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Abstract: În lucrare pe baza analogiei Prandtl-Taylor se 
propune estimarea vitezei de curgere a agenţilor termici în 
schimbătoarele de căldură cu plăci lichid-lichid, domeniul de 
variaţie a criteriului Prandtl fiind 1-3.   
 
Cuvinte cheie: Schimbător de căldură cu plăci, eficienţă 
termică, randament exergetic, număr de unităţi de transfer de 
căldură (NTC). 

1. CONSTRUCŢIE ŞI MOD DE FUNCŢIONARE  

Schimbătoarele de căldură cu plăci fac parte din clasa 
schimbătoarelor de căldură compacte, care se 
caracterizează printr-un raport dintre suprafaţa de schimb 
de căldură şi volumul aparatului mult mai ridicat decât la 
aparatele convenţionale. De exemplu, la schimbătoarele 
de căldură tubulare cu ţevi şi manta acest raport are 
valori până la 180 m2/m3, în timp ce la aparatele 
compacte – el atinge valori de circa 5000 m2/m3. 
În raportul nostru se va atrage atenţia la schimbătoare de 
căldură cu plăci, în care circulă agenţi termici lichizi şi 
care nu suferă transformări de fază. Schimbătorul de 
căldură cu plăci (SCP) este constituit dintr-o serie de 
plăci metalice, prevăzute cu garnituri şi strânse una lângă 
alta cu ajutorul unor tiranţi (fig.1). Fiecare pereche de 
plăci învecinate formează un canal de curgere. În fiecare 
colţ al plăcii sunt prevăzute câte un orificiu, care la 
asamblarea pachetului formează colectoare de distribuţie 
pentru agenţi termici. Plăcile sunt executate din foi 
metalice subţiri, prevăzute cu gofruri în scopul măririi 
rigidităţii, suprafeţei de schimb de căldură şi turbulenţei 
agenţilor de lucru. Fiecare placă este scăldată dintr-o 
parte de agentul termic care se răceşte, iar de cealaltă 
parte – de cel de răcire. Intrarea mediilor fluide se 
efectuează prin racorduri amplasate pe placa mobilă sau 
pe cea fixă. Modurile de circulaţie ale mediilor fluide pot 
fi diverse: în contracurent, echicurent şi combinate 
(contracurent parţial la curgerea totală în echicurent şi 
echicurent parţial la curgerea totală globală în 
contracurent) (fig.3). Etanşarea între plăci împiedică 
amestecul agenţilor termici şi curgerea acestora spre 
exterior şi se realizează prin garnituri executate din 
materiale compatibile cu purtătorii respectivi de căldură 
(fig.5). 
Grupul de plăci ce formează canale înguste prin care 
circulă fiecare din mediile de lucru numai într-o direcţie, 
constituie un pachet. Unul sau mai multe pachete strânse 
între plăcile mobilă şi cea fixă, sau între placa fixă şi una 
intermediară, dotată cu racorduri sine stătătoare pentru 
introducerea şi evacuarea agenţilor termici, constituie o 

