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1. УВОД 

Технологија материјала кориштених за градњу котловских и турбинских постројења, до 

скоро је била на таквом нивоу да је у значајној мјери ограничавала максималне вриједности 

параметара свјеже паре. Ваздухом хлађени кондензатори по правилу нису налазили примјену 

у термоенергетским постројењима, и то првенствено због ограничења кориштених материјала. 

То је за посљедицу имало осјетна ограничења термичког степена корисног дејства цијелог 

постројења и практично једини начин да се та вриједност задржи у прихватљивим границама, 

био је смањење притиска кондензације у што је могуће већој мјери. Управо из тог разлога, за 

процес кондензације у термоенергетским постројењима, без изузетка су примјењивани водом 

хлађени кондензатори. Неупитне предности таквог рјешења су свакако ниска и, на сезонском 

нивоу релативно константна температура расхладног медија. На тај начин, осим ниских 

вриједности притиска кондензације, у великој мјери је загарантована и његова стабилност, а 

тиме и стабилност рада самог постројења. С друге стране, да би кондензација паре у 

термоенергетском постројењу могла бити организована примјеном водом хлађеног 

кондензатора, наравно да је неопходно и постојање довољне количине расхладе воде на 

локацији предвиђеној за градњу, што није увијек случај. Уз такво ограничење, велики број, 

иначе повољних локација за градњу термоенергетских постројења, у смислу близине рудника 

угља, довољне удаљености од насељеног мјеста, повољне конфигурације терена, и даље није 

могао бити искориштен.  

Задњих десетак година, технологија материјала доживјела је значајан напредак, те су 

техничка ограничења у смислу могућих вриједности параметара свјеже паре постала далеко 

мања. То је за посљедицу имало појаву све већег броја термоенергетских постројења која раде 

са суперкритичним, или чак и ултра суперкритичним параметрима, што је у потпуности 

промијенило некадашње редове величина степена корисног дејства постројења. Такође, 

напредак у технологији материјала резултовао је и драстичним унапређењем степена корисног 

дејства и самих турбинских агрегата, па је чак и код постројења са докритичним параметрима 

свјеже паре, укупни степен корисног дејства постао далеко већи него раније. Коначни резултат 

свега тога је да у данашње вријеме, термоенергетска постројења, чак и уз примјену ваздухом 

хлађених кондензатора, могу још увијек имати довољно висок степен корисног дејства да би 

се постројење могло сматрати ефикасним. На тај начин је цијели спектар потенцијалних 

локација за изградњу, које су до скоро морале бивати одбачене због недостатка довољних 

ресурса расхладне воде, одједном престао бити безрезервно неприхватљив. Што се осталих 

предности ваздухом хлађеног кондензатора, као елемента термоенергетског постројења, у 

односу на водом хлађене системе тиче, могли би свакако да се наведу мањи инвестициони 
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трошкови, мања потребна површина градилишта, краће вријеме потребно за изградњу, 

релативно лако чишћење система, а такође је и сам склоп релативно једноставне конструкције, 

тако да је и одржавање једноставније. 

С друге стране, ваздухом хлађен кондензатор у термоенергетском постројењу има и 

значајне недостатке, који се у првом реду односе на битно више вриједности притиска 

кондензације у односу на водом хлађене системе, а такође и на све само не занемарива 

варирања притиска кондензације, нарочито на годишњем нивоу. 
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2. ПРЕГЛЕД ДОСАДАШЊИХ ИСТРАЖИВАЊА 

У настојањима да се, барем у одређеној мјери, отклоне недостаци које ваздушни 

кондензатор, као дио термоенергетског постројења, са собом носи, публикован је значајан број 

радова, управо на тему могућих праваца у оптимизацији ваздушних кондензатора. Преглед 

неколико одабраних публикација на ову тему, детаљније је размотрен у наставку текста. 

Alan O’Donovan и Ronan Grimes, у оквиру публикације [1] коју су објавили 2014 године, 

презентовали су свој приједлог унапрјеђења конструкције ваздухом хлађеног кондензатора 

предвиђеног за примјену у термоенергетским постројењима. Идеја ове групе аутора била је да 

се отклоне неки од познатих конструкцијских недостатака „A-frame” ваздушног кондензатора, 

као што су на првом мјесту велика осјетљивост на бочни вјетар [2-4], неравномјерно поље 

брзина ваздуха преко размјењивачке површине [5,6], као и неравномјерно поље температура 

на размјењивачкој површини [7,8]. Истраживање је спроведено експерименталним путем, а 

аутори су у ту сврху направили и прототип модула новоосмишљене конструкције 

кондензатора, који су потом тестирали са параметрима водене паре, одабраним тако да 

одговарају хипотетичкој термоелектрани снаге 50 MW. Занимљиво је поменути и то да су током 

експеримента, O’Donovan и Ronan примјетили значајна одступања резултата аналитичког 

прорачуна, у оквиру ког су занемаривали термички отпор на страни паре и резултата 

експеримента, при чему је средња вриједност овог одступања износила 24%. Експериментом 

се показало и постојање оптималног броја обртаја турбине од приближно 500 o/min при ком је 

степен корисног дејства кондензатора био максималан, а такође се показало и да се удио 

термичког отпора на страни паре, у укупном термичком отпору од паре до ваздуха мијењао у 

износима од 8 до 33%. У оквиру овог истраживања, такође је закључено и да не постоји ни 

једна конкретна вриједност термичког отпора на страни паре која би могла да се примјени на 

цијело радно подручје постројења, будући да се, како је у раду закључено, отпор на страни 

паре мијења истовремено и са промјеном масеног протока паре и са промјеном броја обртаја 

вентилатора, односно масеног протока ваздуха.  

У раду публикованом 2015 године, Srinivas Garimella са групом аутора, вршио је 

нумерички прорачун рада ваздушног кондензатора “A-frame” типа [9]. У оквиру истраживања, 

аутори су у прорачуну претпоставили да је кондензатор везан на термоелектрану снаге 500 MW 

која ради по Ранкиновом циклусу, како би добили што јаснији увид у утицај рада кондензатора 

оваквог типа на укупни степен корисног дејства постројења. При томе, аутори су 

претпоставили да је притисак прегријане паре на излазу из котла 16.5 MPa, а њена температура 

550C. Модел кондензатора који је узет у разматрање био је 12.2 метра широк и састављен од 

челичних цијеви дужине 10.7 метара, правоугаоног попречног пресјека 191×25.4 mm, спојених 
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на разводник паре под узајамним углом од 60. Цијеви су биле оребрене алуминијумским 

ребрима дебљине 0.25 mm и висине 25.4 mm. Укупан масени проток паре кроз кондензатор 

узет је да буде 7 kg/s, док је базна вриједност масеног протока ваздуха кроз оребрења 

кондензатора узета да буде 645 kg/s. У домену базних вриједности околног ваздуха, 

претпостављена је температура од 30C, притисак 101.3 kPa и релативна влажност 25%. 

Коефицијент прелаза топлоте на страни ваздуха процијењен је према [10] и даље 

имплементиран у Engineering Equation Solver [11]. Корелација коефицијента прелаза топлоте 

за одабрани тип оребрења вршена је према [12]. Коефицијент прелаза топлоте на страни паре, 

претпостављен је да буде константан и да износи 15 kW/m2K [13]. Такође, претпостављени су 

једнаки протоци паре кроз сваку од цијеви у кондензатору и то у износима од 0.0219 kg/s кроз 

сваку цијев, док је пад притиска на страни паре занемарен. Додатно је усвојено и да су 

изентропски степени корисног дејства турбине 85% [14], напојне пумпе 95% [15] и 

вентилатора у склопу самог ваздушног кондензатора 55% [16]. На тако формираном моделу, 

вршене су серије симулација рада постројења за различите радне услове кондензатора и као 

кључан проблем се управо показала мала вриједност коефицијента конвективног преноса 

топлоте на страни ваздуха, удружена са великим отпорима струјања ваздуха кроз оребрења. 

Као резултат тога, уколико би се ишло на повећање коефицијента прелаза топлоте на страни 

ваздуха, било би неопходно значајно повећати масени проток ваздуха, што би, при 

конвенционалној геометрији оребрења, драстично повећало и пад притиска у струји ваздуха, а 

тиме и потрошњу енергије потребне за рад вентилатора. Током истраживања се показало да 

термоелектрана са водом хлађеним системом за кондензацију, у просјеку остварује 6% већу 

снагу од електране са ваздушним кондензатором који ради са температурском разликом од 

35C при температури околног ваздуха од 30C. Такође се показало и да би се удвостручавањем 

коефицијента прелаза топлоте, снага постројења могла повећати за 3.3%, док би се 

удвостручавањем масеног протока ваздуха, могла повећати за 3%. У оквиру истраживања је 

закључено и да би за изједначавање ефикасности ваздухом хлађеног кондензатора са 

ефикасношћу водом хлађеног система, било потребно однос масених протока ваздуха и паре 

повећати за 68%, термички отпор на страни ваздуха смањити за 66% уз пад притиска у струји 

ваздуха кроз оребрења повећан за не више од 24% у односу на номиналне вриједности 

класичног „A-frame” ваздушног кондензатора. С обзиром да таква побољшања нису изводива 

уз класичну геометрију оребрења, у разматрање су узете и двије хибридне варијанте 

кондензатора, при чему је једна осмишљена као класични ваздухом хлађени кондензатор са 

могућношћу овлаживања струје ваздуха по потреби, а друга као хибрид два паралелно везана, 

ваздухом и водом хлађена система, при чему би водом хлађени систем био евапоративног типа 

са расхладним торњем. У прилог оваквом идејном рјешењу додатно иде и чињеница, да је 
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чисто ваздухом хлађени кондензатор, чак и уз драстично смањене отпоре како струјања ваздуха 

кроз оребрења, тако и у смислу термичког отпора на страни ваздуха и даље јако осјетљив на 

промјену температуре околног ваздуха [9]. Тако, при промјени температуре ваздуха за 10C, 

снага турбине се мијења за преко 4% [9] а додатно у прилог иде и чињеница да је околни ваздух 

у периодима високих температура по правилу незасићен, те да има велики потенцијал 

апсорбовања влаге. Коначно, хибридни систем са овлаживањем ваздуха у периодима високих 

спољних температура, показао се као добро рјешење, уз ограничење у расхладном капацитету 

условљеном релативном влажности ваздуха. Ово ограничење условљено је чињеницом да 

презасићен влажан ваздух кваси размјењивачку површину, те на тај начин може изазвати 

формирање наслага запрљања на површини, а такође може да изазове и појаву корозије. 

Хибридни систем са паралелно везаним ваздухом и водом хлађеним кондензатором са 

расхладним торњем се такође показао као интересантна алтернатива уз процијењену уштеду у 

потрошњи воде од 22-89% у односу на класични водени кондензатор са расхладним торњем за 

опсег спољних температура од 0-50C. 

Xiaoze Du je 2018. године са групом истраживача из Кине публиковао рад [17] на тему 

унапрјеђења перформанси ваздухом хлађеног кондензатора механизмом евапоративног 

хлађења распршивањем воде у струју ваздуха. Рад је базиран на претходним истраживањима, 

која су проведена, како експерименталним [18-23], тако и нумеричким приступом [24-28] а са 

циљем изналажења начина за што боље оптимизовање самог процеса евапоративног хлађења. 

У оквиру тих истраживања анализирани су утицаји цијелог низа параметара на квалитет 

евапоративног хлађења, од температуре и влажности ваздуха, преко брзине струјања ваздуха, 

па до промјера капљица воде. Аутори су такође детаљно анализирали и радове који се баве 

проблематиком евапоративног хлађења уз непотпуно испаравање капи. При тако вођеном 

процесу долази до формирања филма воде на размјењивачким површинама, па евапоративним 

механизмом није више хлађен само ваздух који наструјава, већ долази и до хлађења самих 

размјењивачких површина посредством испаравања филма воде на њима. Анализирајући овај 

феномен, аутори су у разматрање узели и истраживања спроведена у домену евапоративног 

хлађења кондензатора у расхладној техници [29-32], а такође и у домену примјене 

евапоративног хлађења на различите типове размјењивача топлоте уопште [33-36]. Ду и аутори 

су истраживање спровели примјеном нумерике на физички модел ћелије кондензатора „A-

frame” tipa, а у смислу математичког модела, базирали су се на Ојлер-Лагранжовом приступу. 

Такође је претпостављено да је кондензатор везан на термоенергетски блок снаге 300 MW, а 

извршена је и експериментална валидација резултата нумеричког прорачуна на стварном 

постројењу снаге 300 MW са ваздушним кондензатором. Током истраживања, аутори су 

закључили да је презасићени влажан ваздух, уз стварање воденог филма на размјењивачким 
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површинама кондензатора изузетно ефикасан расхладни медиј, те да удио одведене топлоте 

евапоративним механизмом драматично повећава ефикасност кондензатора. Међутим, важно 

је напоменути да, у оквиру овог истраживања аутори нису узимали у обзир могуће проблеме, 

који оваквим механизмом хлађења могу бити изазвани, а на које је Srinivas Garimella скренуо 

пажњу [9].  

