radiante este un proces de suprafaţă . 

 Radiaţia este caracterizată prin:lungime de undă   sau prin frecvenţă : 




c
, unde c este viteza de propagare a 

oscilaţiei electromagnetice (egală cu 

viteza luminii în vid: s/m103
8

 ). 

Radiaţiile termice se manifestă pentru 

m)8,0108,0( 3    şi pot fi puse în 

evidenţă prin aparate de măsură a 

mărimilor termice. Emiterea de energie 

radiantă de către sursa caldă are loc în 

toate direcţiile din spaţiu. Comportarea 

corpurilor care se găsesc în câmpul de 

radiaţie al sursei depinde de: 

- proprietăţile fizice ale mediului; 

- felul suprafeţei (material, tratament, etc.). 

Fig.12.28. Corp supus 

câmpului radiant. 
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Gazele monoatomice şi biatomice nu reţin energia radiantă, iar gazele 

poliatomice reţin energia radiantă în mod selectiv, în funcţie de zonele din 

banda de radiaţie termică. 

Se consideră un corp emiţător care emite un flux radiant, notat cu 

Ei(W),numit flux incident. Prin densitatea fluxului radiant, notată cu 

e 








m

W
2

, se înţelege fluxul emis pe unitatea de suprafaţă:   











m

W

dS

dE
e

2
. 

Se consideră un corp aşezat în câmpul  radiant al unei surse.  Fluxul incident 

este: Ei =EA+ER+ED  

unde: EA – fluxul absorbit de corp şi transformat în căldură; 

          ER – fluxul reflectat de corp; 

          ED – fluxul care trece prin corp, fără a-i modifica starea termică.  

Se definesc coeficienţii energetici: 

 
E

E
A

i

A
  - coeficient de absorbţie al corpului. 

 
E

E
R

i

R
  - coeficient de reflexie a suprafeţei. 

 
E

E
D

i

D
  - coeficient de trecere sau de pătrundere prin corp. 

 iDRAi E:EEEE  A+B+D =1 

Fiecare din cei trei coeficienţi poate avea valori cuprinse între 0 şi 1. 

Se deosebesc trei cazuri limită: 

1. A=1 (R=0; D=0) – corpul absoarbe integral energia incidentă radiantă, nu 

reflectă şi nu permite radiaţiei să treacă prin el. Acest corp este denumit 

corp negru. 

2. R=1 (A=0; D=0) – corpul reflectă integral energia incidentă şi se numeşte 

corp reflectant. Legile reflexiei termice sunt aceleaşi ca şi legile reflexiei 

luminii. Corpul cu suprafaţă lucioasă este numit corp lucios, iar cel cu 

suprafaţă mată este numit corp alb.  

3. D=1 (A=0;R=0) – corpul nu absoarbe şi nu reflectă energia radiantă 

incidentă, aceasta trece prin corp fără a-i modifica starea termică. Acest corp 

se numeşte corp transparent sau corp diaterm. 
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Aceste trei cazuri sunt situaţii limită; în natură nu se găsesc corpuri la care 

unul din cei trei coeficienţi să fie egal cu 1. Observaţii : 

- solidele sunt practic netransparente faţă de radiaţia termică (D = 0), deci : 

A +R =1. Unele solide sunt transparente pentru anumite lugimi de undă 

(transparenţă selectivă), în rest sunt netransparente (de exemplu cuarţul este 

transparent pentru mm104 3 ); 

- lichidele au proprietăţi asemănătoare solidelor faţă de radiaţiile termice; 

- gazele monoatomice şi biatomice (lipsite complet de suspensii) sunt 

practic transparente, iar cele poliatomice sunt transparente selectiv. 

Gazele cu suspensii solide devin absorbante faţă de radiaţia termică, prin 

absorbţia energiei radiante de către suspensii. 

Coeficientul de absoţie A pentru corpurile reale este mai mic decît 1(A<1) 

şi  aceste corpuri se numesc corpuri cenuşii. 

Toate mărimile care se referă la corpurile negre (A=1, R=D=0) se notează 

cu indicele zero (0). De exemplu: E0 – fluxul emis sau recepţionat de corpul 

negru. 

1.18.2. Legile radiaţiei termice. Legea lui Planck  

Densitatea fluxului radiant 











dS

dE
e  este definită 

pentru ),0(  . 

Se defineşte intensitatea 

radiaţiei sau radiaţie 

monocromatică ca fiind: 


















m

W

d

de
I

3
 

Legea lui Planck stabileşte 

),T(fI0   pentru corpul 

negru(Fig.12.29), adică : 

),T(f

1e

C
I

T

2C

5

1
0 



























  

unde:  (m)- lungimea de undă; 

 T(K)-temperatura absorbită de corpul negru;  

Fig.12.29.   I0λ = f(T,λ). 
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 C1,C2-constantele specifice corpului negru:  

     mW1074,3C
216

1 
   

)km(01438,0C 2   

Se scrie: 00 dedI  , de unde: 

 





0

00 dIe  

e0 – densitatea fluxului emis de corpul negru, pentru   ,0 . 

Legea lui Wien 

Wien a studiat legătura dintre   şi T corespunzătoare punctului de maxim, 

şi a dedus că de acest punct depinde produsul T . 






















1e

C
I

T

C 2
5

1
0  ;  












 



0
I 0

max

  Tmax   

)Km(ct109,2T 3
max 

  

Enunţ: produsul dintre lungimea de undă corespunzătoare intensităţii 

maxime de radiaţie a corpului negru şi temperatura absolută este o 

constantă. Rezultă : TC)(I
5

3max0   ; 







 

53

5
3

Km

W
10307,1C . 

Legea Stefan – Boltzmann 
A fost dedusă experimental şi exprimă densitatea emisiei corpului negru(e0): 









 




m

W
TdIe 2

4
0

0

00  

 0 constantă de radiaţie a corpului negru; 















Km

W
1067,5

42

8
0

 

Ecuaţia se mai scrie: 









100

T
ce

4

00
, unde: 










420
Km

W67,5c este  

coeficientul de radiaţie al corpului negru absolut.                                                                                                                                                                                     

Această lege este valabilă numai pentru corpul negru. Pentru a se folosi şi la 

corpurile reale (cenuşii) se aplică o constantă de corecţie: 
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

















100

T
ce

100

T
c

4

0

4

 

unde:
e

e

c

c

00

  - coeficient de emisie a corpului cenuşiu; 

          c - coeficient de radiaţie a corpului cenuşiu. 

Legea lui Kirchoff  Stabileşte legătura dintre coeficientul de emisie şi cel 

de absorţie, respectiv, legătura dintre energia radiată şi absorbită de 

corpurile cenuşii şi corpul negru absolut. Se consideră două corpuri care 

schimbă energie prin radiaţie (T > T0), adică două suprafeţe plane, suficient 

de apropiate(Fig.12.30), pentru a se neglija pierderile marginale de căldură. 

Pentru corpul cenuşiu:  

A + R=1, iar pentru corpul negru 1A 0  . 

Corpul cenuşiu cedează densitatea fluxului termic e, care este absorbită 

complet de corpul negru. Densitatea fluxului radiant a corpului negru este 

e0. Corpul cenuşiu va absorbi 

eA 0  şi va reflecta: 

e)A1(eR 00  , care este 

absorbită integral de corpul negru. 

Bilanţul caloric pentru suprafaţa 

corpului cenuşiu este:    

ee)A1(eeeq 00absemis

.



eAe
S

Q
q 0

.
.

  

Pentru T = T0; 0q

.

 ; 

0eAe 0  , adică : e
A

e

0 .                                        

Relaţia de mai sus poate fi generalizată pentru orice corp cenuşiu: 

)T(fe
A

e
...

A

e

A

e
0

n

n

2

2

1

1
  - legea lui Kirchoff.                       

Enunţ: pentru orice corp, raportul dintre densitatea fluxului emisiv şi 

coeficientul de absorţie este egal cu densitatea fluxului emisiv al corpului 

negru la aceeaşi temperatură şi depinde numai de temperatură. 

Fig.12.30. Schimb de căldură 

prin radiaţie între 2 plăci. 
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Se observă că:                                  
c

c

e

e
A

00

   

unde:    A – coeficientul de absorbţie; 

            c (0,c0) coeficient de radiaţie;     )1,0( coeficient de emisie. 

Deci:  ctc
A

c

0  ; sau :  c
A

c
...

A

c

A

c
0

n

n

2

2

1

1  a doua formulare a 

legii lui Kirchoff. Se observă că: 

- corpul cenuşiu radiază mai puţină căldură decât corpul negru; 

- corpul negru are cel mai mare coeficient de absorbţie. 

A treia formulare a legii lui Kirchoff: 

),T(fI
I

I
...

I

I

A

I
0

n

n

2

2

1

1
 











  

adică, raportul dintre intensitatea spectrală de radiaţie şi coeficientul 

monocromatic de absorbţie (la aceeaşi lungime de undă) este acelaşi pentru 

toate corpurile, fiind egal cu intensitatea spectrală a radiaţiei corpului negru. 

Legea lui Lambert (Jean Henry) 

 Considerând un element de 

suprafaţă dS1 al emiţătorului de 

radiaţii termice, acest element va 

emite radiaţii în toate direcţiile 

deasupra planului respectiv, 

energia radiantă fiind exprimată 

prin legea Stefan- Boltzmann. 