secţie. Fiecare placă este prevăzută cu trei garnituri. 
Garnitura cea mare limitează spaţiul prin care circulă 
numai unul din agenţii termici iar cele mici ermetizează 
orificiile, prin care trece celălalt agent termic. Mediile de 
fluid intră în aparat prin racordul de admisiune, pătrunde 
în colectorul longitudinal şi înaintează printr-însul până 
la placa lipsită de orificiu. Din colector agentul de lucru 
se distribuie prin câteva canale paralele ale pachetului. 
După ieşirea din primul pachet mediul fluid nimereşte în 
colectorul opus, prin care se îndreaptă în pachet sau iese 
din secţie. În dependenţă de sarcina termică şi rezistenţa 
hidraulică disponibilă aparatul cu plăci se compune din 
numere diferite de canale şi pachete. Valoarea suprafeţei 
de schimb de căldură întotdeauna se alege într-aşa mod, 
ca ea să corespundă cât mai exact celei necesare fără o 
careva rezervă. 
Prin conectare în paralel a unui număr corespunzător de 
plăci aparatul poate asigura orice sarcină termică la 
valori de viteze cele mai optime. Plăcile sunt montate pe 
tije portante, lungimea cărora permite micşorarea plăcilor 
pentru a fi curăţate şi revizuite, iar dispozitivul de 
susţinere, bara de ghidare de sus şi bara de ghidare şi 
susţinere din partea de jos – posibilitatea de demontare şi 
înlocuire a unora din plăci (dacă este necesar). Părţile 
componente ale schimbătorului de căldură sunt montate 
ca unul întreg în cadrul aparatului depinzând de 
gabaritele de dimensiuni şi modul de instalare al 
aparatului. Pentru a alege grosimea şi configuraţia 
optimă este necesar de a învinge două cerinţe – ambele 
excluzându-se reciproc una pe alta, mărirea schimbului 
global de căldură a plăcii cere ca ea să fie cât mai 
subţire, în acelaşi timp plăcile subţiri sub acţiunea 
presiunii agenţilor de lucru se deformează. 
Plăcile sunt realizate prin ambutisare şi confecţionate din 
oţel inoxidabil, titan şi alte metale, destul de ductile cum 
sunt Monel Incoloy şi al. Grosimea plăcilor este de 
obicei de 0,6-0,8 mm şi numai foarte rar se depăşeşte 1 
mm. O importanţă mare o are profilul plăcii care trebuie 
să asigure o turbulenţă mare, pentru sporirea 
coeficientului de convecţie, o distribuţie a agenţilor 
termici pe întreaga suprafaţă a plăcii şi o rigiditate 
mecanică datorită punctelor de sprijin metal pe metal. 
Profilul suprafeţei de lucru a plăcilor are forme diverse: 
cu curgere în bandă (cu gofruri orizontale sau 
sinusoidale, cu profil triunghiular, sinusoidal) şi cele cu 
curgere în reţea (cu gofruri în formă de „V”, cu 
parametrii de turbulenţă de formă semisferică). Datorită 
distanţei mici dintre plăci (3-6 mm) şi turbulenţei sporită 
a lichidului se obţin valori relativ mari ai vitezei de 
curgere (0,3-1 m/s) şi ai coeficienţilor globali de schimb 



 

 

de căldură (până la 4000 W/(m2•K)). Orificiile de 
alimentare ale unui schimbător de căldură cu plăci se 
dimensionează într-aşa mod încât pierderile de presiune 
să fie cât mai mici posibile. Ca ordin de mărime, vitezele 
în aceste secţiuni pot atinge până la 5 m/s. 

2. AVANTAJE  

Faţă de schimbătoarele cu ţevi şi manta schimbătoarele 
de căldură cu plăci se bucură de următoarele avantaje 
[6]: 
a) construcţie simplă, ce permite amplasamentul plăcilor 
pentr-un diapazon de variaţie destul de larg al 
parametrilor agenţilor termici: diferenţe de temperatură 
mici între ieşirea agentului cald şi intrarea celui rece 
datorită curgerii în contracurent pur-factor destul de 
important în ce priveşte recuperarea căldurii, unde 
fiecare grad de temperatură înseamnă o economie 
considerabilă; 
b) obţinerea a unui coeficient global de transfer de 
căldură până la 4500 W/(m2•K) (schimbul de căldură 
lichid-lichid); 
c) exploatarea simplă şi comodă; 
d) realizarea în cadrul aceluiaşi aparat împărţit în mai 
multe secţii, a mai multor procese de încălzire şi răcire, 
ce reduce cheltuielile impuse de instalarea unor aparate 
individuale şi economiseşte spaţiul care ar  fi necesar 
pentru amplasarea acestora (fig.4); 
e) posibilitatea de curăţare simplă a suprafeţelor de 
schimb de căldură din partea ambelor medii fluide printr-
o desfacere simplă şi montare a aparatului; 
f) modificarea suprafeţei de schimb de căldură prin 
adăugarea sau excluderea unui număr de plăci şi a 
modificării sensului de curgere a purtătorului de căldură 
în scopul măririi sarcinii termice dorite; 
g) posibilitate de reglare şi automatizare simplă [3]; 
h) posibilitate de unificare şi normare a schimbătoarelor 
de căldură cu plăci, ce reduce costul de preţ la 
producerea acestor aparate. 
i) reducerea consumului specific de metale sau aliaje (la 
unitatea de suprafaţă de schimb de căldură); 
j) reducerea considerabilă a caracteristicilor de masă şi 
de gabarit a unui schimbător de căldură cu plăci. Prin 
urmare, cheltuielile pentru transport, manipulare pe 
parcursul instalării şi pentru fundaţi sunt mai mici;  
k) posibilitatea de a evita amestecul între agenţii termici, 
fiecare din care având câte o garnitură individuală. 
Spaţiul cuprins între garnituri este în contact direct  cu 
mediul ambiant, prin urmare defectarea uneia dintre 
garnituri este un semnal vizual de scăpare de agent 
termic în exteriorul aparatului (fig.5); 
l) Datorită eficienţei termice sporite se micşorează 
necesarul de apă de răcire în cazul când schimbătoarele 
de căldură sunt folosite în scopuri de răcire ce duce la o 
economie de energie pentru pompare. 
 