Lubomir Klimeš са тимом истраживача са Технолошког Универзитета у Брну, 2019. 

године је публиковао рад [37] у ком је презентована полуемпиријска метода, заснована на 

билансним једначинама, а која је развијена за потребе нумеричког прорачуна ваздушног 

кондензатора „A-frame” типа. Идеја којом су се Klimeš и аутори водили при развоју ове методе, 

била је да се понуди модел прорачуна који ће бити далеко мање захтјеван по питању, како 

хардверских, тако и софтверских ресурса у односу на класичне CFD методе, а који ће и даље 

омогућавати да се избјегне чисто експериментални приступ, који је у случају оваквог типа 

кондензатора компликован и захтјева много уложеног времена. Алгоритам на ком се ова метода 

заснива, конципиран је на начин да се комплексни нумерички модел, који би био потребан за 

класични CFD приступ, замијени далеко једноставнијим моделом, базираним на методи 

контролних запремина за пакете цијеви кондензатора, а које алгоритам даље повезује 

итеративним рјешавањем билансних једначина. Развијени модел се састоји од три под-модела 

и то (1) модел који разматра кондензацију и феномене везане за струјање паре у цијевима 

кондензатора, (2) модел који разматра феномене преноса топлоте на околни ваздух и (3) модел 

који разматра рад вентилатора и узима у обзир њихову радну карактеристику. Такође, за 

феномене разматране у сваком од ова три под-модела, кориштене су емпиријске критеријалне 

једначине, преузете из литературе коју су аутори користили током овог истраживања. Будући 

да је модел рада ваздушног кондензатора, при ком би се сви физикални феномени узели у 

обзир, изразито сложен и компликован за разматрање, аутори су, приликом развоја ове методе, 

узели и неколико полазних претпоставки, како модел не би био исувише комплексан. Полазне 

претпоставке се односе на (1) занемарен утицај вјетра, (2) занемарен утицај рециркулације 

ваздуха у ћелији кондензатора, (3) занемарен утицај инсолације, (4) поље брзина ваздуха на 

размјењивачким површинама је сматрано униформним. Алгоритам развијене методе се састоји 

од четири узајамно угнијеждене петље и то двије „while do” типа и двије „foreach” типа. Прва 

петља у хијерархији је „while do” типа и она се врти све док не буде постигнута радна тачка 

вентилатора. Друга у хијерархији је такође петља „while do” типа, која се врти све док није 

испуњен услов конвергенције двије сукцесивне итерације. Трећа и четврта петља у хијерархији 

су петље „foreach” типа, при чему се трећа креће за сваку од цијеви у пакету, а четврта за сваку 

од контролних запремина у текућој цијеви треће петље. Улазни подаци алгоритма су притисак 

и енталпија паре, док, као излаз, алгоритам даје капацитет кондензације. Главни дио прорачуна 
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се одвија у оквиру четврте петље и то за сваку контролну запремину текуће цијеви из треће 

петље. Коефицијент прелаза топлоте на страни паре, одређује се према познатим корелацијама 

из литературе [38,39]. Пад притиска на страни паре се одређује према [40], при чему се Darcy-

јев коефицијент трења одређује према Churchill-овој корелацији [41]. Смањење попречног 

пресјека цијеви услијед присуства кондензата, одређује се према [42], а утицај брзине паре на 

процес кондензације се узима у обзир према [43-45]. Развијена метода такође узима у обзир и 

утицај некондензујућих гасова на процес кондензације паре и то према Mychejev-у [46] и 

Caruso-у [47], а утицај загушења дефлегматора кондензатом се у обзир узима према Kroger-у 

[48]. Коефицијент прелаза топлоте на страни ваздуха одређује се према методологијама датим 

у [39,44,49], а које се заснивају на одређивању Нуселтовог, Прантловог и Рејнолдсовог броја, 

на основу којих се даље, примјеном емпиријских корелација, одређује сам коефицијент прелаза 

топлоте. За одређивање пада притиска на страни ваздуха, одабране су двије методе, при чему 

је прва према Vampola-и [49] и базирана је на процјени коефицијента губитака, док је друга 

нешто сложенија [39], а која додатно узима у обзир и корелацијски фактор за поредак цијеви 

према [50-52].  

Као што се види, правци оптимизације, у којима су аутори досадашњих публикација 

водили своја истраживања, односили су се како на оптимизацију саме конструкције 

размјењивача топлоте, тако и на оптимизацију механизма преноса топлоте у ваздушном 

кондензатору. Међутим, добро је уочити да се ни у једној од доступних публикација, нико од 

аутора није бавио проблемом губитка баланса протока паре у кондензатору, а који је за 

очекивати да се дешава при неповољним метеоролошким условима рада. Значајна одступања 

од баланса прорачунских протока паре у кондензатору, у сваком случају негативно утичу на 

степен корисног дејства топлотног апарата и свакако се морају узети у обзир у оквиру 

оптимизације. 
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3. ТЕОРЕТСКИ ДИО 

3.1. ТЕОРЕТСКЕ ОСНОВЕ КОНДЕНЗАЦИЈЕ ВОДЕНЕ ПАРЕ 

Кондензатори у термоенергетским постројењима су размјењивачи топлоте, по правилу 

великих капацитета, у којима се одвија процес кондензације израђене водене паре. Због 

физичке природе самог процеса кондензације, теоретски гледано, ови уређаји би требало да 

раде искључиво при константном притиску (који је најчешће нижи од атмосферског). 

Међутим, због постојања коначних износа хидрауличких губитака у реалном размјењивачу 

топлоте, вриједност притиска кондензације ипак у одређеној мјери варира од улаза до излаза 

из кондензатора. Генерално говорећи, до кондензације паре ће доћи онда, када је температура 

чврсте површине са којом пара долази у контакт, нижа од температуре кондензације на датом 

притиску. У случају када формирани кондензат кваси зидове (цијеви) долази до тзв. филмске 

кондензације. С друге стране, када су својства кондензата таква да он не кваси чврсте зидове 

преко којих се врши размјена топлоте, кондензација је капљичаста. Коефицијент прелаза 

топлоте за капљичасту кондензацију је 4 - 10 пута већи него за филмску. У пракси, код 

савремених кондензатора могуће је добити како филмску, тако и капљичасту кондензацију. 

Иако суштински могу истовремено да се јаве и оба типа, појава филмске кондензације је ипак 

много чешћи случај. Теорију филмске кондензације поставио је Nusselt (1916) [53], уз усвајање 

сљедећих претпоставки: 

- Пара је једнокомпонентна и сувозасићена; 

- Силе инерције које се јављају у слоју кондензата су занемариво мале у поређењу са 

вискозним и гравитационим силама, што обезбјеђује ламинарни режим сливања кондензата; 

- Силе трења између парне и течне фазе се занемарују; 

- Конвективни пренос топлоте у слоју кондензата, а такође и провођење топлоте у 

уздужном правцу сливања кондензата су занемариви у поређењу са провођењем топлоте у 

попречном правцу слоја; 

- Термофизичка својства кондензата не зависе од температуре и координата; 

- Температура спољне површине слоја кондензата је константна и једнака температури 

засићења паре при датом притиску; 

- Густина паре је занемарива у односу на густину кондензата; 

- Силе површинског напона на спољној површини слоја кондензата не утичу на 

карактер његовог тока; 
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- Ширина расхладног зида је веома велика, па је проблем дводимензионалан; 

- Процес размјене топлоте је стационаран. 

 

Слика 3.1. Брзинско и температурско поље при ламинарној филмској кондензацији на 

површини вертикалног зида 

 

Специфични топлотни флукс кондукције кроз слој кондезата на растојању x од врха 

зида износи: 

0

x

y

dT
q

dy




 
   

 
  (3.1.) 

Са друге стране, размјењени специфични топлотни флукс на датом мјесту за 

кондензујућу пару на зиду износи: 

  0x x s z y
q T T


     (3.2.) 

гдје су Тs – температура сувозасићене паре, а Тz – температура зида. Диференцијалне једначине 

ламинарне слободне конвекције у апроксимацији граничног слоја за вертикалан зид, добијају 

облик: 

yx x
x y

WW W dp
W W g

x y y y dx
  

    
           

  (3.3.) 

p x y

T T T
c W W

x y y y
 

      
          

  (3.4.) 
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Усвојене претпоставке допуштају да се битно упрости математичка формулација 

проблема. При овим условима једначине које описују процес кондензације добијају сљедећи 

облик: 

2

2
0

d T

dy
   (3.5.) 

2

2
x

k k

d w
g

dy
     (3.6.) 

Гранични услови: 

0y  ; zT T ; 0xw  ; 

0y  ; zT T ; 0xw

y





; 

 

Рјешавањем овог система диференцијалних једначина, добија се дебљина слоја 

кондензата: 

   
2

4 k k s z

k

T T x
x

r g

 





   (3.7.) 

односно, коефицијент прелаза топлоте: 

     
3 3

4
k k k

k s z

r g
x

x T T x

  
 

 


  (3.8.) 

Коефицијент прелаза топлоте на вертикалној површини висине H износи: 

 
0

1 H

x dx
H

     (3.9.) 

 
3 34

3 4
k k

k s z

r g

T T H

 





  (3.10.) 

Због уведених претпоставки, Нуселтово рјешење ипак не одражава праву вриједност 

интензитета размјене топлоте у кондензаторима енергетских постројења при реалним радним 

условима. Међутим, са развојем модерних дигиталних рачунара, као и дигиталне мјерне 

технике, омогућена је нумеричка и експериментална анализа цијелог низа фактора који утичу 

на интензитет размјене топлоте у кондензаторима.  
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Конвективни пренос топлоте и силе инерције кондензата 

Топлотни флукс кроз зид расхладне цијеви увијек је већи од топлотног флукса кроз 

међуфазну површину, јер се поред ослобађања топлоте кондензације при промјени фазе, 

расхладној површини конвекцијом предаје и дио физичке топлоте кондензата. Температура 

слоја кондензата опада по дебљини од Tf = Ts do Tz, или се кондензат просјечно хлади до 

температуре Т, која може да се одреди преко израза: 

 
 0

0

x

s s z

x

T y w dy

T T T T

w dy



    



  (3.11.) 

При чему је s

s z

T T

T T
 



 релативно потхлађивање кондензата. 

Укупна количина топлоте која се предаје расхладној површини представља збир 

топлоте фазног прелаза (топлота кондензације) и топлоте потхлађивања у односу на 

температуру кондензације (која се у прорачунима може узети у обзир због тачнијег одређивања 

коефицијента прелаза топлоте при кондензацији паре) и износи: 

 p s zq r c T T m        (3.12.) 

Такође се у циљу тачнијег одређивања коефицијента прелаза топлоте, осим 

гравитационих сила, могу у обзир узети и силе инерције слоја кондензата. 

Проблем одређивања коефицијента прелаза топлоте узимајући у обзир конвективни 

пренос топлоте и силе инерције, разматрали су Г. Н. Кружлин [54] и Д. А. Лабунцов [55]. На 

слици 3.2 дати су резултати њихове анализе кондензацијe на хоризонталној цијеви. Са слике 

се може видјети да за кондензацију водене паре у кондензаторима термоенергетских 

постројења, при K > 10 i 1 < Pr < 10, практично и не постоји разлика између Nusselt-овог и 

рјешења Кружлиног и Лабунцова. Као посљедица, утицаји конвективног преноса топлоте и 

инерцијалних сила слоја кондензата се могу занемарити при прорачуну коефицијента прелаза 

топлоте за кондензаторе ових карактеристика. 
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Слика 3.2. Коефицијент прелаза топлоте при кондензацији на хоризонталној цијеви [57] 

 

Зависност термофизичких својстава кондензата од температуре 

Физичка својства кондензата, у прорачунима се често одређују за средњу температуру слоја 

кондензата. Утицај зависности физичких својстава кондензата од температуре на интензтитет 

размјене топлоте при кондензацији разматрали су К. Д. Воскресенски [56] и Лабунцов [55], а 

резултати до којих су дошли, приказани су на слици 2.3. Упоређивање резултата са Nusselt-

овим рјешењима, рађено је за средњу аритметичку температуру слоја кондензата. 