Legea lui Lambert se referă la 

variaţia radiaţiei, în funcţie de 

direcţia faţă de normala la 

element. Se  

demonstrează că: 



e

e n              

unde: en - radiaţia după direcţia 

normală; e-radiaţia totală în toate 

direcţiile.  

 

 

1.18.3. Schimbul de 

Fig.12.31. Schimbul de căldură prin 

radiaţie între două suprafeţe separate 

printr-un mediu transparent. 
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căldură prin radiaţie între două suprafeţe separate printr-un mediu 

transparent. Ecrane de radiaţie 

Se consideră două corpuri, cu temperaturile T1>T2,  care schimbă energie 

radiantă, iar suprafeţele fiind apropiate, se neglijează pierderile marginale de 

căldură. 

Se notează: 
dS

dE
e  -densitatea fluxului radiant. 

Corpul 1 emite e1, iar corpul 2 absoarbe Ae 21   şi reflectă  

)A1(eAee 21211  ; corpul 1 absoarbe e)A1(A 121  , etc. 

În mod asemănător, corpul 2 emite e 2 , iar corpul 1 absoarbe Ae 12   şi 

reflectă: )A1(eAee 12122  ;apoi corpul 2 absoarbe e)A1(A 212   şi 

reflectă:          e)A1()A1(e)A1(Ae)A1( 22121221   

Densitatea fluxului radiant cedat de corpul 1 către corpul 2 va fi: 

eee ef2ef112     (C)  

unde:   e ef1 densitatea efectivă de emisie pentru corpul 1. Se scrie : 

e)A1(ee ef211ef1   ; e)A1(ee ef122ef2   

Rezultă: 

AAAA

eAee
e

2121

2121

ef1




  

AAAA

eAee
e

2121

1221

ef2




  


































100

T
Ace

100

T
Ace

1

1

4

202

4

101

 

e1ef şi e2ef se înlocuiesc în relaţia  (C)  

şi rezultă:
AAAA

AeAe
e

2121

1221
12




  
































































100

T

100

T
cA

AAAA

100

T
cAA

100

T
cAA

e
2

4

1

4

0n

2121

2

4

021
1

4

021

12  

 

e1ef = e1+(1-A1)e2ef 
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1

A

1

A

1

1
A

21

n



  – coeficientul mutual de absorbţie a cuplajului de 

suprafeţe plane 1 şi 2.  

Dar: A ; cc 0 ; cAcc 0n0nn  ; cAc 0nn  şi rezultă: 

c

1

c

1

c

1

1

c

1

cA

1

cA

1

1

1

A

1

A

1

c
c

0210020121

0
n















  

unde: nc coeficientul mutual de radiaţie reciprocă. 

Densitatea fluxului schimbat prin radiaţie va fi:  







































100

T

100

T
ce

2

4

1

4

n12   








m

W
2

 

Fluxul termic schimbat de cele două suprafeţe egale S(m
2
)   va fi: 







































100

T

100

T
ScESe

2

4

1

4

0n1212   (W) 

Pentru două sfere concentrice (sau doi cilindri coaxiali), având temperaturile 

T1 > T2, fluxul termic se scrie: 

                           







































100

T

100

T
ScE

2

4

1

4

10n12  

unde:  


















c

1

c

1

S

S

c

1

1
cc

022

1

1

0nn  

Dacă: S2 >> S1, cn   c1; deci cn nu depinde de c2. 

În cazul în care cele două suprafeţe plane au dimensiuni finite şi sunt situate 

la o distanţă sau într-o poziţie în care nu se mai poate neglija efectul termic 

de margine, calculul se face ţinând seama de un coeficient de formă (F12), 

care se calculează în funcţie de poziţia celor două suprafeţe. 

F
100

T

100

T
ScE 12

2

4

1

4

0n12 





































    (W) 
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Ecrane de radiaţie  
Se consideră două suprafeţe plane apropiate cu coeficienţii de radiaţie C1 şi 

C2(Fig.12.32). Dacă spaţiul dintre ele este transparent, schimbul de căldură 

este(E12=e12.S): 













































































100

T

100

T
Sc

100

T

100

T
ScE

2

4

1

4

n
2

2

1

2

0n12            

Când între aceste suprafeţe este interpus un ecran E, atunci energia radiată 

de corpul cald 1 se va transmite celui rece 2  prin intermediul ecranului. 

Schimbul de căldură va fi: 













































































100

T

100

T
ce

100

T

100

T
ce

2

4

e

4

2n2e

e

4

1

4

1ne1

 unde: 

c

1

c

1

c

1

1
c

01e1

1n



 ; 

c

1

c

1

c

1

1
c

022e

2n



  

sunt coeficienţi mutuali de radiaţie între 

corp şi ecran. 

c1e , c2e – coeficienţii de radiaţie pentru 

cele două feţe ale ecranului. 

Se disting două cazuri: 

1.  Dacă cn1 = cn2 = cn, unde cn corespunde cazului celor două suprafeţe 1 şi 

2 fără ecran, pentru un regim stabilizat de schimb de căldură, temperatura Te 

a ecranului rămâne constantă. Atunci e1e = ee2 şi rezultă: 



























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
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

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
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
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


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
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
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
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1
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e
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e
2

1

100

T

100

T
c

2

1
eee 12

2

4

1

4

n2e12ee1 





































  

Fig.12.32. Ecrane de 

radiaţie. 

c2 c1 
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Aşadar, când prezenţa ecranului nu modifică coeficientul mutual de radiaţie 

cn , schimbul de căldură prin radiaţie  se reduce la jumătate. 

Pentru n ecrane (fără a se modifica cn), schimbul de căldură va fi: 

e
1n

1
e 12e 2n...e 2e11 


  

2.  Dacă cn1  cn2 şi regimul este stabilizat (e1e = ee2 = e1e2) atunci : 

cc

100

T
c

100

T
c

100

T

2n1n

2

4

2n
1

4

1n

e

4



































  

Obs.: Dacă o faţă a ecranului este total reflectantă, atunci schimbul de 

căldură radiantă între cele două corpuri este nul (A = 0   c = 0). Sunt trei 

cazuri: 

a) Dacă faţa ecranului, orientată spre corpul cald, are coeficientul de radiaţie 

egal cu zero (ce1 =0), atunci cn1 = 0 şi ee1 = 0; dar e1e2 = e1e = ee2 = 0 şi 

conform Principiului II  al Termodinamicii: Te = T2. Rezultă că temperatura 

ecranului este egală cu temperatura corpului rece (T2). 

b) Dacă faţa reflectantă a ecranului este orientată spre corpul rece, atunci ee2 

= 0; cn2 = 0 şi  ee2 = 0, de unde rezultă Te = T1 (temperatura corpului cald). 

În concluzie, orientarea suprafeţei reflectante are mare importanţă pentru 

ecranele de protecţie contra radiaţiilor termice. Este de preferat orientarea 

feţei reflectante a ecranului spre corpul cald (cînd Te = T2), pentru a nu se 

deteriora acoperirea reflectantă a suprafeţei ecranului (nichelare, cromare). 

c) Dacă ambele feţe ale ecranului sunt reflectante: cn1 = cn2 = 0; Te nu este 

influenţată de temperaturile T1 şi T2 ale corpurilor separate de ecran. 

 

1.18.4. Schimbul de căldură prin radiaţie între o suprafaţă şi un 

gaz 

Gazele pure monoatomice şi biatomice sunt practic transparente faţă de 

radiaţiile termice şi nu emit aceste radiaţii (deoarece sunt lipsite de suspensii 

solide). Deci un corp solid aflat într-un mediu gazos transparent nu face 

schimb de căldură prin radiaţie cu alt corp. Gazele poliatomice (CO2, H2O, 

SO2, NH3, etc.) sunt transparente numai în anumite benzi ale spectrului de 

lungime de undă calorice, iar în restul benzilor emit sau absorb radiaţii 

termice. În calculele termice interesează CO2 şi H2O, care se găsesc în 

gazele de ardere şi care pot schimba căldură cu suprafeţele din canalele de 

gaze. Spre deosebire de radiaţia corpurilor solide, care este un fenomen de 

suprafaţă, la corpurile gazoase fenomenul de radiaţie are loc în masa gazului 
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şi depinde cantitatea de gaz aflată pe traseul radiaţiei. Masa gazului aflată pe 

traseul radiaţiei este: 

Tgr

lSp

Tgr

Vp
m









   

Pentru S=1 m
2
 : 

Tgr

lp
m 1




   










m

kg

2
, l (m) - lungimea parcursă de radiaţie. 

Coeficientul de absorbţie a radiaţiei va fi: 

)lp,Tg(fA   




d

de
)lp,Tg(fI  

Corpul gazos va emite radiaţii pe lungimile de undă pe care le poate absorbi. 

Energia radiantă se calculează numai pentru benzile caracteristice gazului: 

 







S

i

dIe    

unde:  i lungimea inferioară de undă a benzii. 

           S  lungimea superioară de undă a benzii. 

           iS   

Energia totală va fi:           
ee

jg  

În cazul gazelor, densitatea fluxului nu este proporţională cu T
4
. De 

exemplu: TCe
5,3

g0gO 2C    ;  TCe
3
g0gOH 2

  


e

e

0

g

g coeficient de emisie al gazului; )lp,T(f gg  . 

e0 – densitatea fluxului de radiaţie emis (absorbit) de corpul negru. 