3. APRECIEREA VITEZEI DE CURGERE A 
AGENŢILOR  

În SCP regimul de curgere al agenţilor termici se 
instalează ca regulă turbulent şi metodele riguroase, care 

cu siguranţă pot fi utilizate la analiza circulaţiei laminare, 
nu sunt acceptabile în cazul dat. De aceea s-a recurs la 
rezultatele experimentale şi la aplicarea analogiei dintre 
transfer de căldură, impuls şi masă. Acest lucru s-a 
dovedit a fi justificat şi adesea destul de util.  
Corelaţiile empirice a datelor experimentale ca regulă 
sunt prezentate sub forma [2,5]: 
Nu = f(Re, Pr)              (1)  
Mai mult decât atât, în calculele termice preliminare a 
schimbătoarelor de căldură cu plăci alegerea vitezelor de 
curgere, a coeficientului de transfer de căldură prin 
convecţie, a coeficientului global de transfer de căldură 
se efectuează pornind de la expresiile bazate pe analogia 
Reynolds [1]: 
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unde α este coeficientul de convecţie, în W/(m2·K);  
ρ, Cp – densitatea şi capacitatea de căldură, în kg/m3 şi 
respectiv kJ/(kg•K); ξ – coeficientul de pierderi;  
St – criteriul Stanton iar indicii 1,2 se referă la agentul 
primar respectiv secundar. 
Această relaţie poate fi modificată utilizând criteriul 
Euler ( ( )2
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Aici Δp1.2 este diferenţa de presiune a agenţilor termici 
1,2 în aparat, în Pa. 
Daca se cere determinarea prealabilă a vitezei de curgere 
dând valori coeficientului global de schimb de căldură k, 
atunci relaţia de mai sus se va retranscrie: 
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aici sau utilizat relaţiile: 

medtkttq ∆⋅=∆⋅α=∆⋅α= 2211 ,    (6) 
unde: Δt1,2 sunt diferenţele de temperatură pentru fiecare 
agent termic, în K; Δtmed. – diferenţa de temperatură 
medie logaritmică, în K. 
În expresiile (1), (2) şi (4) s-a considerat Pr = 1 ce este 
valabil pentru mediile gazoase. Aceste expresii sunt 
utilizate în calculele termice ale schimbătoarelor de 
căldură cu plăci [5]. 
După părerea noastră este mai indicat utilizarea analogiei 
Prandtl – Taylor pentru calculele preliminare a SCP 
lichid-lichid în care  Prandtl >1. 
Expresiile bazate pe analogia Prandtl – Taylor sunt [3]: 
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Determinarea mărimii Wgr/W (fig.2) ţine de clasa 
problemelor hidromecanicii curgerilor turbulente şi aici 
nu le vom analiza. Este de menţionat, că această viteză 
prezintă o funcţie nesemnificativă de numărul Reynolds. 