S  

Слика 3.3. Промјена коефицијента прелаза топлоте у зависности од промјене k i k  са 

температуром 
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Формула Nusselt-a за средњу аритметичку вриједност температуре кондензата даје више 

вриједности коефицијента пролаза топлоте. Међутим, за случај кондензације у кондензаторима 

термоенергетских постројења, када је λS/λZ≈1 и μS/μZ>0.8, ово неслагање резултата износи 1-

2%, тако да се у практичним прорачунима може занемарити. Према томе, у прорачунима 

коефицијента прелаза топлоте при кондензацији водене паре у кондензаторима 

термоенергетских постројења, физичка својства кондензата се могу сматрати константним и 

одређивати за средњу аритметичку температуру слоја кондензата. 

Таласно ламинарно (псеудоламинарно) струјање слоја кондензата 

При Рејнолдсовим бројевима изнад 20-30, долази до образовања таласа на површини 

филма кондензата [57]. Образовање таласа везано је за дејство капиларних сила које при 

струјању течности у танком слоју малим брзинама и малом закривљености њихове спољне 

површине постају по величини приближне вискозним силама. 

Т. B. Benjamin [58] је нашао да при вертикалном филмском струјању увијек постоји 

нестабилност, односно да таласи настају при Re=0, иако је нестабилност при малим 

Рејнолдсовим бројевима тешко практично утврдити. Експерименти N. V. Zozuli-ја [59,60] при 

кондензацији водене паре показали су да се при Рејнолдсовим бројевима кондензата већим од 

8 јавља неслагање вриједности коефицијента прелаза топлоте са Nusselt-овим рјешењем. 

Према теоријским радовима П. Л. Капице [61], при устаљеном периодичном таласном 

струјању, средња дебљина струје, δ, при једнаком протоку је приближно за 7% мања него при 

ламинарном, амплитуда таласа има знатну величину, једнаку 0.46δ, а фазна брзина, за 2.4 пута 

превазилази брзину у средњем пресјеку. Интензитет размјене топлоте кроз слој кондензата који 

се таласно креће је већи за 21% у поређењу са Nusselt-овим резултатом. 

 

Слика 3.4. Периодично таласно кретање слоја кондензата 
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Једно од суштинских питања при размјени топлоте и масе при филмском струјању 

течности јесте износ површине течног филма, с обзиром на њено увећање усљед валовитости. 

S. R. Тaibly и S. Portalski [62], су предложили једначину која омогућава израчунавање пораста 

износа површине усљед валовитости површине филма: 

2 2

4 3
1

2
v v v

v

g
F

  
  

          
     

  (3.13.) 

Једначину (2.15) аутори предлажу за случај када је таласна дужина λv ≥ 13,7 δ, што 

одговара Рејнолдсовом броју приближно 200 за вертикални водени филм. Међуфазна 

површина при томе расте до 150%. Примjена теорије П. Л. Капице при тако високим 

вриједностима Re није заснована. Експериментално је потврђена зависност В. Г. Левича [63], 

по којој је: 

2

v

v

F

F




 
  
 

  (3.14.) 

Обично је таласна дужина знатно већа од амплитуде, па је увећање међуфазне површине 

мало. 

За случај кондензације водене паре, теоријске и експерименталне анализе показују да 

се таласно кретање слоја кондензата развија тек на одређеном растојању од почетне тачке, када 

струјање кондензата постиже критичну таласну дужину, што је могуће само у случају довољно 

великог пречника цијеви. П. Л. Капица је за одређивање критичне таласне дужине предложио 

израз: 

0.5

0.4v
k g



 

  
 

  (3.15.) 

Д. А. Лабунцов је предложио израз за оцјену пречника цијеви при којем се може 

појавити таласно кретање кондензата: 

0.5

k

d
g




 
  
 

  (3.16.) 

Према овом изразу, таласно кретање при кондензацији водене паре на хоризонталној 

цијеви може да се појави при пречнику цијеви већем од 50 mm. Како се у кондензаторима за 

кондензацију водене паре у термоенергетским постројењима не користе расхладне цијеви тако 

великих пречника, може се сматрати да је претпоставка да силе површинског напона на 

спољној површини слоја кондензата не утичу на карактер његовог тока потпуно оправдана. 
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Слика 3.5. Релативна промјена коефицијента прелаза топлоте у зависности од брзине 

струјања паре [57] 

 

Брзина којом пара струји око цијеви значајно утиче на коефицијент прелаза топлоте. 

При опструјавању цијеви паром, јављају се силе трења на међуфазној површини пара–

кондензат које знатно утичу на интензитет размјене топлоте при кондензацији. Ова зависност 

(експериментално утврђена) приказана је на слици 3.5 [64]. 

Силе трења на међуфазној површини, при истом смјеру кретања паре и слоја 

кондензата, убрзавају кретање слоја кондензата, због чега се његова дебљина смањује, а 

коефицијент прелаза топлоте повећава са повећањем брзине паре. Обрнуто, при 

супротносмјерном струјању паре и слоја кондензата, силе трења успоравају кретање слоја 

кондензата, а коефицијент прелаза топлоте се смањује. Овакав режим струјања траје све док 

силе трења не постану доминантне, када кондензат почиње да струји у правцу кретања паре, а 

коефицијент прелаза топлоте поново почиње да расте. Пошто су у Nusselt-овој теорији силе 

трења занемарене, ова теорија не даје праву вриједност коефицијента прелаза топлоте при 

кондензацији паре на хоризонталној цијеви. Аналитичко рјешење проблема интензитета 

размјене топлоте при кондензацији чисте паре на хоризонталној изотермној цијеви, први су 

дали Shekirladze и Gomelauri [65] у облику: 

0.50.5
0.5 PrRe 0.64 1 1 1.69 kNu FrK
         

  (3.17.) 

Треба нагласити да ова једначина није нашла ширу експерименталну потврду, посебно 

у областима великих брзина струјања. Узрок је највећим дијелом у томе што није узета у обзир 

могућност одвајања граничног слоја паре од међуфазне површине пара-кондензат. 

Експерименти потврђују да одвајање наступа при Рејнолдсовим бројевима већим од 10, и да се 

тачка гдје почиње одвајање граничног слоја флуида помјера са порастом Рејнолдсовог броја. 
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Спрјечавање одвајања граничног слоја флуида од опструјаваног тијела могуће је преко 

дјелимичног одсисавања флуида кроз опструјавану површину. Да би се избјегло одвајање 

граничног слоја флуида за кружни цилиндар са радијусом r према [66] потребно је да буде 

задовољен сљедећи услов (cј – коефицијент одсисавања): 

0 3.08j

w r
c

v
   (3.18.) 

Пошто се при кондензацији дешава процес сличан одсисавању флуида кроз 

опструјавану површину, често су у пракси испуњени услови који задовољавају једначину 

(3.18). Ова околност омогућава да при кондензацији паре одвајање граничног слоја паре 

наступа при знатно већим Рејнолдсовим бројевима. 

Одређивање напона трења између паре и слоја кондензата у области гдје је гранични 

слој паре одвојен од међуфазне површине пара-кондензат сложено је због сложеног карактера 

оваквог струјања, те се најчешће усваја да се напон трења може занемарити, односно да је 

једнак нули. Одвајање граничног слоја паре неповољно утиче на интензитет размјене топлоте, 

јер се смањују силе трења на међуфазној површини пара-кондензат, чиме се стварају услови за 

повећање дебљине слоја кондензата у области одвојеног тока. Код веома великих брзина паре, 

одвајање граничног слоја паре смањује позитивне ефекте дјеловања сила трења на међуфазној 

површини. Појава одвајања граничног слоја паре узета је у обзир у бројним радовима везаним 

за проблем интензитета размјене топлоте при кондензацији. Карактеристично за те радове је 

да се претпоставља константна температура зида цијеви. Експериментални резултати показују 

да израчунате вриједности коефицијента прелаза топлоте на основу израза из ових радова дају 

прецијењене вриједности коефицијента прелаза топлоте са порастом брзине струјања паре. 

Ово неслагање приписано је промјенљивости температуре површине, што су најдетаљније 

испитивали Memory и Rose [67]. Утврдили су да при кондензацији непокретне паре ова 

промјенљивост температуре нема утицај на интензитет размјене топлоте, док повећање брзине 

струјања паре повећава и утицај температуре спољног зида цијеви на коефицијент прелаза 

топлоте. Унапрјеђење на том пољу истраживања, дао је Fujji [68] који је проблем кондензације 

покретне паре ријешио уз претпоставку о константном флуксу, при чему је добио бољу 

сагласност између теоријских и експерименталних резултата. Данас је основа аналитичком 

разматрању проблема кондензације покретне паре модел Honde и Fujiia [69] који овај проблем 

разматра у најопштијем облику, и за услове промјењиве температуре зида цијеви, и за услове 

промјењивог топлотног флукса. 
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Филмска кондензација у присуству инертних гасова 

На интензитет кондензације нарочито велик утицај има присуство некондензујућих 

гасова у пари која кондензује. Некондензујући гасови у пару највећим дијелом продиру из 

атмосферског ваздуха, а дјелимично су и резултат издвајања гасова који су већ и били 

растворени у пари. Присуство инертних гасова у пари битно мијења и саму природу процеса 

кондензације. Експерименти су показали да већ и незнатно повећање концентрације ваздуха у 

пари (од свега неколико процената) значајно смањује интензитет размјене топлоте [70]. На 

слици 2.7. је приказана експериментално добијена зависност односа коефицијента прелаза 

топлоте за случај кондензације паре на хоризонталној цијеви у присуству некондензујућих 

гасова αv према коефицијенту α за случај кондензације чисте паре, у функцији концентрације 

гасова у пари cg. Може се видјети да присуство ваздуха у пари у износу од само 1%, смањује 

коефицијент прелаза топлоте за више од два пута [70]. 

 

 

Слика 3.6. Зависност коефицијента прелаза топлоте у функцији концентрације ваздуха у пари 

која се кондензује [71] 

 

Основни разлог оваквог утицаја некондензујућих гасова на квалитет процеса 

кондензације, лежи у томе да је отпор размјени топлоте за ваздух знатно већи од отпора за пару. 

Ваздух се скупља на хладнијим површинама и тиме смањује интензитет размјене топлоте. 

Такође, ваздушни слој спрјечава пару да дође у контакт са површином. Интензитет 

кондензације (брзина кретања молекула паре) зависи од разлике концентрација паре у језгру 

струје и међуфазној површини, односно од парцијалних притисака на тим мјестима. Као 

резултат присуства ваздуха, температура паре на међуфазној површини је нижа од температуре 

паре у језгру струје далеко од површине зида, што даље резултује смањењем интензитета 

размјене топлоте.  
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Функција опреме за одсисавање ваздуха јесте управо да уклони све некондензујуће 

гасове који се нађу у пари. Ако је опрема правилно димензионисана, вакуум у кондензатору 

биће успостављен температуром расхладног медија и количином одведене топлоте. Ако 

опрема за одсисавање није адекватна, притисак у кондензатору (и противпритисак турбине) ће 

порасти. Ефикасност турбине и њена снага у том случају је мања. У овој ситуацији, опрема за 

одваздушење ограничава вакуум у кондензатору. Слика 3.7 [72] приказује визуелно да ако 

систем за одваздушење, независно од типа, из неког разлога није у могућности да одведе 

некондензујуће гасове на притиску који кондензатор треба да достигне, притисак у 

кондензатору расте и контролисан је капацитетом опреме за одваздушење. Harrington такође 

закључује „Када уређај за одсисавање ваздуха контролише потпритисак, може се очекивати да 

ниво раствореног кисеоника расте.” 

 

Слика 3.7. Утицај садржаја ваздуха на притисак у кондензатору [72] 
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3.2. КОНДЕНЗАЦИОНА ПОСТРОЈЕЊА У ТЕРМОЕЛЕКТРАНАМА 

Кондензационо постројење у термоелектрани састоји се од кондензатора, одговарајуће 

инсталације за одсисавање некондензујућих гасова  и циркулационе пумпе расхладне воде. На 

слици 3.8. дата је шема једног кондензационог постројења са водом хлађеним кондензатором. 

Довођење расхладне воде у цијевни систем кондензатора (4) врши се циркулационом пумпом 

(6), која воду узима из резервоара (7). Настали кондензат се одводи помоћу кондензаторске 

пумпе (5) и води се у систем регенерације. Одсисавање пароваздушне смјеше из парног 

простора кондензатора врши се ејектором (3). Вода доведена пумпом (2) из резервоара, креће 

се ка млазнику ејектора (3) и улази у комору ејектора, уз коју су прикључене доводне цијеви 

пароваздушне смјесе из парног простора кондензатора. Струја воде са собом односи 

пароваздушну смјесу ван кондензатора. Искориштена вода одлази у резервоар (1).  