 Calculul schimbului de căldură prin radiaţie se face după relaţia lui Stefan- 

Boltzmann. Relaţia  valabilă pentru o sferă este. 
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
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
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
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







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T
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T
ce

p
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g

g

4

g0
'
p  

în care:  TT pg  , iar 



2

1g'

p  coeficientul efectiv de emisie a incintei. 

               Ag – coeficient de absorbţie a gazului pentru temperatura Tp.  



TERMOTEHNICĂ 

 
53 

Pentru alte forme de incidenţă, diferite de sferă, se face un calcul de 

corecţie. Dacă temperatura gazului diferă pe zone (de exemplu T1, T2), se ia 

pentru calculul:                           TTT 21g   

 

1.19. Schimbul complex de căldură între un perete şi un gaz 

Schimbul de căldură dintre un perete şi un lichid se face numai prin 

convecţie, deoarece coeficientul de trecere( D) a radiaţiei este practic nul. 

În cazul gazului poliatomic schimbul de căldură este un proces complex de 

transmitere a căldurii prin convecţie şi conducţie (Fig.12.33). 

 Se consideră un perete cu tp > tf(tf-temp. 

fluidului). Densitatea fluxului total va fi: 
.

r

.

c

.

qqq   

unde: 

.

c
q  densitatea fluxului termic prin 

convecţie. 

          

.

r
q  densitatea fluxului termic prin 

radiaţie. 
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.

 













Km

W
2

 coeficient de convecţie; 

  coeficient de emisie a suprafeţei sau a gazului, după caz (coeficientul de 

emisie al gazului în interiorul benzilor de absorbţie a gazelor şi a peretelui în 

afara acestor benzi). Dacă Tp este mică atunci primează transferul prin 

convecţie; dacă temperatura peretelui este mare (ajunge la temperatura de 

incandescenţă), predomină procesul de radiaţie. 

1.20. Transferul termic în regim staţionar de la un fluid cald la un fluid 

rece prin pereţi separatori 

1.20.1. Transmiterea căldurii prin peretele plan 

Se consideră două fluide f1 şi f2, cu temperaturile tf1 şi tf2, care spală un 

perete neomogen (  1 şi  2 ), cu grosimile 1  şi  2 ; coeficienţii superficiali 

de convecţie fiind  1  şi  2 (Fig.12.34). Variaţia maximă a temperaturii între 

Fig.12.33 Schimbul 

complex de căldură între 

un perete şi un gaz. 



TERMOTEHNICĂ 

 
54 

fluide şi perete are loc în straturile limită 
'

1  şi 
'

2 , situate în contact cu 

peretele, straturi prin care căldura trece prin conducţie. 

În regim staţionar, densitatea fluidului este 

constantă şi se transmite prin: convecţie ( 1
) 

- conducţie ( ), 21   - convecţie ( 2 ).  

Se poate scrie: 

)tt()tt(

)tt()tt(q

f 2p
3

2p
3

p
2

2

2

p
2

p
1

1

1
p

1f 11

.















 

Rezultă:      Rq
q

tt 1

.

1

.

p
1f 1





 ;  

Rqqtt 2

.

1

1
.

p
2

p
1






  

Rqqtt 3

.

2

2
.

p
3

p
2






   Rq

q
tt 4

.

2

.

f 2p
3





  

Ri  












 

W

mK 2

 - rezistenţe termice ;  RR it  - rezistenţa termică totală. 

Însumând, rezultă: Rq
11

qtt t

.

22

2

1

1

1

.

f 2f 1
































  

)tt(k

R

tt

11

tt
q

f 2f 1
i

f 2f 1

2i

i

1

f 2f 1
.




















  

k 










 Km

W

2
 – coeficient specific total de transfer termic  sau coeficient 

global de transfer termic:   
















n

1i i

i

21

t

R

11

1

R

1
k  

Fig.12.34 Transmiterea 

căldurii prin peretele plan. 
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În cazul pereţilor separatori subţiri rezistenţa termică de conducţie se 

neglijează: 0

i

i





şi rezultă: 









21

11

1
k  

Fluxul termic va fi:  SqQ

..

   (W) 

1.20.2. Transferul căldurii prin peretele cilindric 

În Fig. 12 35  se prezintă variaţia temperaturii prin zona peretelui. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fluxul termic este: 

)tt(S)tt(

d

d
ln

l2
)tt(SQ

f 2p
2

22p
2

p
1

1

2
p

1f 111

.




   

unde: ldS 11   , ldS 22  , l-înălţimea peretelui cilindric. 

Pentru peretele omogen, fluxul termic pe unitate de lungime va fi: 

tk

2

d

d
ln

d

1

d

1

tt

RRR

tt
q

1

2

2211

f 2f 1

321

f 2f 1

l

.


















  
m

W  

 Pentru peretele cilindric omogem format din n straturi: 

Fig.12.35. Transferul 

căldurii prin peretele 

cilindric. 
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 
m

W

2

d

d
ln

d

1

d

1

tt
q

n

ni i

i

1i

1n211

f 2f 1

l

.




















 

În cazul unui perete cilindric subţire, metalic, rezistenţa termică de 

conducţie se poate neglija, adică: ttt p
2

p
1

p   (caz întâlnit în construcţia 

schimbătoarelor de căldură tubulare). 











21

f 2f 1

l

.

11

)tt(d

q  

unde:   
2

dd
d

21 
  - diametrul mediu al ţevii. 

            d1 – diametrul interior al ţevii. 

            d2 – diametrul exterior al ţevii. 

În toate cazurile, fluxul termic este: lqQ l

..

 (W). 

De obicei, în practică se cunosc: temperaturile celor două fluide, 

caracteristicile constructive ale peretelui ( )r,, i  şi regimul de curgere a 

fluidelor, iar fluxul termic Q

.

 (W) este necunoscut. 

Calculul se face prin încercări până se obţine o eroare admisibilă.În tehnică, 

pentru calculul efectiv, se pot utiliza coeficienţii de transfer ( ), 21   obţinuţi 

în cazuri des întâlnite şi care sunt daţi în tabele, însă precizia este redusă. De 

exemplu, pentru vaporizare:


















Km

W
45000500

2
, valorile extreme 

fiind în raport de 1/90, deci şi suprafeţele extreme se găsesc în acelaşi raport 

(pentru aceeaşi diferenţă de temperatură t ).În concluzie, calculul trebuie 

să se facă cât mai precis, atât cât permite precizia garantată de ecuaţiile 

criteriale stabilite. 

Procedeul de calcul prin încercări – erori decurge în felul următor: 

- se alege o temperatură t p
1

 mai apropiată de t f 1
 şi, în funcţie de regimul de 

curgere a fluidului, se calculează  1  (care se corectează în cazul prezenţei 

radiaţiei). 
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- se calculează ).tt(SQ p
1f 111

.

  

- se determină rezistenţa termică de conducţie şi se calculează t p
2

 (în 

contact cu fluidul rece cu temperatura tf2). 

- se determină coeficientul de transfer termic superficial α2 (în funcţie de 

regimul de curgere pentru fluidul rece) şi se corectează în cazul prezenţei 

radiaţiei. 

- se calculează: )tt(SQ
f 2p

2
221

.

  şi se compară cu fluxul termic 

calculat anterior. 

- mărimea şi semnul erorii arată cum trebuie aleasă o nouă valoare pentru 

t p
1

, calculul repetându-se la fel ca mai înainte, astfel încât această eroare să 

fie admisibilă: (%)100

Q

QQ
e

.

.

1

.




 .               

Sunt necesare cel puţin trei încercări, 

dintre care una trebuie să ofere o eroare de 

semn contrar faţă de celelalte două; se 

poate trasa curba erorii în funcţie de 

parametrul ales( t p
1

)şi intersecţia curbei 

erorii cu abscisa (e =0) dă valoarea corectă 

a temperaturi t p
1

(Fig.12.36), deci se poate 

calcula fluxul termic real : 

)tt(SQ p
1f 111

.

 . 

 

Schimbul de căldură între două fluide 

separate printr-un perete poate fi un proces util (când se urmăreşte ca Rt să 

fie cât mai mică) sau nedorit şi, în acest ultim caz, micşorarea schimbului de 

căldură se face folosind o izolaţie termică.   

Grosimea critică a izolaţiei termice pentru o conductă 

Se consideră două fluide, având temperaturile Ti şi Te, care circulă prin 

interiorul şi, respectiv, prin exteriorul unei conducte cu diametrele d1 şi d2. 

Izolaţia conductei are coeficientul de coducţie λiz(Fig.12.37).   

Fig.12.36 Curba erorii. 
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Fluxul termic liniar este(x-diametrul exterior al izolaţiei) : 

R

T

x

1

d

x
ln

2

1

d

d
ln

2

1

d

1

)TT(
q

l

e2iz1

2

mi1

ei

l

.

















    









m

W
 

Pentru: x 0  şi x   rezultă 0q
l

.

 , deci funcţia )x(q
l

.

 are un extrem. 

Rl = f(x) - rezistenţa termică liniară. 

Se face 0)x(f
'

  şi rezultă : dcr= ),(fd2x eizcr

e

iz
cr 




 . 

Se face: 0)x(f)x(f cr
""  ; deci Rl prezintă un minim, iar q

l

.

 un maxim. 

Se observă că pentru: 

 d < dcr  - fluxul termic liniar q
l

.

 creşte, deci se obţine un efect contrar 

celui scontat (dcr este diametrul critic). 

 d > dcr  - fluxul termic liniar q
l

.

  scade, deci se obţine un efect 

scontat. 