 

 

Cu o aproximaţie satisfăcătoare această viteză relativă 
poate fi apreciată prin numărul 1/3 [1], ce se justifică la 
curgerea prin canale de secţiune dreptunghiulară. În acest 
caz şi se consideră valorile constante ale tensiunilor 
tangenţiale de frecare şi densitatea fluxului termic în 
limitele straturilor adiacente pereţilor, precum şi 
distribuţia uniformă a presiunii şi pentru expresia (4) 
obţinem: 
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Aici Δt1,2 este diferenţa de temperatură a agenţilor 
termici, în K. 
Este uşor de văzut că în unicul caz când Pr = 1, această 
relaţie se transformă în ecuaţia (5). Relaţia (8) va fi 
utilizată pentru alegerea prealabilă a vitezei de curgere. 
Este de menţionat că relaţia (8) în cazul nostru are 
totodată şi un caracter didactic, demonstrându-ne 
dependenţa vitezei de curgere de Pr (fig.2). Se vede că la 
Pr > 1 cu cât este mai mare Pr, cu atât este mai mare 
rezistenţa termică conductivă în comparaţie cu rezistenţa 
termică convectivă. Expresia (8) dă rezultate în 
concordanţă cu experienţa pentru Pr ≈ 3 [1]. 

4. SUCCESIUNEA CALCULELOR TERMICE 

Orice schimbător de căldură poate fi caracterizat în ce 
priveşte domeniile de aplicabilitate a tehnologiilor de 
patru parametri principali: 1) temperatura maximă în 
aparat; 2) presiunea maximă de funcţionare; 3) numărul 
de funcţii pe care le poate îndeplini; 4) numărul de unităţi 
de transfer de căldură (NTC) – indicatorul de bază al 
performanţelor de transfer de căldură. 
Schimbătoarele de căldură cu ţevi şi manta pot fi utilizate 
până la temperaturi şi presiuni mari (900 °C, 100 bar) şi 
îndeplinesc toate funcţiile, dezavantajul lor constând în 
performanţe scăzute de transfer de căldură (numărul 
NTC ≤ 1). Schimbătoarele de căldură cu plăci şi 
elementele de etanşare sunt limitate la valori şi nu pot fi 
utilizate ca schimbător gaz/gaz, în schimb performanţele 
de schimb de căldură sunt ridicate (NTC ≈ 5). 
La baza calculelor termice ale schimbătoarelor de 
căldură cu plăci sunt puse: 
- ecuaţia de bilanţ de căldură 

QQQ ri ==⋅ 2η ,                    (9) 
- ecuaţia de transfer de căldură 

medtFkQ ∆⋅⋅= ,     (10) 
- expresia de calcul a pierderilor de presiune 
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- coeficientul global de transfer de căldură 
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în care: Q1 şi Q2 sunt fluxurile de căldură cedate de 
agentul termic primar, respectiv, preluat de cel secundar, 
în W; ηr – coeficientul de reţinere a căldurii;                    
k – coeficientul global de transfer de căldură, în 

W/(m2·K); F – suprafaţa de schimb de căldură, în m2;   
Δp – pierderi de presiune, în N/m2; ξ – coeficient de 
pierderi de presiune; W – viteza agentului de lucru, în 
m/s; α1, α2 – coeficienţi de schimb de căldură prin 
convecţie de la agentul primar la placă şi respectiv, cel 
de la placă la agentul secundar, în W/(m2·K); δp – este 
grosimea plăcii, în m; λp – conductivitatea plăcii, în 
W/(m·K); Rd1, Rd2 – rezistenţele termice ale depunerilor 
pe partea agentului primar, respectiv, secundar, în 
m2·K/W. (sunt date sau pot fi calculate). 
Pentru determinarea coeficienţilor de schimb de căldură 
prin convecţie α1 şi α2, precum şi a coeficientului de 
pierderi de presiune ξ se utilizează relaţii criteriale de 
tipul: 

250,

Pr
PrPr 










⋅⋅⋅=

p

cb
eRANu ,    (13) 

d
eRB −⋅=ξ ,      (14) 

unde Nu, Re, Pr, se calculează după temperatura 
determinantă cu relaţiile (16, 17). Coeficienţii A, B şi 
exponenţii b, c şi d au valori numerice caracteristice 
fiecărui tip de placă. 
La determinarea criteriilor Nu şi Re ca dimensiune 
determinantă se ia diametrul echivalent care este dat 
pentru fiecare placă şi se defineşte prin relaţia: 
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unde: fc este secţiunea de curgere a canalului, în m2; p – 
perimetrul udat perpendicular pe direcţia principală de 
curgere, în m; h – înălţimea canalului, sau distanţa dintre 
două plăci, în m; l – lăţimea plăcii, în m. 
Temperaturile medii ale agenţilor termici tf1 şi tf2 
indiferent de schema de curgere se pot stabili cu 
următoarele relaţii: 
- dacă δt1 < δt2 (răcirea agentului cald este mai mică 
decât încălzirea agentului rece): 