 

 

Слика 3.8. Шема кондензационог постројења са водом хлађеним кондензатором [57] 

 

Кондензатори 

Основни елемент кондензационог постројења је управо кондензатор. Појава 

кондензатора за кондензацију водене паре поклапа се са појавом парне машине. Сматра се да 

је први патентиран кондензатор James Watt-а са вертикалним цијевима из 1760. године. Већ од 

1860. године почели су да се примјењују кондензатори са хоризонталним цијевима, који су и 

до данас остали у примјени. Касније је Nusselt теоријски доказао да је за хоризонталне цијеви 

термички отпор слоја кондензата мањи у односу на исти на вертикалним цијевима. Сама 
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концепција распореда хоризонталних цијеви у кондензаторима актуелна је од самог почетка 

њихове примјене до данас. С друге стране, конструкција кондензатора, примјењивани 

материјали и технологије стално су унапрјеђивани у дугогодишњем периоду примјене 

кондензатора. Концепција распореда цијеви у снопу и геометрија кондензатора такође су се 

битно мијењали. Према облику геометрије ови кондензатори се могу подијелити у пет 

генерација, при чему се најприје радило на усавршавању постављања снопа цијеви како би се 

обезбиједило равномјерно сливање кондензата, затим се радило на обезбјеђивању 

равномјерног струјања паре кроз цијевни сноп кондензатора, те рјешавању проблема сигурног 

дотицања паре до сваке цијеви у кондензатору, прављењем канала у оквиру цијевног снопа и 

постављањем преграда на одговарајућим мјестима за одвођење кондензата и истовремено 

усмјеравање струје паре. Даље је пажња посвећена правилном одвођењу некондензујућих 

гасова, као и минимизирању отпора струјања у цијевном снопу. На тај начин, у петој 

генерацији кондензатора проширени су прилазни канали и примјењује се различит распопред 

цијеви у снопу. У спољним дијеловима снопа они су ријеђе распоређени, а у унутрашњим 

гушће. Такође су остали присутни и канали у унутрашњости снопа. Приликом конструисања 

кондензатора пете генерације почела је и примјена дигиталних рачунара за добијање слике 

струјања и одређивање величина стања паре у парном простору кондензатора. 

 

 

Слика 3.9. Шема радног елемента ваздушног кондензатора 
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Конструкцијска рјешења кондензатора 

Водом хлађени кондензатори 

Кондензатори у енергетским постројењима су генерално изведени као класични 

површински размјењивачи топлоте. Како је чест случај да је притисак паре у кондензатору врло 

низак (0,04÷0,05 бара, вакуум 95÷96%) то је специфична запремина водене паре врло велика, 

што условљава и велики габарит кондензатора. Управо из тог разлога су габаритне мјере 

кондензатора често веће и од саме турбине чију израђену пару кондензује. Цијев за довод 

водене паре такође је врло великог пречника. 

У водом хлађеним кондензаторима, пара струји попречно на цијеви кроз које тече 

расхладна вода (унакрсни размјењивач). Расхладна вода струји у једном или више пролаза, а 

најчешће у два. Цијеви су фиксиране вертикалним попречним преградама. Најчешће 

примјењивана конструкција је да хладна вода тече прво кроз горњу половину цијеви а тек онда 

кроз доњу половину, јер се на тај начин постиже најбрже смањење специфичне запремине 

водене паре. Осим тога, настале капи прехлађене течности сливају се наниже увећавајући на 

тај начин ефективну површину кондензације. У циљу смањења губитака топлоте, као и 

смањења засићења кондензата кисеоником, кондензат треба да има температуру што је могуће 

ближу температури паре. У датој конструкцији то је постигнуто тако што вода у најнижем 

дијелу непосредно изнад сабирника кондензата има највећу температуру. Да би се избјегло 

плављење најнижих цијеви кондензатом, на сабирнику кондензата је обично постављено и 

водоказно стакло. 

Ваздухом хлађени кондензатори 

Тренутно највише заступљена конструкција ваздухом хлађених кондензатора у 

термоелектранама су такозвани кондензатори А-типа, слика 3.10. Свакако да треба напоменути 

да је на слици 3.10. дата само поједностављена шема једне ћелије кондензатора такве 

конструкције, те да је елемент приказан на слици, у ствари само једна од неколико десетина 

ћелија у склопу реалног кондензатора. 

Треба напоменути да иако се кондензатори овог типа веома често користе у пракси, А-

тип конструкција неоспорно има неколико озбиљних функционалних недостатака. Вјероватно 

да би се као највећи недостатак овакве конструкције ваздухом хлађених кондензатора управо 

могло навести неравномјерно поље брзина преко размјењивачке површине, што за посљедицу 

свакако да има нешто нижу ефикасност овакве конструкције. 
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Слика 3.10. Ћелија А-тип конструкције ваздухом хлађеног кондензатора 

 

Још један, за данашње прилике релативно нов тип конструкција ваздушних 

кондензатора у термоелектранама је такозвани V-тип конструкције, слика 3.11. Према 

резултатима досадашњих испитивања, V-тип конструкције ваздухом хлађених кондензатора 

показује много предности у односу на већ поменути А-тип, али, будући да је то конструкција 

која је још увијек нова на тржишту, стварне перформансе овакве конструкције тек треба да се 

покажу у експлоатацији. 

 

 

Слика 3.11. Ћелија конструкције V-типа ваздухом хлађеног кондензатора 



33 

Извођење кондензатора 

Водом хлађени кондензатори 

Како је већ поменуто, кондензатори спадају у површинске рекуперативне размјењиваче 

топлоте. Омотач кондензатора, најчешће се изводи цилиндричног облика, а за кондензаторе 

врло великог капацитета и паралелопипедног. Као материјал омотача, обично се употребљава 

челични лим. За веће кондензаторе у омотач се уграђује и компензатор температурних 

дилатација. 

Суштински се може рећи да се највеће искориштење запремине кондензатора (најмањи 

габарит при датом капацитету) може добити примјеном цијеви што мањег пречника, јер се на 

тај начин постиже максимална површина за размјену топлоте по јединици запремине. 

Међутим, кроз овај тип кондензатора је потребно пропустити огромне количине воде, обично 

из ријека, језера, кула за хлађење воде, а некад и из мора, и та је вода најчешће само грубо 

филтрирана. Због тога се, усљед могућности запрљања и зачепљења, препоручује да 

унутрашњи пречник цијеви ипак не буде мањи од 16 mm, а за кондензаторе врло великог 

капацитета 22 ÷ 25 mm. При оваквим пречницима цијеви ни хидраулични отпори у 

кондензатору нису сувише велики. Дебљина зида цијеви обично је око 1 mm. Ако се као 

расхладни флуид користи слатка вода, онда се цијеви праве од месинга приближног састава 

70% бакра, 29% цинка и 1% олова, а ако се користи морска вода онда се цијеви обично израђују 

од легура никла. У новије вријеме, савремени водом хлађени кондензатори се израђују и од 

титанијума. 

Ваздухом хлађени кондензатори 

За разлику од водом хлађених конструкција, извођења ваздухом хлађених кондензатора 

су у великој мјери једноставнија, првенствено зато што се као расхладни медиј користи околни 

ваздух, те не постоји потреба за нарочито сложеном конструкцијом размјењивача. Суштински, 

ваздухом хлађени кондензатор се састоји из носеће конструкције која у главном укључује 

бетонске стубове и челичну решеткасту конструкцију која носи размјењивачке панеле 

кондензатора. Сами размјењивачки панели се по правилу изводе као снопови паралелних 

челичних цијеви са алуминијумским оребрењем. Такође, ваздухом хлађени кондензатори се 

изводе на начин да се групе ћелија слажу у редове паралелних стаза, при чему су 

размјењивачки панели монтирани као стране крова на свакој стази. Зависно од конструкције и 

конкретног прорачуна, у склопу кондензатора, такође може бити један или више редова 

размјењивачких панела на свакој страни стазе. 
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Кондензатне пумпе 

Саму конструкцију кондензатних пумпи диктирају мјесто на које се оне постављају и 

услови у којима раде. Кондензатне пумпе служе за одвод кондензата из кондензатора и његово 

одвођење кроз систем загријача у деаератор. Код постројења са докритичним параметрима 

паре, притисак који остварује пумпа мора да буде довољан за савладавање хидрауличких 

отпора цијеви загријача и за предају кондензата у деаертаор, са додатком 0.6 MPa на висину од 

око 20 m (неопходно за нормалан рад пумпе). Захтијевани притисак може бити остварен само 

у пумпи вишестепене конструкције (број радних кола обично кондензаторских пумпи варира 

од два до шест). Кондензатне пумпе потискују велику количину основног кондензата, додатну 

хемијски припремљену воду, дренажу загријача итд. Због тога кондензационо постројење има 

неколико паралелно везаних пумпи, од којих се једна обавезно налази у резерви. Оптерећење 

кондензаторских пумпи износи 300-1500 m3/s, док утрошена снага износи 150-1250 KW. 

Укључивање кондензатних пумпи у шему ТЕ за надкритичне параметре паре мало се 

разликује од горе наведеног. Та постројења имају осјетљив котао, који захтјева напојну воду 

високог квалитета, за шта је неопходно стопостотно чишћење кондензата. 

Услови рада кондензатних пумпи, будући да оне раде у условима дубоког вакуума су 

прилично захтијевни. Уколико је изнад нивоа кондензата у сабирнику кондензата дубок 

вакуум, кондензатна пумпа се не смије поставити изнад нивоа кондензата због негативне 

висине усисавања. Управо из тог разлога, у великим електранама, кондензатне пумпе се обично 

уграђују у подрумски простор. 

Додатна негативна појава у условима дубоког вакуума, нарочито при недовољној 

херметичности пумпе, је могућност усисавања околног ваздуха. Ова појава повећава 

вјероватноћу прекида рада пумпе, а такође доводи и до смањења њене продуктивности. 

Надаље, у таквом сценарију, кондензат бива засићен кисеоником, што изазива корозију 

кондензатног тракта, уз изношење продуката корозије у котао и турбину. Због тога се 

примјењују специјалне конструктивне мјере за обезбјеђење херметичности кондензатних 

пумпи. 

Систем за одсисавање ваздуха 

Функција опреме за одсисавање ваздуха је одстрањивање свих некондензујућих гасова 

који се нађу у систему. Ако је ова опрема правилно димензионисана, вакуум у кондензатору 

биће успостављен температуром расхладне воде и интензитетом преноса топлоте. 
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У кондензационим постројењима, за одсисавање ваздуха из кондензатора, користе се 

парострујни и водострујни ејектори, вакуумске пумпе са флуидним прстеном, а такође и новије 

адаптације ових система, као што је хибридни систем [73]. 

Радни медиј у парострујном ејектору је пара из деаератора. Како би се умањили габарит 

и снага инјектора, неопходно је охладити ваздух на што нижу температуру. Најчешће се то 

ради тако да је централна секција за одсисавање ваздуха састављена из двије паралелне плоче 

између којих су постављене цијеви кроз које струји хладна вода. На тај се начин ваздух, 

крећући се навише, хлади, при чему се и дио водене паре који он са собом носи кондензује и 

пада у сабирник кондензата. 

Ејектори циркулационог система за брзо постизање вакуума при пуштању у погон су 

једностепени (слика 3.12). Брзина у млазнику је већа од 1000 m/s, притисак радне паре износи 

5–10 bar. Једноструки дифузор обезбјеђује вакуум (нижи од 15 kPа). Како је за већину 

термоенергетских постројења потребно 4-5 kPa, користи се вишеструки дифузор. Додатни 

недостатак оваквог система је и то што се топлота радне паре, као и сама пара која одлази у 

атмосферу, неповратно губе. Због тога се примјењују вишестепени ејектори за одсисавање 

пароваздушне смјесе, са оптималним степеном сабијања у сваком ступњу, са кориштењем 

радне паре, као и њеним очувањем у циклусу постројења. 

 

 

Слика 3.12. Шема парострујног ејектора [57] 

 

На слици 3.13. је дат шематски приказ система са двостепеним парним ејектором. 

Смјеса ваздуха и водене паре, која је уклоњена из основне паре кондензатора, улази у први 

степен ејектора, и помоћу радне паре бива сабијена на радни притисак међукондензатора. 

Након првог ступња, смјеса некондензујућих гасова и водене паре, заједно са радном паром 

одлазе у међукондензатор, гдје се кондензује основни дио паре. Некондензујући гасови 

(ваздух), заједно са преосталом воденом паром, сада улазе у други ступањ ејектора, гдје се ова 

смјеша сабија до атмосферског притиска. Коначно, гасови се испуштају у околину преко 

посљедњег кондензатора. 
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Слика 3.13. Двостепени ејекторски систем [57] 

 

За ефикасан рад ејектора, кључно је да се обезбиједи и одговарајуће стање радне паре. 