Se utilizează condiţia: dizol.   dcr,  pentru o izolaţie bună. 

Grosimea izolaţiei va fi:       
2

dx 2
izol


 .  

Fig.12.37. Grosimea critică a izolaţie termice 

pentru o conductă. 
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1.21. Schimbătoare de căldură 

Schimbătoarele de căldură sunt aparate destinate transmiterii căldurii de la 

un fluid cald la unul rece. Sunt utilizate în instalaţii termice, neexistând 

instalaţie termică fără schimbătoare de căldură. Nomenclatura lor este foarte 

variată: cazan, refrigerent, condensator, vaporizator, boiler, radiator,răcitor, 

încălzitor, etc. Clasificare: 

După modul de realizare a contactului dintre fluide: 

a) schimbătoare prin suprafaţă ( schimb de căldură prin pereţi); 

b) schimbătoare prin contact: schimb de căldură prin amestec (fluidele nu 

trebuie să reacţioneze chimic între ele). 

a) Schimbătoarele prin suprafaţă pot fi: 

  a1) recuperative:  -cu curgere paralelă : în echicurent 

 

 

                                                                - în contracurent 

 

 

- cu curgere încrucişată 

 

 

- cu schemă combinată 

 

 

             

 a2) regenerative:  funcţionează în regim nestaţionar, ambele fluide trecând 

alternativ prin acelaşi   spaţiu   destinat schimbului de căldură,  funcţionarea 

fiind ciclică. Se pun două probleme: 

- calcularea suprafeţei de schimb de căldură prin proiectare. 

- pentru un aparat existent se face un calcul de verificare. 

1.21.1. Calculul schimbătoarelor de căldură 

 Se notează cu indici:  

1 – pentru fluidul cald; ( ‘ ) –indice pentru  intrarea în aparat; 

2 – pentru fluidul rece;  ( ‘’ ) – indice pentru  ieşirea din aparat. 

În general, schimbătoarele de căldură funcţionează la presiune constantă 

(dacă se neglijează pierderea de presiune datorită rezistenţelor la curgerea 

fluidelor). Ecuaţia bilanţului caloric al unui schimbător ideal (fără pierderi 
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de căldură) arată egalitatea dintre fluxul termic cedat  de fluidul cald şi 

fluxul termic primit de fluidul rece: 

)ii(mQ)ii(mQ '2"22

.

2

.

"1'11

.

1

.

  

 Obs.: Indicii ( ‘ ) şi ( ‘’ ) sunt pentru cifrele indicatoare (1 şi 2) şi nu pentru 

entalpii (ca pentru vapori la saturaţie: i’ şi i’’). 
Dacă fluidul nu-şi schimbă  starea de agregare, ecuaţia de bilanţ este: 

)tt(cm)tt(cm '2"2p
2

2

.

"1'1p
1

1

.

  

Notând: Ccm p

.
















grd

W
 -capacitatea calorică, rezultă:  

tCtC 2211   

C

C

t

t

1

2

2

1





 

Pentru aparatele cu schimbare de stare de agregare, ecuaţia se scrie: 

pentru vaporizatoare: xrm)tt(C 2

.

"1'11   

                                                           











rxii

rxii

1
'
2'2

2
'
2"2

 xri   

pentru condensatoare:  )tt(Cxrm '2"221

.

 . 

x variaţia titlului vaporilor. 

Pentru cazul când schimbarea de fază se face între starea de lichid saturat (x 

= 0) şi starea de vapori saturaţi uscaţi (x = 1), atunci 1x  . 

Variaţia temperaturilor fluidelor pentru schimbătoarele de căldură cu curenţi 

paraleli este dată în Fig.12.38. 

Ecuaţia de transmitere a căldurii în schimbător este ecuaţia lui Newton: 

)W(tSkQ m

.

  

k 










 Km

W

2
– coeficientul mediu (global) de transmitere a căldurii. 

S  m
2  – suprafaţa de schimb de căldură . 
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   grdt m diferenţa de temperatură de calcul. 

Pentru un schimbător de căldură ideal, întrega cantitate de căldură cedată de 

fluidul cald este transmisă fluidului rece:                   

tSk)ii(m)ii(mQ m'1"22

.

"1'11

..

  

 

1.21.2. Calculul diferenţei logaritmice de temperatură Δtm 

Se consideră un schimbător de căldură cu circulaţie în echicurent, cu curenţi 

paraleli(Fig.12.39). Pentru  

suprafaţa S = 0 corespunde 

capătul de intrare în 

schimbător a ambelor 

fluide. Se notează: 

  't diferenţa de 

temperatură la intrare; 

 "t diferenţa de  

temperatură la ieşire. 

          Fig.12.39. Diagrama t-S. 

 

 
  - echicurent -             - contracurent -            - cu schimbare de fază 

Fig. 12.38. Reprezentare în diagrama t-S.  
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Se admite o suprafaţă infinit de mică, dS, situată la distanţa x faţă de intrare; 

Sx este suprafaţa de căldură măsurată faţă de intrare. 

Pentru elementul de suprafaţă, schimbul de căldură este: 

- pentru fluidul cald: 

tdCtdcmQ 111p
1

1

..

  

- pentru fluidul rece: 

tdCtdcmQ 222p
2

2

..

  Pentru fluidul cald se ia semnul minus, deoarece  

dt1 < 0. 

Interesează să se calculeze t x : 

;

C

Q
td

1

.

1


  ;

C

Q
td

2

.

2


  

Rezultă:               

  Qm

C

1

C

1
Qtdtd)t(d)tt(d

.

21

.

21 xx21 













  

unde: ;

C

1

C

1
m

21

  
 

m

td
Q

x
. 

  

Dar:    
 

m

td
dStkdSttkQ

x
x21

. 
  

  dStkmtd xx   

Se separă variabilele: 
 





dSkm

t

td

x

x   

ecuaţia diferenţială, care arată variaţia:  Sft xx  . 

Se integrează între limitele: S0 x , pentru dS şi t't x , pentru  td x . 

Rezultă: 

 
 








S x

0

t x

t
' x

x
dSkm

t

td
 

Se consideră m şi k constante: 

Skm

t

t
ln x

'

x





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sau:                                       Sfett x
S xkm'

x    

Condiţii limită: tt0S
'

xx  ; ttSS
"

xx    

Rezultă: ett
Skm'"   

Diferenţa medie logaritmică de temperatură va fi: 

   


 
S

0

S xkm
'S

0

xm dSe
S

t
dSSf

S

1
t  

 1e
Skm

1
tt

Skm'
m 


    (A) 

Dar: ;Skm

t

t
ln x

'

x





 










tt

SS

"

x

x

  

Rezultă:  Skm

t

t
ln

'

"






 sau: 

e
t

t SKm

'

"







 

După înlocuiri în ecuaţia (A), se obţine: 

   

tt

tt
ln

tttt

t

t
ln

tt
1

t

t

t

t
ln

1
tt

'2'1

"2"1

'2'1"2"1

'

"

'"

'

"

'

"

'
m



































  

 

 t m  diferenţa medie logaritmică de temperatură. 

Pentru un schimbător cu circulaţie în contracurent (Fig.12.40), se obţine: 

   

t

t
ln

tt

tt

tt
ln

tttt
t

min

max

minmax

'2"1

"2'1

'2"1"2'1
m













  

 t max diferenţa maximă de 

temperatură de la capătul 

schimbătorului; 

 t min  diferenţa minimă de 

temperatură. 

Pentru două schimbătoare de 

căldură, cu aceeaşi sarcină 

Fig.12.40.Diagrama t-S pentru 

circulaţie  în contracurent. 
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termică Q

.

 şi aceleaşi temperaturi de intrare şi ieşire, se verifică că:   

 

 

 
1

t

t

S

S

m

m

e

c

C

e





       

 

 tSkQ

tSkQ

ee

.

m cc

.





 

Deci, schimbătorul de căldură în contracurent este mai eficient din punct de 

vedere economic, deoarece Sc < Se.  

Sc (m
2
) – suprafaţa de căldură pentru circulaţia fluidelor în contracurent; 

Se (m
2
) – suprafaţa de căldură pentru circulaţia în echicurent. 

Pentru schimbătoarele de căldură cu curenţi încrucişaţi, sau cu schemă 

combinată de circulaţie a fluidelor, se 

face o corecţie de calcul: 

tt m ctm    

unde t m c
  este diferenţa medie 

logaritmică în contracurent. 

  t  coeficient de corecţie care 

depinde de doi parametri: P şi R (avînd 

valori după tipul schimbătorului)  

(Fig.12.40). 