( )''1'
11 5,0 ttt f += ; medff ttt ∆−= 12 ,   (16) 

- dacă δt2 < δt1 (încălzirea agentului rece este mai mică 
decât răcirea agentului cald): 

( )''2'
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Temperatura peretelui se determină ca media aritmetică 
dintre tf1 şi tf2 şi serveşte la calcularea criteriului Prp. 
Diferenţa de temperatură medie Δtmed se calculează cu 
relaţia: 
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Viteza raţională de curgere (0,25 – 1,0 m/s) a agenţilor 
termici se determină la prima aproximaţie cu relaţia (8), 
în care coeficientul global de schimb de căldură  k şi 
coeficientul de pierderi de presiune generalizat ξ se 
admit în limitele de valori respective. Determinând Re1 şi 
Re2 verificăm valorile  ξ1,2 cu formula (14). După aceasta 
cu ajutorul ecuaţiei (13) calculăm coeficienţii α1, α2 , iar 
cu relaţia (12) – coeficientul global de transfer de căldură 
k.  



 

 

Calculul termic se termină cu calcularea suprafeţei totale 
de schimb de căldură F utilizând relaţia (10). 
Calculul constructiv şi hidromecanic se efectuează după 
metoda Institutului de proiectare „UkrNII–himmas”, [4]. 

5. INDICII DE CALITATE 

1. Coeficientul de reţinere a căldurii, ηt, reprezintă 
raportul dintre fluxul de căldură preluat de agentul rece 
Q2 şi fluxul de căldură cedat de agentul cald Q1: 
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în care Qp este fluxul de căldură pierdut în mediul 
ambiant şi are ordinul de mărime 0,98-0,99. 
2. Eficienţa termică, ε , este raportul dintre sarcina 
termică reală Q şi sarcina termică maximă posibilă Qmax a 
aparatului, corespunzătoare aparatului în contracurent cu 
suprafaţa de schimb de căldură infinită: 
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unde s-a considerat ηn = 1.  
Capacitatea termică minC  este valoarea minimă dintre  
C1 = G1 · Cp1 şi C2 = G2 · Cp2. Eficienţa termică ε  
exprimă gradul de apropiere al aparatului real de cel 
teoretic. 
3. Numărul de unităţi de transfer de căldură NTC se 
defineşte pentru un agent termic prin relaţiile: 
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în care '''
2,1 ttt −=∆ reprezintă variaţia de temperatură 

a mediului fluid respectiv în aparat, în K. 
Mărimea NTC este un parametru care caracterizează 
posibilităţile de transfer de căldură ale aparatului. 
Semnificaţia lui fizică este aceea de „lungime termică”, 
prin asociaţie cu lungimea canalului parcurs de fluid în 
aparat. Performanţele unui aparat se îmbunătăţeşte prin 
creşterea valorii NTC. Anume din diversele tipuri de 
schimbătoare de căldură existente numai SCP au 
performanţe de transfer de căldură (NTC) destul de 
ridicate (NTC ≈5), în timp ce acest indice atinge valoarea 
aproape de 1 la schimbătoarele de căldură cu ţevi şi 
manta. 
4. Pierderea specifică de presiune, Δpsp, se defineşte ca 
raportul dintre pierderea de presiune a fluidului cald sau 
rece, în bar, şi numărul de unităţi de transfer de căldură 
NTC pentru fluidul respectiv: 
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Pierderea specifică de presiune Δpsp are valori optime 
pentru fiecare tip de fluid, astfel pentru SCP apă-apă, 
valorile recomandate sunt: Δpsp = 0,15 – 0,5 bar. 
5. Randamentul exergetic, ηex, reprezintă raportul dintre 
variaţia fluxului de exergie al fluidului rece ΔE2 şi 
variaţia fluxului de exergie al fluidului cald  ΔE1, în W: 
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unde: ΔEp este fluxul de exergie pierdut de aparat, în W; 
prin indicii ('), ('') – intrare, ieşire; (1), (2) – agentul 
termic primar, respectiv secundar; e – exergia specifică, 
în J/kg; G – debitul de agent, în kg/s; E – flux de exergie, 
în W. 
Exergia specifică a unui mediu fluid cu presiunea p şi 
temperatura T se calculează cu relaţia: 