Произвођачи, по правилу испоручују и систем који одржава стабилан рад са притиском паре 

на минималној вриједности или нешто изнад ње. Уколико притисак радне паре падне испод 

минималне пројектне вриједности, кроз млазник ће пролазити мања количина паре од 

количине потребне за исправан рад ејектора. Такође, потенцијални проблем при раду ејектора 

може да се појави и уколико је притисак радне паре већи за више од 20% од пројектованог. У 

том случају, кроз млазник ће да експандира превише паре, што може да доведе до загушења 

дифузора. 

Степен сувоће радне паре је такође битна карактеристика када је ријеч о ејекторима. 

Влажна пара генерално оштећује ејектор, будући да влага у радној пари изазива ерозију 

унутрашњих површина млазника. Исто тако могу да се јаве и удари у цијевима  

међукондензатора, али то опет зависи и од орјентације ејектора у односу на међукондензатор. 

Влажна пара, такође може да проузрокује и проблем у смислу ефикасности ејектора. Водене 

капи, при проласку кроз млазник ејектора, смањују енергију доступну за компресију. Усљед 

тога долази до смањења капацитета, а потенцијално и до нестабилности рада ејектора. Такође, 

водене капи испаравају у дифузору и тиме стварају додатно оптерећење. Како би се избјегли 

ови проблеми, потребно је инсталирати и одговарајући сепаратор паре са филтером за 

одвајање, првенствено на мјесту улаза радне паре. 

У задње вријеме, све чешће се користе водострујни ејектори. Код овог типа ејектора,  

радно тијело је вода, а проток воде износи 5-7% капацитета напојне пумпе. Водострујни 

ејектори могу да обезбиједе дубљи вакуум него парни, али имају и значајан недостатак у 

смислу да се пара одсисана са ваздухом губи, а такође и њена топлота. 
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Принцип рада водострујних ејектора не разликује се од парних и заснован је на 

ејекторском дејству струје воде која излази из млазника. Пара из одсисане пароваздушне 

смјесе, кондензује се при контакту са радном водом, а некондензујући гасови се одводе у 

атмосферу. Како би се повећао капацитет, а истовремено и смањиле димензије апарата, често 

се изводе и вишеструки водострујни ејектори. 

Нека релативно новија постројења, као на примјер ТЕ „Костолац”, имају комбиновани 

систем за одваздушење кондензатора. У почетном периоду рада се користи парни ејектор, а за 

коначно постизање и одржавање захтијевано вакуума, се примјењује водострујни ејектор. 

Такође, за одсисавање ваздуха из кондензатора често се користе и вакуумске пумпе са течним 

прстеном [74]. 

Један од новијих система за одсисавање ваздуха из кондензатора термоенергетских 

постројења је и тзв. хибридни систем. Хибридни систем за одваздушење представља 

комбинацију ејектора и вакуумске пумпе са течним прстеном. На слици 3.14. приказана је шема 

хибридног система. Такав систем се састоји од ејектора, међукондензатора и вакуумске пумпе. 

У оваквом систему, пумпа ради на већем међупритиску у односу на притисак који би могао да 

се добије кориштењем само вакуумске пумпе. 

 

 

Слика 3.14. Хибридни вакуумски систем за уклањање ваздуха [57] 
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4. МАТЕМАТИЧКИ МОДЕЛ 

Основне транспортне једначине 

Парцијална диференцијална једначина којом се описује неки од феномена преноса 

материје, количине кретања или енергије у ствари изражава начело одржања за одређену 

транспортну величину. Једначине одржања су [53]: 

 Једначина континуитета  
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 Једначина енергије  
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гдје је ρ густина, ui компоненте брзине, p притисак, fi изворни чланови импулсне једначине 

(запреминске, кориолисове, узгонске силе итд.), h енталпија, Sh продукција/деструкција 

енергије, јih дифузиони флукс транспорта енергије. У свим једначинама се могу са лијеве 

стране уочити нестационарни и конвективни, а са десне дифузиони и изворни чланови. 

Код Newton-овских флуида су вискозни напони пропорционални деформацији, те је 

тензор τij облика: 
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гдје је μ динамичка вискозност флуида, а δij Kronecker-ов делта оператор (δij=1 за i=ј и δij=0 за 

i≠ј). Замјеном једначине 4.4. у једначину 4.2, добија се добро познати облик Navier-Stokes-ових 

једначина: 
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У једначини 4.3, дифузиони флукс транспорта енергије јij обухвата транспорт енергије 

кондукцијом и вискозном дисипацијом.  

Ово се може исказати у облику: 

 ih T
i

T
j

x


  


 4.6 

 
l

l

k

k

2

i

j

j

i

x

u

x

u

3

2

x

u

x

u
5.0


























   4.7 

гдје је ΓТ = λ дифузиони коефицијент за енталпију, односно у овом случају коефицијент 

провођења топлоте (Furier-ов закон) док члан Φ представља вискозну дисипацију. 

На основу захтјеваног нивоа детаљности, рачунарског времена, једноставности 

примјене, примјенљивости и тачности, дате једначине се могу ријешити директном 

нумеричком симулацијом (DNS), која је најдетаљнија, али и захтјева највише ресурса и 

времена (који далеко превазилазе могућности данашњих рачунара). Друга могућност је 

симулација великих вртлога (LES), који рјешава једначине до неке скале, док се остали дио 

спектра моделира, а понекад третира и додатним напонским чланом. Даје доста детаља, може 

да прикаже тренутне вриједности тока, али и даље захтјева велике ресурсе. Има велике 

потенцијале за даља истраживања, уз очекивано побољшање карактеристика рачунара. У 

датом раду је кориштен RANS приступ, који рјешава осредњене Reynolds-ове једначине, 

нумерички је мање захтијеван, али даје осредњене карактеристике тока и не може да прикаже 

детаље тренутних турбулентних структура, а резултате пружа у осредњеном облику. 

Reynolds-ове осредњене Navier-Stokes-ове једначине 

RANS једначине описују понашање осредњених транспортних величина, док се све 

остале турбулентне скале моделирају. Тиме се значајно смањује потребно вријеме за 

срачунавање, као и потребан ниво рачунарских ресурса, што га чини примјенљивим на широк 

опсег инжењерских проблема. Reynolds-ово осредњавање (или декомпозиција) се заснива на 

подјели тренутне вриједности одговарајуће величине на осредњену вриједност и флуктуацију: 

      t,x'xt,x    4.8 

гдје је 
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овдје t представља вријеме, а Т интервал на коме се врши осредњавање. На овај начин 

добијамо: 
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Слика 4.1 Reynolds-ова декомпозиција величине  на изабраном интервалу 

За случај стационарног струјања нестишљивог флуида, осредњена једначина 

континуитета и Navier-Stokes-ове једначине добијају облик: 
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Може се уочити да је облик једначине континуитета исти и за тренутни и за осредњени 

ток, док се код Navier-Stokes-ових једначина јавља додатни члан на десној страни, који је 

посљедица самог осредњавања. Уобичајено је да се овај члан назива Reynolds-овим напонима. 

За случај ламинарног струјања, он је једнак нули, али се у већини реалних проблема он мора 

додатно моделирати. На располагању стоји више турбулентних модела за Reynolds-ове 

напоне, који се разликују у моделским коефицијентима и/или додатним изворним члановима. 
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5. НУМЕРИЧКО МОДЕЛИРАЊЕ 

Моделирање Reynolds-ових напона 

Како се могло видјети у претходним разматрањима, осредњавањем се долази до нових 

чланова, који уводе нове непознате у систем. Како је систем транспортних једначина 

конзервације затворен (нпр. у импулсној једначини имамо 4 непознате – 3 компоненте брзине 

и притисак а, заједно са једначином континуитета, имамо 4 једначине), то увођење нових 

непознатих, с тим да је број једначина остао исти, доводи до тога да систем постаје отворен. 

То, са друге стране доводи до потребе одређивања нових транспортних једначина или бар 

алгебарских израза, који би довели до затварања система и једнозначности рјешења. 

За дати примјер импулсне и једначине континуитета, у 3D простору се јавља нових 6 

непознатих Reynolds-ових напона. Затварање система се врши на више начина, и може се 

подијелити, према броју додатних транспортних једначина, на: 

Табела 5.1 Класификација модела за третирање Reynolds-ових напона 

Број додатних једначина  Назив модела Турбулентна вискозност 

0 модел путање мијешања  .constt μ  

1 k модел   .constl,kft μ  

2 k-ε модели 
k-ω модели 

 εμ ,kft   

  ,kft   

4 дво-размјерни к-ε модели    TTtTpptp ,kf,,kf εμεμ   

7 модели Reynolds-ових напона пун модел турбулентних напона 

Сви модели, сем посљедњег, се заснивају на Boussinesq-овој хипотези да су Reynolds-

ови напони пропорционални деформацији. Ова претпоставка се заснива на чињеници да су 

вискозни напони пропорционални деформацији у главном току. Ова се претпоставка може 

исказати у облику: 
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гдје је μt тзв. турбулентна вискозност, која не представља особину флуида, већ самог тока, и 

код двоједначинских модела се одређује као ερμ μ /kC 2
t  , док  222 'w'v'u2/1k   

представља кинетичку енергију турбуленције. На овај начин је систем затворен.  
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Boussinesq -ова хипотеза је истовремено и највећа снага и слабост поменутих модела. 

Она третира утицај турбуленције на главни ток исто као утицај вискозности на ламинарни ток. 

Ово је велико поједностављење и увелико смањује потребу за рачунарским ресурсима.  

Ово је био примјер једначина нултог реда. Код њих се најчешће одређује турбулентна 

дужинска скала l у форми алгебарског израза. 

Код једначина првог реда се најчешће уводи транспортна једначина за кинетичку 

енергију турбуленције, k. Уобичајено је да се додатно одреди и алгебарска једначина за 

турбулентну дужинску скалу l. 

Двоједначински модели, који су данас у најширој употреби, поред једначине за 

кинетичку енергију турбуленције, уводе и додатну једначину, попут дисипације кинетичке 

енергије турбуленције ε или модификоване једначине за вртложност ω, која не захтјева 

коришћење додатних зидних функција. 

Четвороједначински или дво-размjерни k-ε модели се заснивају на употреби два 

различита k-ε модела у два различита правца, чиме се тачније третира анизотропија тока. 

На крају, ту су модели Reynolds-ових напона, или тзв. модели другог реда. Код њих се 

одређује додатна транспортна једначина за сваки члан тензора Reynolds-ових напона, са 

третирањем турбулентне дифузије, узгонских сила и сличних изворних чланова. Одређују се 

одговарајуће моделске константе и на тај начин процјењује дати утицај. На крају се уз ових 6 

додатних једначина, рјешава и једначина дисипације кинетичке енергије турбуленције ε. Ови 

модели су тек са побољшањем карактеристика рачунара нашли примјену у техничкој пракси, 

с обзиром да су доста захтjевнији од најшире коришћених двоједначинских модела. 

5.1. Дисипативни модели турбуленције 

Стандардни k-ε модел – SKE 

Основна претпоставка SKE модела је да је турбулентни ток потпуно изотропан, 

односно, са високим вриједностима Re бројева. Турбуленција се генерише на ниским 

фреквенцијама у спектру и на истом мјесту дисипира на високим фреквенцијама спектра. 

Главна предност му је једноставност, и потребно је само задати граничне и/или почетне 

услове. У широкој је примјени у великом броју инжењерских апликација и најчешће је 

кориштен модел. Међутим, недостатак му је да прецјењује продукцију k у стагнантним зонама. 
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Табела 5.2 Транспортне једначине стандардног k-ε модела турбуленције – SKE 

Транспортна једначина Φ ΓΦ SΦ 

Кинет. енергија турбуленције k νt/σk ρ (G – ε) 

Дисипација кин. ен. турб. ε νt/σε ρ (ε / k)(Cε1G – Cε2ε) 

G= νt (∂kUi + ∂iUk) ∂kUi     νt = Cμk2 / ε 

(σk, σε, Cε1, Cε2, Cμ) = (1.0,   1.314,   1.44,   1.92,   0.09) 

 

RNG k-ε модел – RNG KE 

Технике Ренормализоване Групе – RNG се користе у циљу постизања адекватног 

третирања малих турбулентних скала у доменима великих скала помоћу модификованих 

транспортних коефицијената. RNG процедура уводи члан који описује флуктуације брзине 

малих скала и приказује њихове ефекте на великим скалама, заједно са почетним и граничним 

условима, на вртлоге у инерцијалном опсегу. Овај члан је тако дефинисан да су глобалне 

особине резултујућег струјног поља исте као и оне у главном току. 

Уведене корекције омогућавају успјешну примјену и при великим и при малим 

вриједностима Re бројева у току. Посљедица је да при великим вриједностима Re бројева RNG 

користи исту математичку формулацију као и SKE модел, са изузетком нешто измјењених 

моделских константи. 