 

1.22. Conducţia căldurii în regim 

nestaţionar 

1.22.1. Generalităţi 

 Prin introducerea unui corp solid într-un fluid (existînd o diferenţă finită de 

temperatură), apare un schimb de căldură între corp şi fluid(în sensul indicat 

de principiul II al termodinamicii). Dacă acest corp nu are surse interne de 

căldură,  se va răci sau încălzi continuu până când se va realiza un echilibru 

termic cu fluidul. În timpul schimbului de căldură corpul solid va avea o 

variaţie continuă a temperaturii sale. În oricare din punctele sale câmpul 

termic va fi nestaţionar:                ,z,y,xft  

 Transmiterea de căldură se face de la fluid la solid prin convecţie şi prin 

solid se face prin conducţie. Se consideră cazul unui corp solid cu surse 

interioare de căldură. Iniţial, sursa interioară nu funcţionează şi în acest fel 

corpul este în echilibru termic cu fluidul înconjurător. Când sursa începe să 

funcţioneze, căldura se propagă prin corp spre exterior, fiind cedată 

Fig.12.40 Diagrama εΔt-P 
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exteriorului prin convecţie şi radiaţie. Temperaturile în orice punct din corp 

vor creşte până se va atinge regimul stabilizat; în acest caz, regimul devine 

staţionar şi căldura sursei este cedată integral fluidului. Temperaturile vor fi 

mai ridicate, cu cât zonele sunt mai aproape de surse. Deci, între momentul 

intrării sursei în funcţiune şi momentul atingerii regimului staţionar 

stabilizat, câmpul termic prin corp este nestaţionar. Pentru o placă verticală 

cu grosimea 2 , fără surse interne de căldură, cufundată într-un fluid cu 

temperatura tf (constantă în timp), se deosebesc două cazuri(Fig.12.41): 

      a) tf > t0 (corpul se încălzeşte)                        b) tf > t0 (corpul se răceşte) 

 

Se notează:                 














tt

tt

tt

pf0

mfm

0f0

                            














tt

tt

tt

fp0

fmm

f00

                                   

  În ambele cazuri se consideră acelaşi coeficient de convecţie   pentru cele 

două feţe. Variaţia de temperatură este mult mai mare la suprafaţă decât în 

centrul corpului, în special la începutul încălzirii corpului(Fig.12.42).  

Fig.12.41.Variaţia temperaturii într-o placă: a)-încălzire; b)-răcire.  

Fig.12.42. Variaţia temperaturii şi a fluxului termic absorbit de o               

placă care se încălzeşte. 
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În cazul unei plăci care separă două fluide, care la momentul iniţial  0
 au 

temperaturile t f 1
 şi t f 2

  tt ff 21
 , pereţii vor avea temperaturile t p

1

 şi t p
2

. 

Pentru regimul stabilizat fluxul termic cedat de fluidul cald fluidului rece 

este constant 













 ct

0Q

.

. 

Dacă temperatura t f 1
 creşte la t

'

f 1

 (la timpul  0 ), atunci fluxul termic 

absorbit de placă va creşte 














1

.

Q , echilibrul termic se modifică 













 QQ

2

.

1

.

 

şi,  deci, placa va absorbi fluxul termic: QQQ 2

.

1

..

  , unde: 

Q
1

.

 fluxul termic absorbit de placă de la fluidul cald; 

2

.

Q  fluxul termic cedat fluidului rece; 

Q

.

 - aria cuprinsă între curbe 

(Fig.12.43). 

După trecerea unui timp foarte 

mare se atinge din nou un regim 

termic staţionar: 

QQQ
'

02

.

1

.

 , dacă 

temperaturile t f 1
 şi t f 2

 se 

menţin constante. 

 Capacitatea de absorbţie a 

căldurii de către corp depinde de 

parametrii:  ,c, , iar viteza de 

desfăsurare a procesului termic 

depinde de difuzivitatea 

termică a substanţei:
c

a



  










s
m

2

, care are aceeaşi 

Fig.12.43. Variaţia fluxului termic . 
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importanţă cu conductivitatea termică   în procesele staţionare. 

 Pentru un model de calcul, se înlocuieşte desfăşurarea  

continuă a procesului printr-un proces discontinuu (în salturi). 

 

1.22.2. Ecuaţiile câmpului termic în regim nestaţionar (Fourier) 

 Datorită complexităţii ecuaţiilor, s-a stabilit analitic numai câmpul termic 

prin corpurile solide  cu formă regulată, pentru care se poate găsi analitic o 

ecuaţie rezolvabilă. Astfel, se poate determina temperatura medie a unui 

corp şi, deci, se poate determina fluxul termic schimbat cu fluidul: 

 ttSQ f

.

  

 S-au stabilit ecuaţii pentru corpuri: plane, cilindrice şi sferice, exprimate în 

coordonate:- carteziene:  z,y,x,ft  ; 

                  - cilindrice:   ,z,,rft ; 

                  - sferice:   ,,,rft .                                                 

În toate cazurile, s-a considerat că fiecare corp posedă o sursă internă de 

căldură, egal repartizată în toată masa corpului. Se demonstrează că, pentru 

un corp de formă prismatică (de exemplu, un cub cu laturile dx, dy, dz), 

ecuaţia diferenţială generală a câmpului termic este: 

c

q
ta

c

q

t

t

y

t

x

a
t v

.

2v

.

2

2

2

2

2

2







































 

unde : 








m

Wq
3v

.

 fluxul termic pe unitatea de volum, dat de sursele 

interne. 

Pentru cazuri particulare, se pot lua forme simplificate, astfel se poate 

orienta cubul elementar, încât fluxul termic să fie numai după direcţia dx şi 

în acest caz: ,0
y

t





,0

z

t





 iar ecuaţia devine: 

x

t
a

t

2

2









     

Caz particular:  



0

t
 regim termic staţionar (caz studiat). 

 Pentru un corp cilindric (Oz este axa cilindrului) se obţine următoarea 

ecuaţie diferenţială a câmpului termic: 
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c

q

z

tt

r

1

r

t

r

t

r

1
a

t v

.

2

2

2

2

22

2









































 

unde: r – raza cilindrului de grosime dr; 

        d  unghiul sub care este subîntins elementul considerat. 

Dacă fluxul termic este orientat după directie radială:  ;0
t





 0

z

t





 şi 

ecuaţia devine:     
c

q

r

t

r

t

r

1
a

t v

.

2

2































 

Dacă regimul termic este stabilizat 












0

t
şi 

v

.

q =0:  0

r

tt

r

1

2

2











  

Din această relaţie se obţine ecuaţia pentru peretele cilindric în regim 

staţionar de conducţie (caz studiat). Rezolvarea analitică a ecuaţiilor Fourier 

este foarte anevoioasă, uneori imposibilă fără ipoteze simplificatoare, care 

se traduc prin diferenţe importante între calcul şi observaţiile de laborator. 

Condiţiile care suplimentează ecuaţiile generale ale lui Fourier sunt 

condiţiile reale de descriere matematică a particularităţilor fenomenelor. În 

acest fel, se obţine un rezultat valabil pentru procesul studiat. Aceste 

condiţii sunt: 

1° - condiţii geometrice (formă, dimensiune). 

2° - condiţii fizice ale corpului şi ale mediului cu care corpul este în contact 

 .etc,c,,   şi  distribuţia surselor interne. 

3° - condiţii iniţiale de timp, care descriu distribuţia temperaturilor la 

momentul iniţial pentru procesul de conducţie:  z,y,xft   la 00  ; dacă 

la 0  corpul are aceiaşi temperatură, atunci t = t0 = ct. 

4° - condiţii de contur, care determină interacţiunile dintre corp şi fluid la 

nivelul suprafeţei. 

Pentru simplificarea calculelor se lucreză după o direcţie, adică: 

     -axa 0-x, pentru care elementul plan de suprafaţă este dzdydS  ; 

      -direcţia radială, pentru peretele cilindric. 

Pentru toate cazurile care se vor studia, se folosesc notaţiile: 

t0 – temperatura iniţială a corpului (la momentul  0 ); 

tf – temperatura fluidului;  

 tp – temperatura peretelui la suprafaţă; 
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tm – temperatura în mijlocul peretelui; 

t temperatura medie a corpului; 

t – temperatura într-un punct oarecare al corpului. 

 În calcule, se lucrează, de obicei, cu diferenţele de temperatură dintre corp 

şi fluid :        

                   tt f  pentru încălzirea corpului; 

                   tt f  pentru răcirea corpului. 

 0 diferenţa iniţială de temperatură [grd]; tt 0f0  . 

 p diferenţa de temperatură la suprafaţă; tt pfp  . 

 m  diferenţa de temperatură în centru (la mijlocul corpului); tt mfm  . 

  diferenţa medie de temperatură; tt f  . 

 diferenţa de temperatură într-un punct oarecare: tt f  . 

 Pentru a trasa câmpul termic este necesar (uneori) să se calculeze  m  şi  p .  

1.22.3. Conducţia căldurii în regim nestaţionar prin peretele 

subţire 

Metoda analitică 

Acest caz corespunde cu încălzirea sau răcirea tablelor, când grosimea 

tablelor este mică, încât se neglijează variaţia temperaturii cu grosimea 

plăcii, dar temperatura t este variabilă în timp, dacă tabla vine în contact cu 

un fluid cu temperatură diferită de a sa(se consideră tf = ct). 

 Durata de timp, până când tabla subţire ajunge la echilibru termic cu fluidul 

este mult mai redusă decât în cazul plăcilor groase. Pentru o durată infinit de 

mică, d  căldura schimbată între placă şi fluid este: 

   dttSQ f    sau      dttSQ f  

după cum procesul este de încălzire sau de răcire. 