( ) ( )000 SSThhe −−−= ,    (24)     
unde h şi s reprezentând entalpia specifică, în J/kg, 
respectiv entropia specifică a fluidului, în J/(kg·K) la 
parametrii p şi T; T0 – temperatura de referinţă a 
mediului ambiant, în K; h0 şi S0 – entalpia specifică, 
respectiv entropia specifică a fluidului la temperatura T0. 
Un schimbător de căldură are trei categorii de pierderi: 
- pierderi de temperatură în procesul de transfer de 

căldură datorită diferenţei finite de temperatură între 
agenţii termici; 

- pierderi de presiune datorită învingerii rezistenţelor 
hidraulice la curgerea agenţilor termici prin aparat; 

- pierderi de căldură în mediul ambiant prin pereţii sau 
izolaţia termică a aparatului. 

Aceste pierderi care nu pot fi eliminate complet, 
determină prin mărimea lor gradul de calitate a 
proceselor de transfer de căldură. 
Corespunzător acestor trei categorii de pierderi dintr-un 
schimbător de căldură fluxul de exergie pierdut de un 
aparat se determină cu relaţia: 

medpschp EEEE ∆+∆+∆=∆ ,    (25) 
în care: ΔEsch este pierderea de exergie datorită 
ireversibilităţii schimbului de căldură la diferenţă finită 
de temperatură, în W; ΔEΔp – pierderea de exergie 
corespunzătoare pierderii de presiune a agenţilor termici 
în aparat, în W; ΔEmed – pierderea de exergie produsă de 
pierderea de căldură a apartului în mediul ambiant, în W.  
Desfăşurând aceste pierderi, ecuaţia (25) se retranscrie: 
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unde: T0 este temperatura de referinţă a mediului 
ambiant, în K; Tf1, Tf2 – temperaturile medii ale agenţilor 
termici, în K; ΔT = Tf1 – Tf2 – diferenţa medie de 
temperatură între agenţii termici medii, în K; Q – sarcina 
termică a aparatului, în W; N1, N2 – puterea de pompare 
prin aparat a agenţilor termici, în W; Qp = ηt · Q – fluxul 
de căldură pierdut în mediul ambiant, în W. 
Aşadar randamentul exergetic este un indice care 
caracterizează în mod complet funcţionarea 
schimbătorului de căldură, ţinând cont de toate pierderile 
de căldură în aparat. 

6. CONCLUZII 

1. Datorită grosimii foarte mici a plăcilor (0,5-0,8 mm) 
medierea temperaturii agenţilor termici trebuie de efctuat 
luând în consideraţie valorile reciproce a capacităţilor 
termice ale lor (C1, C2). 
2. Orice calcul termic a SCP trebuie să fie însoţit de 
determinarea indicilor de calitate: eficienţă termică, 
număr de unităţi de transfer de căldură, randament 
exergetic, randament termodinamic şi pierdere specifică 
de presiune.   
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a) b)  
Fig.1 –  Schimbător de căldură cu plăci (a) şi placa (b):  
1 – placă fixă; 2 – plăci pare; 3 – placă de capăt mobilă;  

4 – dispozitiv de strângere; 5 – plăci impare; 
 I, II – agenţi termici 
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Fig.2 - Profilele de viteză şi de temperatură, având în 

vedere stratul laminar de la perete 
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Fig.3 - Tipuri de circulaţii posibile în schimbătoare de căldură cu plăci: a) circulaţie simetrică în contracurent; b) 
circulaţie mixtă cu o trecere pe partea unuia din agenţi şi cu 3 treceri – pe partea celuilalt agent; c) circulaţie cu mai 
multe treceri; d) echicurent parţial la circulaţie totală în contracurent; e) contracurent parţial la circulaţie totală în 

echicurent; f) echicurent pur 
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Fig.4 - SCP cu mai multe funcţii 

  
Fig.5 - Vizualizarea pierderilor de fluid în exteriorul 

aparatului 
 