Табела 5.3 Транспортне једначине RNG k-ε модела турбуленције 

Транспортна једначина Φ ΓΦ SΦ 

Кинет. енергија турбул. k νt/σk ρ (G – ε) 

Дисипација кин. ен. турб. ε νt/σε ρ (ε / k)(Cε1G – Cε2ε – αε) 

G= νt (∂kUi + ∂iUk) ∂kUi     νt = Cμk2 / ε 
α = Cμη3 (1 – η / η0) / (1 + βη3)   η = Sk / ε 

ijijSS2S 
    Sij = 0.5(∂jUi + ∂iUj) 

(σk, σε, Cε1, Cε2, Cμ, η0, β) = (0.7194,   0.7194,   1.42,   1.68,   0.0845,   4.38,  0.012) 
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Chen-Kim k-ε модел – CHEN-KIM KE 

Chen-Kim модификација k-ε модела турбуленције је извршена са идејом да поправи 

третирање спектра временских скала, у односу на јединствену временску скалу k/ε SKE 

модела. Уводи се додатна временска скала k/G, гдје је G запреминска продукција k. У 

једначини за ε је додат члан који описује утицај дисторзије турбуленције, G/ε. 

Табела 5.4. Транспортне једначине Chen-Kim k-ε модела турбуленције 

Транспортна једначина Φ ΓΦ SΦ 

Кинет. енергија турбул. k νt/σk ρ(G – ε) 

Дисипација кин. ен. турбул. ε νt/σε ρ(ε / k)(Cε1G – Cε2ε) + ρCε3G2 / k 

G= νt (∂kUi + ∂iUk) ∂kUi     νt = Cμk2 / ε 
(σk, σε, Cε1, Cε2, Cε3, Cμ) = (0.75,   1.15,   1.15,   1.9,   0.25,   0.09) 

 

Дво-размјерни k-ε модел – TSKE 

Дво-размјерни k-ε модел турбуленције – TSKE је развијен ради моделирања каскадне 

природе турбулентне кинетичке енергије k, као и токова са одвајањем и поновним припајањем, 

који су веома значајни за исправно моделирање струјања у комплексним геометријама. 

Спектар турбулентне кинетичке енергије k је подијељен на област продукције kp, и преноса и 

дисипације kТ. То значи да за сваку од области постоје засебне једначине за k и ε. Одређивање 

локације подјеле је дио рјешења. Посљедица модела је да ефективни коефицијент турбулентне 

вискозности пада када је продукција висока, односно расте када продукција нестаје. 

Табела 5.5. Транспортне једначине Дво-размјерног k-ε модела турбуленције 

Транспортна једначина Φ ΓΦ SΦ 

Кинетичка енергија турбуленције у 
опсегу продукције 

kp νt/σkp ρ (G – εp) 

Кинетичка енергија турбуленције у 
опсегу преноса и дисипације 

kT νt/σkT ρ (εp – ε) 

Пренос кинетичке енергије 
турбуленције у опсегу продукције 

εp νt/σεp ρ (Cp1G·G/kp+Cp2G·εp/kp + 

Cp3εp·εp/kp) 

Дисипација кин. eн. турбуленције 
у опсегу преноса и дисипације 

ε νt/σε ρ (CT1εp·εp/kT+CT2εp·εp/kT+CT3ε·ε/kT) 

G= νt (∂kUi + ∂iUk) ∂kUi      k = kp + kT 
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νt = Cμkp
2 / εp = CμkT

2 / ε 
(σkp , σkT , Cp1 , Cp2 , Cp3 , Cμ) = (0.75,   1.15,   0.21,   1.24,   1.84,   0.009) 

(σkT , σε , CT1 , CT2 , CT3) = (0.75,   1.15,   0.29,   1.28,   1.66) 
 

Зидне функције 

Зидне функције повезују граничне услове на зиду са вриједностима зависно 

промјенљивих у чворовима ћелија сусједних одговарајућем зиду. Употребом ових функција 

се избјегава кориштење екстремно финих мрежа, али, нажалост, претпоставке на којима се 

базирају, нису у потпуности тачне. 

Ова је ограничења нагласио још Patankar (1980). Јављају се покушаји побољшања ових 

функција (Chieng и Launder, 1980, Johnson и Launder, 1982), али основна слабост у облику 

логаритамског профила брзине остаје. Versteeg и Malalasekera (1995), Anderson (1995), 

Spalding (2000) потврђују ограничења зидних функција. Развијене су бројне формулације 

зидних функција, на бази експерименталних резултата разних токова у отвореним каналима. 

Међутим, све ово повећава захтјеве за перформансама рачунара, тако да је њихова 

практична примјена још увијек немогућа. На Manchester Institute of Science and Technology – 

UMIST је 1999. покренута иницијатива за развој и побољшање зидних функција. Craft et al. 

(2002) описује развој аналитичког приказа динамичких промјенљивих у ламинарном подслоју 

турбулентног тока. Дата шема, названа UMIST-A шема, умањује захтјеве за рачунарским 

временом готово два реда величине у односу на конвенционални модел ниских Rе бројева. 

Примјена је могућа на релативно широку област граничних токова. 

У оквиру овог рада су, имајући у виду горе наведене разлоге, кориштене добро познате 

логаритамске зидне функције. 

5.2. Нумеричка процедура 

Транспортне једначине 

Транспортне једначине свих зависних промјенљивих се могу представити у 

генерализованој форми: 
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гдје је ΓΦ дифузиони коефицијент а SΦ изворни члан. Облик израза за ΓΦ и SΦ зависи од 

промјенљиве Φ.  

Реализабилни k- модел  

Како се у готово свим моделима узима претпоставка некомпресибилности, то се 

једначина континуитета, импулсне једначине, енергије, k и ε, могу представити помоћу 

поменуте опште транспортне једначине. Сумарни приказ свих једначина дат је у табели 5.6. 

Табела 5.6. Сумарни приказ математичког модела 

Транспортна једначина Φ ΓΦ SΦ 

Континуитета 1 0 0 

Импулса ui ν   ijij x/uux/p  ρ  
Кинет. енергија турбул. k νt/σk ρ (G – ε) 

Дисипација кин. ен. турб. ε νt/σε ρ (ε / k)(Cε1G – Cε2ε) 

G= νt (∂kui + ∂iuk) ∂kui     νt = Cμk2 / ε 
(σk , σε , Cε1 , Cε2 , Cμ) = (1.0,   1.2,   1.44,   1.9,   0.05÷0.09) 

 

Реализабилни k- модел је развијен релативно скорог датума и у односу на стандардни 

k- модел се разликује по два важна основа: 

 Реализабилни k- модел се базира на новој формулацији турбулентне 

вискозности 

 За потребе реализабилног k- модела је развијена нова транспортна једначина 

за стопу дисипације, . 

Термин „Реализабилни” у склопу назива овог модела односи се на то да овај модел 

задовољава одређена математичка ограничења у моделу Reynolds-ових напона, а сагласно 

физикалности турбулентног струјања. 

Моделовање турбулентне вискозности у реализабилном k- моделу 

Као и у осталим варијантама k- модела, турбулентна вискозност се рачуна према: 

2

t

k
C 


   (5.3) 
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Разлика у односу на стандардни и RNG k- модел је у томе што C  више није константа, 

већ се рачуна према: 

*

0

1

0
s

C
k U

A A







  (5.4) 

гдје је 

*
ij ij ij ijU S S      (5.5) 

a 

2ij ij ijk k

ij ij ijk k

 

 

   

   


  (5.6) 

при чему је ij  тензор средње вртложности са угаоном брзином k . Моделске константе  0A  

и sA  су дате према: 

0 4.04A  ,   6 cossA    (5.7) 

гдје је 

 11
cos 6

3
W  , 

3

ij jk kiS S S
W

S
  ,  ij ijS S S , 

1

2
j i

ij
i j

u u
S

x x

  
     

  (5.8) 

Моделске константе су: 

1 1.44C   ,  2 1.9C   ,  1.0k  ,  1.2  ,  0.05 0.09C   . 

Основе методе коначних запремина 

Увођење опште транспортне једначине је важан корак који значајно смањује 

рачунарско вријеме. Концепт генералне промјенљиве Φ омогућава еквивалентно третирање 

свих транспортних величина, што је од великог значаја за повећање ефикасности симулација. 

Сљедећи проблем је како истовремено третирати конвективне и дифузионе процесе, будући 

да је за прве битно дефинисати флуксеве на странама нумеричких ћелија, а за друге 

вриједности у чворовима. Најзад, потребно је неком процедуром превести систем парцијалних 

диференцијалних једначина у алгебарске, које рачунар може итеративним поступцима да 

доведе до физички прихватљивог рјешења. 
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Три су најчешћа приступа рјешењу ових проблема: метод коначних разлика, метод 

коначних елемената и метод коначних запремина. Како је за третирање струјања флуида 

најпогоднији метод коначних запремина – МКЗ, то је он и примијењен у овом раду. 

Основа МКЗ је подјела физичког домена на дискретне 3D контролне запремине, 

такозване ћелије, након чега се врши формална интеграција транспортних једначина за сваку 

од њих. На овај начин се добијају тачне вриједности промјенљивих у чворовима ћелија, а 

варијација вриједности између чворова се врши линеарном или нелинеарном апроксимацијом. 

Битна особина МКЗ је глобална конвергенција за све промјенљиве, без обзира на величину 

ћелија у мрежи. 
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Слика 5.1. Приказ контролних запремина у 2D и 3D домену 

Свака ћелија има чворну тачку P и 6 сусједних, које се обиљежавају као Сјеверна (North 

– N), Јужна (South – S), Источна (East – Е), Западна (West – W), Горња (High – H) и Доња (Low 

– L), што је приказано на слици 5.1. Скаларне промјенљиве, попут притиска, се срачунавају у 

чворним тачкама, док се векторске промјенљиве, попут компонената брзине, срачунавају на 

страницама ћелија, које се, респективно, означавају са (n, s, e, w, h, l). 

Дискретизована генерална транспортна једначина је облика: 

 P
cf

cf
cf

cf SDJ   5.9 

гдје је SP изворни члан, Јcf конвективни, а Dcf дифузиони флукс промјенљиве Φ кроз странице 

ћелије са чворном тачком P. Конвективни флукс се може срачунати као: 

 
cfcfcf CJ Φ  5.10 
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гдје је Ccf масени проток кроз страницу ћелије cf. Вриједност промјенљиве Φ се срачунава у 

чворној тачки, па се вриједности одређују интерполацијом, односно из дискретизационе шеме. 

Сходно правцу струјања, ћелије се могу означити као u (узводна), c (централна) и n (низводна). 

 

 

Слика 5.2. Сусједне ћелије 

Вриједност зависно промјенљиве у датој ћелији се може одредити на основу низводне 

и једне или двије узводне вриједности. Први приступ је да је вриједност зависно промјенљиве 

на страници једнака аритметичкој средини вриједности у сусједним чворовима, што 

представља приступ централне диферентне шеме (CDS): 

 )( nc2
1

cf ΦΦΦ   5.11 

Ова шема је погодна за ниске вриједности Rе бројева, док у регионима високих 

вриједности Rе бројева даје нереалне вриједности. Из тих разлога је развијена узводна 

диферентна шема (UDS). За њу се претпоставља да је вриједност зависно промјенљиве на 

страници ћелије иста као у узводном чвору: 

 
ucf ΦΦ   5.12 

Ова шема је безусловно конвергентна и веома стабилна, али има велику нумеричку 

дифузивност када је струјање под углом у односу на мрежу. Из тих разлога се најчешће 

користи хибридна диферентна шема HDS, која узима добре особине CDS и UDS, у односу на 

вриједност Peclet-овог броја у датој ћелији, односно: 

 

cf

cfcf

ccf

nc2
1

cf

|U|A
Pe

2Peza

2Peza)(

D

ρ

ΦΦ

ΦΦΦ






 5.13 

гдје је Аcf површина странице ћелије, Dcf коефицијент физичке дифузије. 


u  c  n 
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За Pе>2, CDS постаје нестабилна, па HDS прелази на UDS, и игнорише физичку 

дифузију. На овај начин се оптимално користе све добре стране обе шеме. 