  Această căldură este primită (cedată) de corp care se încălzeşte (răceşte): 

dtcmQ   

Deci:                                 dtcmdttS f   

 Se notează: tt f  ;  dd ,  

rezultă:                       








d

cm

cd
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Pentru momentul iniţial, 1 , diferenţa de temperatură este  1 , iar pentru 

momentul final,  2 ,  2 . Se integrează ecuaţia de mai sus între limitele:        





 0

2

1

 ; 














cm

S

tt

tt
lnln

1f

2f

1

2  

 durata procesului:  12 . 

e
tt

tt

cm

S

1f

2f

1

2 













  (A) 

sau e cm

S

12





  , deci se poate determina 

temperatura plăcii după durata de încălzire 12  : 









tt

tt

1f1

2f2
 

  etttt cm

S

1ff2





    

Problema se poate pune şi invers: după cât timp temperatura plăcii devine t2, 

diferenţa de temperatură fiind: tt 2f2  . 

Rezultă:                     
tt

tt
ln

S

cm
ln

S

cm

1f

2f

1

2



















  

sau:                            
tt

tt
ln

S

cm

2f

1f









  






S

cm
 constantă de timp (sec.) pentru materialul respectiv. 

 Ecuaţia (A) se mai scrie: 

e
tt

tt
F 0B i

0f

f

0










 ;   F,Bf 0i  

t 0  temperatura la momentul iniţial   0
; 

t  temperatura medie la momentul  τ. 







l
B

c
i  criteriul Biot 

 Bi >1   influenţa convecţiei este mare; 

 Bi <1   influenţa conducţiei este mare. 

lc – lungimea(dimensiunea) caracteristică. 
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




l

a
F

2
c

0  criteriul Fourier 

Se poate scrie : 

FB

l

a
l

lc

l

l

l

clclS

S

cm

S

0i
2
c

c

2
c

c

c

c

cc














 































































 

Pentru rezolvarea practică şi rapidă a problemelor de conducţie, în regim 

staţionar, se utilizează nomograme ale funcţiilor   pentru peretele plan, 

cilindru şi sferă, de unde rezultă  , apoi se calculează fluxul termic:                 

                               SttSQ f

.

 ; 









00

m  

Metoda diferenţelor finite(Schmidt)  
Se consideră o bară omogenă şi izotropă aflată în regim de  conducţie 

termică nestaţionară. Ecuaţia diferenţială a câmpului de temperatură (după o 

direcţia x) este: 

x

t
a

t

2

2









                                                            

        

Se consideră că bara nu are surse interne de căldură şi se admit ipotezele: 

proprietăţile sale fizice sunt invariabile în timp şi spaţiu. 

efectele termice în nodurile caracteristice sunt concentrate în centrele de 

simetrie. 

                  Fig. 12.44. Schema de calcul pentru nodul n. 
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 Această metodă permite stabilirea unui algoritm de calcul şi obţinerea 

rapidă a soluţiilor, cu ajutorul programelor de calcul. 

 Pentru nodul n se poate scrie (Fig.12.44): 

x

tt

x

t n1n
















 



 (variaţie progresivă) 

x

tt

x

t n1n
















 



 (variaţia regresivă) 

x

t2tt

x

t

x

t

x

1

x

t

2

n1n1n

2

2















































 



 





















ttttttt
)1K(

n
)K(

n
)K(

n
)1K(

nn
'
n  

  este intervalul de timp corespunzător variaţiei temperaturii de la nodul 

(n, k-1) la nodul (n, k) sau de la nodul (n, k) la nodul (n, k+1). 

Ecuaţia diferenţială a câmpului de temperatură pentru nodul n se scrie:     

 t2tt

x

att
n1n1n

2

n
'
n










 , dar  ;F

x

a

0
2






 

  sau:   tt2ttFt nn1n1n0

'

n    ;     tF21ttFt n01n1n0
'
n    

Pentru 
2

1
F 0   rezultă:  

.
2

tt
t

1n1n'
n

 
  

 sau:      

2

tt
tt

K,1nK,1n

1K,n
'
n






  

 Metoda se poate extinde la 

cazurile în care fluxul termic se 

transmite pe două sau trei 

direcţii, precum şi la conducţia 

termică staţionară sau 

nestaţionară prin corpuri de 

diverse forme. 

Fig. 12.45. Metoda Schmidt pentru 

                    o bară încălzită. 
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 În urma prelucrării datelor pe calculator, rezultă câmpul termic pentru cazul 

studiat. În Fig.12.45  s-a reprezentat cazul unei încălziri pentru o bară 

(fluxul termic fiind după o singură direcţie), intervalul de timp fiind: 

  1kkk1k  

Pentru cazul când fluxul se transmite după două sau trei direcţii, 

reprezentarea grafică a câmpului de temperatură se face în coordonate 

carteziene, cilindrice sau sferice. Se notează: 

t
)k(

n  temperatura în nodul n la timpul  k ; 




t
)1k(

n  temperatura în nodul n la timpul  1k . 

Rezultă:                   
2

tt

2

tt
tt

)k(

1n

)k(

1nk,1nk,1n

1k,n

'

n









  

adică: în nodul n temperatura, la timpul  1k , este media aritmetică a 

temperaturilor din nodurile vecine (n+1, n-1), la timpul anterior  k . 

  Avînd câmpul de temperatură dat pentru condiţiile iniţiale de timp   0 , se 

poate obţine grafic câmpul de temperatură variabil în timp, aşa cum este 

prezentat în Fig.12.45. 

 

1.22.4. Transferul de căldură prin bara cu răcire laterală de 

secţiune transversală constantă 

 Intensificarea transferului de căldură se face prin: 

1 - îmbunătăţirea coeficientului global de schimb de căldură k. 

2 - mărirea suprafeţei de schimb de căldură S 













 tSQ m

.

. Această 

mărire a suprafeţei se face prin 

aplicarea unor proeminenţe de 

diverse profile, nervuri, aripioare, 

bande spiralate. Este cazul 

schimbătoarelor de căldură de 

diferite tipuri: preîncălzitoare de 

aer cu suprafeţe nervurate, baterii 

din ţevi cu aripioare, radiatoare, 

etc. Se va urmări în continuare 

cazul barei de răcire laterală de 

secţiune transversală  

constantă(Fig.12.46). Dacă  

lungimea barei este mare, în 

Fig.12.46. Fluxul termic prin bară.          
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comparaţie cu grosimea şi înălţimea, ea apare ca o nervură aplicată pe 

suprafaţă. Din punct de vedere termic, interesează determinarea câmpului de 

temperatură de-a lungul barei, precum şi fluxul termic ce o străbate. Se 

consideră o bară omogenă şi izotropă   , suficient de îngustă, pentru a 

considera T = ct. în secţiunea transversală. Bara nu are surse interne de 

căldură şi face corp comun cu un perete cu temperatura T1. 

 Se cunosc: ct  şi ctT e   (temperatura mediului exterior).  

 Fluxul de căldură pătrunde prin baza barei prin conducţie şi este disipat în 

mediul exterior prin suprafaţa exterioară a barei. Se consideră un element de 

suprafaţă dx, la distanţa x de perete. Fluxul care pătrunde în elementul 

considerat 














x

.

Q  este cedat prin suprafaţa laterală dSl 












 1

.

Q  şi prin bază, 

adică: .dx
x

Q
Q

x

.

x

.





  Bilanţul caloric este:  

dx
x

Q
QQQ

x

.

x

.

1

.

x

.





  

sau:   0dx
x

Q
Q

x

.

1

.





  ;      

dx

dT
SQ x

.

  

   TTSdQ el1

.

 fluxul cedat prin suprafaţa laterală. 

dx

xd

Td
Sdx

dx

dt
S

dx

d
dx

dx

dT
S

dx

d
dx

x

Q

2

2
x

.























 

dxPSd l  ;  P – perimetrul secţiunii transversale. 

                       S – seţiunea transversală. 

  0dx

xd

Td
STTdxP

2

2

e    dx:   

  0TT
S

P

xd

Td
e

2

2





  

 Se notează: 
















m
S

P

ddT;TT

2

e
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Ecuaţia devine: 0m

xd

d 2

2

2




 

 Este o ecuaţie diferenţială liniară în raport cu x şi derivatele sale, omogenă, 

cu coeficienţi constanţi. Soluţia generală a ecuaţiei este de forma: 

eBeA xmxm    

 Soluţiile particulare se obţin prin impunerea condiţiilor la limită 

corespunzătoare unor situaţii particulare. 

 

Bara lungă cu secţiune redusă 
Dacă bara este suficient de lungă în raport cu secţiunea, temperatura la 

capătul barei poate fi considerată egală cu temperatura mediului exterior 

(Te). Condiţiile la limită vor fi: 

la 0x  ; TT 1 ; TT e11  . 

la x ; TT e ; 02   

Înlocuind aceste condiţii în ecuaţia eBeA xmxm   , se determină 

constantele A şi B. Rezultă: BA1   

  0eBeAlim
xmxm

x

 



. 

Trebuie ca: 0A  ;  1B , deci: eeB xm
1

xm    

e
xm

1
   

sau:    eTTTT xm
e1e

 ;   eTTTT xm
e1e

 , adică variaţie 

exponenţială a temperaturii în lungul barei.  

  Răcirea este cu atât mai pronunţată, cu 

căt coeficientul m este mai mare (deci   

mic şi   mare). Fluxul termic ce străbate 

secţiunea transversală S, la distanţa x de 

baza barei, se determină cu relaţia lui 

Fourier: 

emS
dx

d
SQ xm

1x

.



  

 

 Fluxul maxim se transferă prin baza barei ( x = 0 ): 

 .TTmSmSQ e11max

.