 

 

2 

1 Pe>>0 

Pe<<0 
|Pe| = 0 

1 2 cf x 

 
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Слика 5.3. Упоређење диферентних шема у односу на Peclet-ов број [75] 

 

Развијене су различите шеме виших редова увођењем нових додатних израза вишег 

реда у изворни члан. Вриједности Φcf се најзад могу изразити у односу на вриједности зависно 

промјенљиве у чворовима сусједних ћелија као: 

 )(f Nbcf ΦΦ   5.14 

гдје ΦNb представља вриједности Φ у чворовима сусједних ћелија. Коначна форма 

дискретизоване транспортне једначине је облика: 

 PP
Nb

NbNbPP BSaa   ΦΦ  5.15 

гдје су аP и аNb коефицијенти добијени из HDS, ΦP представља средњу вриједност Φ у чвору 

ћелије, док се сумирање врши над сусједним чворовима Nb. Коефицијент поправке BP је 

облика: 

*
ee

*
ww

*
nn

*
ss

*
hh

*
llp CCCCCCB ΦΦΦΦΦΦ   5.16 

Дискретизационе шеме се могу једнозначно представити помоћу формулације 

лимитираних флуксева, која је за лимитирајућу функцију β(r) дата у облику: 
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uc2
1

ccf

ΦΦ

ΦΦ

ΦΦβΦΦ







 5.17 

Генерализација овог типа је развијена за третирање неуниформних мрежа. Из једначине 

5.11. је јасно да β(r) = 0 даје UDS, а да β(r) = r даје CDS. На сличан начин се третирају и шеме 

вишег реда, од којих су неке приказане у наредним табелама. 

Табела 5.7. Линеарне шеме вишег реда 

ДИФЕРЕНТНА ШЕМА ОЗНАКА K 

)}K1(r)K1{()r( 2
1 β  

Централна шема CDS 1 

Узводна шема UDS 0 

Квадратна узводна шема QUICK 0.5 

Кубна узводна шема CUS 1/3 

 

Табела 5.8. Нелинеарне шеме вишег реда 

ДИФЕРЕНТНА ШЕМА  ОЗНАКА K 

)}K1(r)K1{()r( 2
1 β  

ograničena QUICK SMART β(r) = max [0, min (2r, 0.75r + 0.25, 4)] 

KOREN KOREN β(r) = max [0, min (2r, 2r/3 + 1/3, 2)] 

VANL1 (ili MUSCL) VANL1 β(r) = max [0, min (2r, 0.5 + 0.5r, 2)] 

harmonička QUICK HQUICK β(r) = 2(r+|r|) / (r+3) 

OSPRE OSPRE β(r) = 3(r2 + r) / [2(r2 + r + 1)] 

VANL2 (ili VANLH) VANL2 β(r) = (r + |r|) / (r + 1) 

VANALB VANALB β(r) = (r2 + r) / (r2 + 1) 

MINMOD MINMOD β(r) = max [0, min (r, 1)] 

Superbee SUPBEE β(r) = max [0, min (2r, 1), min (r, 2)] 

UMIST: ograničena QUICK UMIST β(r) = max [0, min (2r, 0.25 + 0.75r, 0.75 + 0.25r, 2)] 

HCUS HCUS β(r) = 1.5(r + |r|) / (r + 2) 

ograničena QUICK CHARM β(r) = r(3r + 1)/(r + 1)2, za r > 0; b(r) = 0, za r  0 
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6. ДРУГИ ЗАКОН ТЕРМОДИНАМИКЕ И ЕКСЕРГИЈСКА АНАЛИЗА 

6.1. ДРУГИ ЗАКОН ТЕРМОДИНАМИКЕ 

Термодинамички закони представљају један од кључних механизама за опис стања 

разматраних термодинамичких система, за анализу процеса и услова под којима се ти процеси 

одвијају. У теоријској термодинамици дефинисана су 4 закона (принципа): нулти закон 

термодинамике који дефинише термичке равнотеже, а помоћу те равнотеже и емпиријску 

температуру; I закон термодинамике који дефинише разне облике енергије, те њихово 

трансформисање у рад и топоту; II закон термодинамике који утврђује услове и могућности, 

као и смјер остваривања неког процеса, те уводи појам ентропије система; III закон 

термодинамике који омогућава израчунавање апсолутне ентропије изабране супстанце. У 

теорији термодинамике као најцитираније дескриптивне дефиниције II закона наводе се оне 

формулисане од стране Rudolf Julius Emmanuel Clausius-а и William Thompson-а (лорд Kelvin). 

Обе формулације су феноменолошке, базиране на искуству енергетске равнотеже при 

трансформацији топлоте. 

У оригиналном облику II закон термодинамике Clausius-а гласи: „Топлота не може 

спонтано прећи са хладнијег на топлије тијело”. 

Ради јаснијег објашњења ове формулације Clausius се послужио додатним објашњењем: 

„Прелаз топлоте са хладнијег на топлије тијело немогућ је без компензације”. Лорд Kelvin при 

томе формулише верзију II закона термодинамике у облику става: „Немогуће је путем 

беживотног материјалног средства, произвести механички ефекат из било ког тијела његовим 

хлађењем испод температуре најхладнијег објекта у његовом окружењу”. У каснијим 

истраживањима претходна интерпретација II закона термодинамике лорда Kelvin-а 

унапрјеђена је у сажетију форму: „Циклус у коме се цјелокупна топлота претвара у користан 

рад није могућ”. 

Претходне дефиниције, у термодинамичку теорију уводе појам иреверзибилности 

(неповратности) процеса као један од кључних елемената даљих истраживања. Оне такође и 

јасно указују на чињеницу да је неповратност процеса размјене топлоте једно од кључних 

питања цјелокупне термодинамичке теорије. Ефекат неповратности немогуће је дефинисати 

путем својстава материје као сто су: маса, волумен, температура, притисак или унутрашња 

енергија, те се намеће потреба дефинисања неког новог својства материје, чије би промјене 

биле директна посљедица неповратности процеса. Дефинисање тог новог својства, вјероватно 

се најбоље може објаснити преко анализе рада спрегнутих топлотних машина које реализују 

идеалне Carnot-ове циклусе, чији су pv дијаграми приказани на слици 6.1. 
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Слика 6.1. Спрегнуте топлотне машине које реализују Carnot-ове циклусе 

Одавање и пријем топлоте се у случају обе машине реализује на два идентична 

температурна нивоа: ниском, LT  и високом HT . Топлотна Машина (ТМ I) апсорбује топлоту +QI 

на вишем температурном нивоу, а одаје је у количини QI на нижем температурном нивоу. 

Распоред температурних нивоа, за примање и одавање топлоте, је супротан у случају машине 

II. Претпостави ли се да обе машине реализују реверзибилне циклусе, те да се рад генерисан 

у ТМ I у потпуности користи за покретање ТМ II, једначине I закона термодинамике могу да 

се представе у облику: 

за TM I:      0I I I
oW Q Q       (6.1.) 

за TM II:      0II II II
oW Q Q       (6.2.) 

Уз претходно дефинисани услов да су апсолутне вриједности радова исте: 

I II
o oW W     (6.3.) 

слиједи:         I I II IIQ Q Q Q        (6.4.) 

На тај начин пренос топлоте у машинама на вишој температури представљен је на 

десној, а пренос топлоте на нижој температури на лијевој страни једначине (6.4). У случају да 

је са температурног нивоа ТL издвојена већа количина топлоте а затим путем корисног рада 

пренијета за покретање ТМ II, слиједи: (+QII)+ (QI)>0, па је логичан закључак из једначине 

(6.4) да је (+QI)+( QII)<0. 

v v

p

+ IQ

+QII

‒QI

‒QII

I

II

p

TL

TH
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Другим ријечима, на температурном нивоу HT , ТМ II ослобађа више топлоте него што 

је у њу уложено преносом из ТМ I. Ово је у супротности се Clausius-овом тврдњом, "Топлота 

не може спонтано прећи са хладнијег на топлије тијело'', јер би то значило да је топлота прешла 

са нижег на виши температурни ниво без уложеног рада (због међусобне спреге обе машине). 

Сљедећи корак може бити разматрање степена корисног дејства машина при чему је: 

степен корисног дејства ТМ I, која генерише рад:  0
I

I
I

W

Q
    (6.5.) 

степен корисног дејства TM II:    0
II

II
II

W

Q
   (6.6.) 

Примјеном једначина (6.3) и (6.4) долази се до закључка: I II   (6.7.) 

У случају да је радни медијум идеалан гас, општа енергетска ефикасност машине која 

реализује Carnot-ове циклусе: 

1 1
I

L
C I

H

QT

T Q




      (6.8.) 

односно: 

0
I I

H L

Q Q

T T

 

    (6.10.) 

долази се до закључка да је сума односа пренете топлоте и температуре на којој се тај пренос 

врши у случају машина које реализују Carnot-ове циклусе једнака нули. На основи овог 

закључка могуће је анализирати реверзибилне циклусе представљене на сликама 6.2а и 6.2б. 

При томе, путем једначине (6.10) могуће је сумирати преносе топлоте по температури при којој 

се тај пренос врши:  

за слику 6.2a:    0i

i i

Q

T
   (6.11.) 

за слику 6.2b:    0
C

Qdt

T



   (6.12.) 
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Слика 6.2. (а) Реверзибилан циклус састављен од изотерма и адијабати; 

 (б) Апроксимација сложеног реверзибилног циклуса 

 

Комбиновањем са интегралном једначином I закона термодинамике, математички 

посматрано, могуће је дефинисати функцију ентропије (S), у облику: 

0
C

dS    (6.13.) 

Други закон термодинамике се, због увођења појма ентропије као нове величине стања, 

назива и ентропијски закон. У формално математичком смислу, ентропија се, као екстензивна 

величина која урачунава ефекат иреверзибилности (неповратности) у тродимензионалном 

термодинамичком систему може представити сљедећом једначином (6.14): 

   , ,
V

S r t s r t dV    (6.14.) 

 

 

Слика 6.3. Термодинамички систем у 3D простору 
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У случају ревирзибилних процеса, временски диференцијал функције ентропије S, 

повезан је са преносом топлоте Q  и температуром Т, на којој се тај пренос одвија у облику: 

dS Q

dt T


  (6.15.) 

Ентропија, за реверзибилне процесе, зависи од два термодинамичка стања 

(комбинација (T(t), v(t)); (p(t), v(t)); (T(t), p(t))). Ако би се једначина (6.15) уврстила у 

диференцијалну једначину I закона термодинамике, добило би се: 

 1dS
dU pdV

dt T
    (6.16.) 

Са математичке тачке гледишта ова једначина (у литератури позната као Gibbs-ова 

једначина) дефинише температуру као интегрални фактор диференцијала (dU+pdV). Gibbs-

овом једначином се даље отвара могућност интеграције ентропијске функције у временском 

интервалу од почетка (индекс start) до краја процеса (индекс end): 

 1end end

start start

t t

end start

t t

dS
S S dU pdV dt

dt T
       (6.17.) 

end

start

t

end start

t

Q
S S dt

T
  


  (6.18.) 

при чему знак једнакости указује на то да је процес реверзибилан. На крају процеса, при 

постизању термодинамичке равнотеже, вриједност ентропије достиже максимум: 

0
C

dt
Q

T
 

 

(6.19.) 

Ако би се интеграл (6.19) подијелио на иреверзибилни дио између почетног времена 

tstart и међувремена ti и реверзибилни дио у веменском интервалу од ti до tend, добило би се: 

0
i end

start i

t t

t t

Q Q
dt dt

T T
  

 
  (6.20.) 

0
i i

start start

t t

end i i end

t t

Q Q
dt S S S S dt

T T
      

 
  (6.21.) 

што чини потпуни доказ Clausius-ове неједнакости (6.18). 
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6.2. ТЕОРЕМА GOUY-STODOLA 

Једно од најзначајнијих подручја примјене закона термодинамике у инжењерској пракси 

свакако је веза између неповратности (генерисања ентропије) и смањења ексергије. Многа 

правила везана за максимизацију енергетске ефикасности различитих процесних јединица, 

постројења и самих процеса, нису ништа друго до специјални случај опште теореме Gouy-

Stodola. Практично суштина ове теореме је да у пољу енергетског инжењеринга, губици могу 

бити мјерени јединицама генерисане ентропије. 

Посматрано са теоријског нивоа, концепт губитка ексергије указује на чињеницу да оба 

принципа термодинамике функционишу истовремено, упркос традицији рјешавања проблема 

уз игнорисање II закона термодинамике. Иако се у литератури теорема Gouy-Stodola често 

назива само Анализа II закона, ова је теорема суштински настала је из симултаног кориштења 

I и II закона термодинамике. 

У наредном дијелу текста, увођењем елемената хемијске равнотеже система са 

околином, проблем деструкције ексергије биће проширен и на домен преноса масе између 

разматраних система и околине. 