  

Alte cazuri particulare: 
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 Bara scurtă cu secţiune redusă. Condiţiile limită sunt: 

0x  ; TT e11   

lx  ; 0
dx

d
S

lx








 




;  0
dx

d

lx








 



 

Se neglijează fluxul cedat prin capătul liber al barei. 

 Bara scurtă cu secţiune mare. Condiţiile limită vor fi: 

- 0x  ; TT e11   

- lx  ; 


 lS
dx

d
S , l =Tl-Te  

Nu se mai neglijează căldura transmisă de capătul liber al barei. (Te – 

temperatura la capătul liber al barei). 

 În ambele cazuri, se calculează constantele A şi B din ecuaţiile condiţiilor 

limită şi apoi se scriu ecuaţiile câmpului termic: eBeA xmxm   . 

  Rezultă, în rezumat, următoarele cazuri prezentate tabelul de mai jos (unde 

m


 ). 

1.22.5. APLICAŢII 

Problema 1  Un perete este format dintr-un strat de lemn cu grosimea de 5 

cm şi cu conductivitatea termică 
Km

W14,0
1 
  şi un strat de cărămidă 

cu grosimea de 28 cm şi conductivitatea termică 
mK

W87,0
2
 . 

 

Cazuri. 

 

 

Variaţia temperaturii 

 

Fluxul maxim transferat 

(x=0) 

Bară lungă 

de secţiune 

redusă. 

e
xm

1


  

 TTmSQ e1m

.

  

Bară scurtă 

de secţiune 

redusă. 

 

mech

xlmch

1


    mlthTTmSQ e1m

.



 

Bară scurtă 

de secţiune 

mare. 

   

mlshmlch

xlmshxlmch

1





 

 
mlth1

mlth
TTmSQ e1m

.





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Temperatura suprafeţei libere a stratului de lemn este Ct
0

1
15 , iar a 

stratului de cărămidă este Ct
0

3
10 . Să se determine: 

Rezistenţa termică corespunzătoare suprafeţei de 2
1m de perete;  

Densitatea fluxului termic; 

Temperatura 
2

t  de la suprafaţa de contact dintre straturi.  

 

Rezistenţa termică pe unitatea de suprafaţă este: 

W
Km679,0

87,0

28,0

14,0

05,0
r

2

2

2

1

1
t










  

Densitatea fluxului termic este: 
2

t

31
.

m

W82,36
679,0

1015

r

tt
q 





  

Temperatura 2t  la stratul de contact:  

  C86,182,36322,010qrtqrtt
0

.

11

.

232  , 

unde 1r  si 2r  sunt rezistenţele termice parţiale ale straturilor 1 si 2: 

  
W

Km357,0r
2

1
 ; 

W
Km352,0r

2

2
 . 

 

Problema 2  O ţeavă de oţel cu diametrul exterior de 50 mm şi cu grosimea 

peretelui de 2 mm este acoperită cu un strat izolator din vată de sticlă cu 

grosimea de 2 cm. Temperatura feţei interioare a ţevii metalice este 

Ct
0

1
200 , iar temperatura feţei exterioare a izolaţiei este Ct

0

3
60 .  

Se cunosc conductivităţile termice ale straturilor: 
Km

W58
1 
  pentru 

oţel şi 
Km

W037.0
2 
  pentru vată. Să se determine: 

Fluxul termic 
1

.

q  pe unitatea de lungime de teavă; 

Temperatura 
2

t  a suprafeţei de contact dintre straturi. 

 

Pentru un perete cilindric neomogen, format din două straturi, fluxul termic 

unitar este exprimat prin ecuaţia: 
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   

2

3

2

32

2

3

21

2

1

31

1

.

d

d
ln

1

tt2

d

d
ln

1

d

d
ln

1

tt2
q












  

şi înlocuind cu valorile cunoscute: 

m
W37,55

50

90
ln

037,0

1

46

50
ln

58

1

1402
q

1

.






  

Temperatura stratului intermediar (la suprafaţa de contact): 

C200
037,02

50

90
ln37,55

60
2

d

d
lnq

tt
0

2

2

3

1

.

32 












































 . 

Variaţia temperaturii prin peretele metalic este foarte mică, practic 

neglijabilă, datorită rezistenţei termice foarte mici, în raport cu rezistenţa 

termică a stratului izolant. 

 

Problema 3   O ţeavă verticală cu diametrul exterior d=40 mm şi lungă de 

3m are, la perete, temperatura C70t
0

p  .Să se determine fluxul termic 

cedat aerului ambiant (staţionar), a carui temperatură este C20t
0

f  .  

 

Procesul de schimb de caldură , teavă-aer, este un proces de convecţie liberă 

în spaţiu nelimitat. În ecuaţia criterială:  

  
n

mmu PrGrcN   dimensiunea liniară este înaltimea h a 

ţevii, temperatura determinantă fiind:  

 
 

C45
2

tt

t
0fp

m 



  ;  K318T m  , pentru care  se scot 

din tabelul proprietăţilor fizice ale aerului din “Anexă” (între C
0

40 ţi 

C
0

50 ): 

 
Km

W10755,2
2

45 


 ;  
s

m10075,18
26

45


 ; 

71.0Pr 45  ; iar produsul  
m3 PrGr   are valoarea:
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 
    10

2

12
10

3

2
mm

mpf
3

45
10051,9

075,18318

71,02070381,9

T

Prtthg
PrGr 









    

Pentru convecţia liberă: 135.0c  ; 
3

1
n   şi invariantul Nusselt are valoarea:  

   





h
606

3

1
10051,9135,0Nu

10
m , iar coeficientul 

superficial de transfer termic este: 

 
Km

W565,5
3

10755,2606

h

Nu

2

2
mm












,  

iar fluxul cedat  este: 

    W15050304,0565,5ttdttSQ fpfp

.

  

 

Problema 4   Doi pereţi paraleli, verticali, cu suprafaţa de 
2

m5,1  fiecare, 

sunt la distanţă de 10cm. Un perete are temperarura Ct
0

1
20 , iar celălalt 

are Ct
0

2
10 .Să se determine:  

a. Fluxul termic care trece de la peretele cald la cel rece prin stratul 

separator de aer; 

b. Distanţa maximă la care trebuie distanţaţi pereţii, avînd aceleaşi 

temperaturi, pentru ca influenţa convecţiei să fie neglijabilă   
 

Stratul de aer, existent între cei doi pereţi verticali, va avea temperaturi 

cuprinse între temperaturile pereţilor. În zona de contact cu peretele cald, 

aerul are tendinţa de a se deplasa în sus, în timp ce aerul în contact cu 

peretele rece este supus unei forţe descendente. Astfel, în stratul de aer 

cuprins între pereţi va apare o mişcare rotaţională, care depinde de diferenţa 

de temperatură dintre pereţi, precum şi de distanţa dintre ei. Trebuie 

observată influenţa distanţei asupra gradului de frînare a mişcării 

rotaţionale. Fenomenul de convecţie liberă are loc într-un spaţiu limitat, 

pentru care se utilizează ecuaţia conducţiei termice, la care conductivitatea 

termică a fluidului este corectată printr-un coeficient de corecţie. În cazul 

peretelui plan, ecuaţia caracteristică este: 
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 






21ech
.. ttS

SqQ  

unde :  fKech   este conductivitatea termică echivalentă, iar f  este  

conductivitatea termică a fluidului la temperatura medie a pereţilor:  

 

2

tt
t

21
f


 . 

K  este coeficientul de corecţie care ţine seama de prezenţa convecţiei  

în stratul de aer:   
n

fK PrGrc   

Pentru 
 

Ct
f

0
5

2

1020



 , din tabelul proprietăţilor fizice ale aerului (prin 

interpolare) rezultă: 

Km
W10478,2

2
5 


 ;  

s
m1012,14

26
5


 ; 71,0Pr 5  . 

Rezultă: 

 
    6

10

3

2
5f

521
3

5
1072,3

1002,2278

71,010201081,9

T

Prttg
PrGr 















 şi 

din tabelul convecţiei libere în spaţiu limitat: 4,0c  ; 2,0n  . 

  24,81072,34.0
2,0

6
K  , conductivitatea termică echivalentă 

fiind : 
Km

W204,010478,224,8
2

ech 


  

Fluxul termic,  care trece prin stratul de aer dintre pereţi, este:  

W8,91
1,0

30
5,1204,0Q

.

  

Din tabelul de valori pentru c  si n , pentru convenţia liberă în spaţiu limitat, 

se observă că influenţa convecţiei este neglijabilă pentru 3
10Pr Gr  şi, 

deci, se poate  obţine distanţa maximă necesară: 

 
 

mm45,6m1045,6
71,03081,9

1020227810

Prttg

TPrGr
3

3

1

1233

1

f21

2

fff













































 

Problema 5    Un conductor electric din cupru, cu diametrul mm7d   şi 

lungimea km1L  , este suflat transversal de un curent de aer cu viteza 
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s
m15w   şi avand temperatura C20t

0
f  . Temperatura peretelui este 

C40t
0

p  . Ştiindu-se că rezistivitatea electrică a cuprului este 

m
mm

57

1 2
 , să se determine: 

a. Fluxul termic 
.

Q  cedat aerului; 

b. Intensitatea curentului electric I (A). 

 

Prin trecerea curentului electric I prin conductorul cu rezistenţa electrică R 

apare în conductor o pierdere de putere 
2

.

IRQ  , care este cedată 

exteriorului sub formă de căldura. Viteza vîntului nu este condiţionată de 

prezenţa conductorului, aşadar fenomenul de cedare de caldură este un 

fenomen de convecţie forţată transversală,  pentru care  ecuaţia criterială 

este : n

ff RecNu   , adică 

n

ff

dw
c

d























.  

Temperatura determinantă este temperatura 
f

t  a aerului: C20t
0

f  , iar 

echilibrul termic este exprimat prin:  fp
2

.

ttLdIRQ  . 

Din tabelul proprietăţilor fizice ale aerului, rezultă:  

Km
W1058,2

2
20f 


  

s
m1061,15

2
6

20f


   

Aşadar :                     672610
61,15

107,15
Re

6
3

f 






. 

Din tabelul de calcul a ecuaţiei criteriale, pentru convenţia forţată 

transversală, rezultă: 

   53
10Re105  ; 197,0c  ; 6,0n  . 

Se calculează : 396726197,0Nu
6.0

f   

de unde: 
Km

W7,143

107

1058,239

d

Nu

23

2
ff
















. 
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Suprafaţa de schimb de caldură este:  

km
m98,2110107LdS

233


 . 

Fluxul cedat  prin convecţie este:  

 
km

kW17,63
km

W631702098.217,143ttSQ fp

.

 . 

Curentul electric care trece prin conductor este:  

A372
456,0

63170

R

Q
I

.

  

unde :
  km

456,0
46,3857

10

s

L
R

3




  . 

 

Problema 6    Două plăci plane şi paralele au temperaturi diferite şi sunt 

suficient de apropiate ca să se poată neglija complet pierderile marginale de 

căldura. Placa 1 are temperatura K1473T1   şi coeficientul de emisie a 

suprafeţei 8,0A 11  , iar placa 2 are temperatura K873T 2  şi 

coeficientul de emisie a suprafeţei 5,0A 22  . Să se determine 

coeficientul redus de absorbţie nA  şi densitatea fluxului termic de radiaţie.  

    

Coeficientul redus de absorbţie este: 

444,0

1
5,0

1

8,0

1

1

1
A

1

A

1

1
A

21

n 







 . 

Densitatea fluxului radiant se calculează după ecuaţia: 







































4

2

4

1
0n12

.

100

T

100

T
cAq  

 
22

44

12

.

m

kW9,103
m

W10390073,873,1467,5444,0q  . 

 

Problema 7   Să se determine:  

a- pierderea de caldură printr-un perete al unei camere, în care temperatura 

este  Ct
f

0

1
20 , în timp ce temperatura exterioară este C20t

0
2f  . 
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Coeficientul interior de transfer termic la suprafaţă este 
Km

W1,8
21


 , 

iar coeficientul exterior este 
Km

W2,23
22


 . Peretele este din 

cărămidă, cu grosimea de 56 cm, avînd conductivitatea termică 

Km

W8,0


 .  

b- temperaturile 1pt  şi 2pt  ale celor doua suprafeţe libere ale peretelui. 

Dimensiunile peretului sunt : m6l   şi m4h  . 

 

Pierderea de căldură se determină cu ecuaţia:  2f1f

.

ttSKQ  , unde 

coeficientul global k de transfer de căldura este:  

Km

W158.1

8,0

56,0

2,23

1

1,8

1

1

11

1
k

2

21


















  

iar pierderea de flux termic va fi:  

  .kW1,1W1108202024154,1Q

.

  

Pentru determinarea temperaturilor pereţilor se scriu ecuaţiile trecerii 

căldurii prin convecţie:    2f2p21p1f1

.

ttSttSQ   

de unde: 

 C3,14
241,8

1108
20

S

Q
tt

o

1

.

1f1p 





  

 C18
242,23

1108
20

S

Q
tt

o

2

.

2f2p 





  

 

Problema 8   Într-un schimbător de căldură de tip ţeavă în ţeavă (cu curenţi 

paraleli) fluidul cald intră cu temperatura Ct
0'

1
200  şi  iese cu Ct

0"

1
100 , 

iar fluidul rece intră cu Ct
0'

2
20  şi iese cu Ct

0"

2
80 . Să se determine:  

- Diferenţa medie logaritmică de temperatură a schimbatorului dacă cele 

două fluide circulă în echicurent sau în contracurent.  
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- Raportul dintre suprafeţele de schimb de căldură corespunzătoare celor 2 

situaţii, presupunînd acelaşi coeficient k de transfer termic şi aceiaşi sarcină 

termică 
.

Q . 

Diferenţa medie de temperatură se determină dupa relaţia:  

min

max

minmax
m

t

t
log

tt
t






 . 

Pentru o circulaţie a fluidelor în echicurent: 

C18020200ttt
o"

2
'
1max   

C2080100ttt
o"

2
"
1min   

C8,72

20

180
ln

20180
t

o
e 


  

Pentru schema  în contracurent: C12080200ttt
o"

2
'
1max  ;        

C8020100ttt
o'

2
"
1min  ; 

C65,98

80

120
ln

80120
t

o
c 


  

Pentru schimbătoare de căldură avînd aceiaşi sarcină termică 
.

Q  şi acelaşi 

coeficient k de transfer termic, se scrie:   35,1
8,72

65,98

t

t

S

S

e

c

c

e





  

ce S35,1S  , ceea ce arată că, în condiţiile de egalitate pentru 
.

Q  şi K, 

schimbătorul de căldură în contracurent  este  mai mic(ca gabarit) decît 

schimbătorul în echicurent. 

 

Problema 9 La un condensator s-a măsurat cantitatea de condensat: 

h

kg
15m 1

.

 . Condensarea se efectuează sub presiunea constantă de 1 bar, 

starea aburului la intrare fiind de abur umed. Starea condensatorului la ieşire 
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este de lichid saturat. Debitul apei de răcire este 
h

kg
1080m 2

.

 , 

temperatura apei la intrare este C20t
0'

2  , iar la ieşire este C26t
0"

2  . 

Suprafaţa medie de schimb de căldură este 2
m04,0S  . Să se determine: 

- Titlul aburului la intrarea în schimbător; 

- Coeficientul k de transfer termic; 

- Diferenţa medie de temperatură a condensatorului. 

Coeficientul global  k de transfer de căldură va fi: 
m

.

tS

Q
k


 , unde: 

 '
2

"
222

.

1

..

ttcmrxmQ  , din care se poate determina titlul x al 

aburului la intrare. 

Diferenţa medie de temperatură va fi:
   

"
2s

'
2s

"
2s

'
2s

m

tt

tt
ln

tttt
t






 , st  fiind 

temperatura de saturaţie. 

Din tabelul de saturaţie a aburului, pentru presiunea de 1 bar, se scot: 

 C64,99t
o

s  ; 
kg

kJ2258r   ; 
grdkg

J4179c 2 
 .  

Fluxul termic 
.

Q  schimbat în condensator este:  

  W7522
3600

641791080
ttcmQ

'
2

"
22

.

2

.




 , iar titlul aburului la 

intrare în condensator rezultă: 
 

8,0

10225815

360
7521

rm

Q
x

3

1

.

.






















 . 

Diferenţa medie logaritmică de temperatură pe schimbător este: 
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   

C6,76

2664,99

2064,99
ln

2664,992064,99
t

o
m 






 , iar coeficientul 

k de transmitere a căldurii va fi:
Km

W2455
6,7604,0

7522

tS

Q
k

2
m

.








 . 

La schimbătoarele de caldură în care unul din fluide schimbă  faza de 

agregare (fierbere sau condensare), sub presiue constantă, diferenţa medie 

de temperatură nu depinde de sensul relativ de curgere pentru cele doua 

fluide. 

 

Problema 10   O placă din oţel groasă de 2 cm şi avînd temperatura 

C800t
o

1   este scoasă pentru răcire în aer cu temperatura C20t
o

f  . 

Să se determine după cât timp temperatura plăcii ajunge la C100
o

şi variaţia 

temperaturii în intervalul de timp corespunzător răcirii plăcii pînă la C100
o

. 

Coeficienţii superficiali de transfer termic, pentru ambele feţe libere ale 

plăcii, sunt egali : 
Km

W120
2


 . 

Densitatea şi căldura specifică a materialului sunt: 
3

m

kg
7800 ,  

grdkg
kJ46,0c


 . 

Pentru placa subţire: 























cm

S
exp

tt

tt

1f

2f

1

2 , de unde rezultă:  

cm

S

tt

tt
ln

1f

2f
























  

Cîmpul termic   ft  se determină din relaţia :  

  














cm

S
exptttt 1ff2 . 

Pentru suprafaţa de 2
1m  a unei feţe corespunde

2
m2S  , suprafaţa totală de 

schimb de căldură. Masa corespunzătoare plăcii pentru 
2

m1  a unei feţe este: 
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2
m

kg
156780002,01m  , aşadar: 

 13
s103445,3

460156

2120

cm

S 










 

 şi durata corespunzătoare de răcire este: 

min35,11s681

103445,3

80020

10020
ln

3











. 

Câmpul termic va fi determinat prin:         

   
3

103445,3exp802020t  

şi dînd valori duratei  , din minut în minut (durata în secunde), se obţin 

rezultatele din tabelul de mai jos: 

s

min


 

1 2 3 4 5 6 7 8 10 12 14 16 

60 120 180 240 300 360 420 480 600 720 840 960 

Ct
o

 
658 542 447 370 306 254 211 177 125 90 67 51 

 