На слици 6.4. приказан је отворени систем у контакту са топлотним резервоарима 

температуре Ti (i=0,1 ,2, ..., n). При томе се један од резервоара карактерише атмосферском 

температуром Тo и притиском po (овај резервоар назван је атмосферски резервоар, који на неки 

начин симулира околину којом је систем окружен). Пренос рада (W ) система кроз његове 

границе, практично представља суму радова (
dV

p
dt

, 𝑊mehanički, 𝑊električni, 𝑊magnetski). Такође, у 

интеракцији система и атмосферског резервоара, усљед разлике притиска генерише се 

запремински рад величине o

dV
p

dt
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Слика 6.4. Отворени систем у интеракцији са атмосферским и n термалних резервоара 

 

С обзиром на билансне једначине за отворени систем, могуће је за разматрани систем 

дефинисати I (једначина биланса енергије) и II (једначина биланса ентропије) закон 

термодинамике у облику: 

0 0

1

n
n

i in out
i

dE
Q W mh mh

dt 

           (6.22.) 

1

0
n

i
gen in out

i i

QdS
S ms ms

dt T

      
     (6.23.) 

гдје симбол h0, енталпија представља скраћену ознаку за (h+v2/2+gz). 

Елиминисањем величине 0Q , из једначина (6.22) и (6.23) долази се до закључка да износ 

преноса корисног рада W , који систем генерише, зависи експлицитно од генерисане ентропије 

у систему genS , у облику: 

 

   

0
0

0

0 0
0

1
n

i
i i

o o genin out

Td
W En T S Q

dT T

m h T s m h T s T S



 
      

 

    



 



 
  (6.24.) 

С обзиром да по II принципу термодинамике (6.23) величина генерисане ентропије не 

може бити негативна, то прва четири члана у једначини (6.24) представљају горњу границу за 

генерисани рад W. Ова се граница достиже када систем ради повратно, те се рад генерисан у 

случају повратног процеса може написати као: 
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 

   

0
0

0

0 0

1
n

rev i
i i

o oin out

Td
W En T S Q

dT T

m h T s m h T s



 
      

 

   



 



 
  (6.25.) 

при чему се добија једноставнији облик биланса: 

0rev genW W T S      (6.26.) 

или, с обзиром на II принцип термодинамике, облик неједначине: 

0 0rev genW W T S      (6.27.) 

Очигледно је да се у случају одвијања неповратног процеса у систему, генерисани рад 

смањује пропорционално генерисању ентропије система. Количина смањеног рада у таквом 

процесу revW W  , у даљем тексту називаће се губитком радне способности или деструкција 

ексергије. Веза између генерисања ентропије и деструкције ексергије даје теорему губитка 

радне способности, теорему деструкције ексергије или теорему Gouy-Stodola: 

0lost D genW E T S      (6.28.) 

Величина повратног рада revW  може бити и са позитивним и са негативним предзнаком, 

зависно од тога да ли систем користи или генерише рад. Из тог разлога, неједнакост II 

принципа термодинамике (6.23) даје: 

revW W    (6.29.) 

Према томе, очегледно да вриједност деструкције ексергије DE  не може бити негативна 

(слика 6.5.). Износ деструкције ексергије DE  и износ преноса рада W  нису функције стања 

система, већ зависе од историје процеса који их генерише. 

 

Слика 6.5. Оса преноса рада 

•
W

•
W

•
Wm

•
ED

•
ED

•
Wm

0

Sistem koji koristi rad

Sistem koji generi radše

( )+

( )+

0



61 

Претходна анализа може да се сумира у два закључка: 

 генерисање ентропије је мјера деструкције ексергије, 

 кориштењем једначине (6.25) могуће је процјенити горњу границу 

генерисања рада који систем може да оствари. 

У случају да околински резервоар размјењује рад са системом, дио рада 0

dV
p

dt
 се 

преноси ка околини, док други дио одређује величину ексергије �̇�: 

 

   

0
0 0 0

0

0 0
0

1
n

i
i i

o o genin out

TdV d
E W p En p V T S Q

dt dT T

m h T s m h T s T S



 
         

 

    



 

 

 
  (6.30.) 

Износ рада пренијетог ка околинском резервоару 0

dV
p

dt
 може бити позитиван или 

негативан, зависно од тога да ли се систем шири или сабија при интеракцији са резервоаром. 

Као посљедица овог, апсолутна вриједност W  није нужно већа од апсолутне вриједности E . 

Коначно, у случају повратног процеса, могуће је дефинисати вриједност ексергије као: 

  0revrev

dV
E W p

dt
     (6.31.) 

која у комбинацији са једначином (6.26) добија облик: 

   

   

0
0 0

0

0 0

1
n

irev
i i

o oin out

Td
E En p V T S Q

dT T

m h T s m h T s



 
       

 

   



 



 
  (6.32.) 

при чему  
rev

E   представља максималну радну способност, а чланови са десне стране 

једнакости редом представљају акумулацију непроточне ексергије, пренос ексергије топлотом, 

пренос ексергије улазним током и пренос ексергије излазним током. 

Графички приказ ексергетског биланса дефинисан путем 5 типова ексергетских 

величина у једначини 6.32. представљен је на примјеру отвореног термодинамичког система 

на слици 6.6. Алгебарски максимум ексергије  
rev

E  појављује се као разлика између нето 

улазне ексергије у контролну запремину и нето излазне ексергије из контролне запремине. 
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Слика 6.6. Ексергијски биланс у случају отвореног термодинамичког система 

 

Величину деструкције ексергије, претходно дефинисане као разлика између 

максималне вриједности, revW , и стварне вриједности, W  рада који систем генерише, могуће је 

дефинисати и као разлику између одговарајућих вриједности ексергија (сл. 6.7.): 

 lost Drev
W E E E        (6.33.) 

Веза између генерисаног рада, ексергије и деструкције ексергије, збирно и графички су 

приказане на слици 6.7, при чему се претпоставља да су све величине позитивне. 

 

 

Слика 6.7. Веза између размијењеног рада и губитка радне способности 
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Слика 6.8. Алтернативни ексергетски биланс отвореног система 

 

Једначине (6.32) и (6.33) указују на два значајна правца која се јављају у инжењерској 

термодинамици: 

 процјене идеалних радних параметара постројења тј. достизање максимума 

генерисане механичке енергије код топлотних машина, односно минималних 

потреба за механичком енергијом код расхладних постројења; 

 процјене и минимизације деструкције ексергије или генерисања ентропије кроз 

унапрјеђење рада постројења. 

Први правац је заједнички чинилац свих „анализа ексергије”, док други представља 

релативно нови аспект у примјењеној термодинамици, могло би се рећи модеран бренд који је 

назван „минимизација генерисања ентропије”. 

 

6.3. ЕКСЕРГИЈСКА АНАЛИЗА 

Појам ексергије 

Примјена другог принципа термодинамике традиционално је била везана за анализу, 

али не и интеграцију, односно оптимизацију технолошких система. Разлог за то треба тражити 

у чињеници да је основни елемент формулације овог закона везан за појам ентропије, која нема 

директно и одређено физичко значење. Ентропија није конзервативна попут масе и енергије, 

па самим тим и њена величина за изоловани систем, подвргнут природним процесима није 

константна. Увођење појма ексергије направило прекретницу у употреби другог принципа 

термодинамике у домену интеграције процеса. Ексергија радног тијела, за разлику од 

ентропије има одређено физичко значење и по особинама је много ближа појмовима масе и 

енергије. Треба истаћи да она као ни ентропија, такође није конзервативна величина, али 
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увођењем елемената губитака њених токова, ексергија може да поприми конзервативне 

особине. Те особине даље резултују додатним сетом билансних једначина разматраног 

система, уз већ постојећи сет материјалних и енергетских биланса. 

Према другом принципу термодинамике, критеријум за подјелу видова енергије може 

бити степен трансформације једног облика енергије у други и при томе се дефинишу три групе: 

 енергија која се потпуно претвара у сваки други облик енергије (овај вид енергије 

представља ексергију а њени главни представници су механичка и електрична 

енергија), 

 енергија која се ограничено претвара у неки други облик енергије (при чему такве 

трансформације зависе од стања топлотног извора и стања околине – топлотна и 

унутрашња енергија). 

 енергија која се не може превести у неки други облик енергије (важи за системе 

који су у термодинамичкој равнотежи са околином – енергија околине и мора).  

Из наведених поставки могу се уочити два основна облика енергије: 

 енергија која се може трансформисати без ограничења – ексергија,  

 енергија која се уопште не може трансформисати у друге облике – анергија. 

На основу појма ексергије и анергије, сада могу да се преформулишу први и други 

принцип термодинамике. Први принцип термодинамике, као посебан случај закона одржања 

енергије, потврђује да је код свих процеса збир ексергије и анергије константан, независно од 

тога да ли су процеси изведени повратно или неповратно. Међутим, овакво тврђење се не би 

могло примијенити посебно ни на ексергију ни на анергију. 

Други принцип термодинамике се може изразити путем сљедећих аксиома: 

 Код неповратних процеса ексергија се преводи у анергију; 

 Код повратних процеса ексергија остаје константна; 

 Немогуће је анергију превести у ексергију. 

Очигледно је да се код неповратних процеса ексергија смањује, тј. јавља се губитак 

ексергије, па се други принцип термодинамике може назвати и принцип смањења ексергије. 

Концепт ексергије има корјене у раним истраживањима из којих ће се касније развити 

термодинамика. N. L. Sadi Karno је 1824. год. уочио је пропорционалност рада топлотне 

машине и температурске разлике, и формирао основне претпоставке за дефинисање другог 

закона термодинамике. Ипак, историјски гледано, кључни догађај за развој ексергије 
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представља управо дефиниција радне способности, коју је дао Willard Gibbs-а 1873. године, 

при чему је он дефинисао форму рада: 

1 1 2 2 ... n nT pV M m M m M m          (6.34.) 

коју је могуће добити путем реверзибилног процеса из материје окарактерисане енергијом ε, 

ентропијом η, запремином V, те количином компоненти у тој запремини (m1, ..., mn). Процес се 

одиграва унутар околине, окарактерисане притиском p, температуром Т и потенцијалима (М1, 

..., Мn), чије су димензије довољно велике да у свим дијеловима владају идентични услови. 

Једначина (6.34), изведена из Gibbs-овог рада је у директној вези са данашњом дефиницијом 

ексергије. Термодинамички постулат, да могућност вршења рада постоји кад год се два 

система, различитог стања доведу у везу, резултује у чињеници да се у принципу рад врши све 

док не наступи равнотежа између њих. У случају да је један од два система околина, ексергија 

другог система је максимални теоретски рад који се из њега може добити све док је он у 

интеракцији са околином, односно, до постизања равнотеже са њом. Логичан закључак указује 

да је ексергија мјера одступања стања система од околине, те је она истовремено особина и 

испитиваног система и околине заједно. У случају дефинисања параметара околине, ексергији 

испитиваног система може бити додијељена одговарајућа вриједност, те се на њу може гледати 

и као на екстензивно својство система. 

Термин ексергије, који потиче од грчких ријечи „еx” и „ергон”, које у преводу значе „из” 

и „рад”, први је пут употријебљена у раду Z. Rant-а, 1953. год. за дефинисање појма „технички 

радни капацитет”. Tribas је 1961. год. спојио класичну термодинамику са теоријом 

информације посредством концепта ентропије. Преломне 1977. године понуђена је сажета 

теорија ексергије, чиме је она представљена као користан концепт, не само у инжењерству, већ 

и као корисно средство за реализацији мјера заштите животне околине. Од тада термин 

ексергија добија на популарности и често замјењује термине попут availability, available energy, 

essergy, utilizable energy, work potential, available work, и convertible energy. 

 

6.4. ФУНКЦИЈА ЕКСЕРГИЈЕ 

Фундематална функција ексергије генерално представља функцију потенцијала 

простог хемијског система, изведену из радова Carnot-а и Clausius-а, у складу са претходном 

формом Gibss-а. Функција је општег облика: 
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0 0 0i i
i

E U p V T S n      (6.35.) 

при чему унутрашња енергија U, запремина V, ентропија S и број молова хемијских 

компоненти у систему ni представљају екстензивне параметре система, док притисак po, 

температура To и хемијски потенцијал μio представљају интезивне параметре околине. 

Хемијски потенцијал μio може попримити уопштенији облик који укључује ексергију 

електромагнетних сила, напона, нуклеарних сила итд. Овако дефинисана, ексергија 

представља најопштији појам рада или могућности да се рад изведе. 

У литератури се може наћи више теоријских расправа о генерисању функције ексергије 

што, с обзиром на кориштење различитих ознака и термина, може представљати проблем 

широј научној јавности. У литератури се могу наћи три приступа: 

 извођење функције ексергије по Wall-у, као општи облик извођења функције 

пригодан за уводне расправе о ексергији. Овај приступ је приказан у наставку; 

 извођење функције ексергије по El-Sayed-u, прилагођен анализи комплексних 

хемијских процеса (анализа је изведена за процесе десалинације); 

 извођење функције ексергије по Bejan-у, која је прилагођена инжењерским 

апликацијама, која ће се детаљније представити у сљедећим поглављима. 

Општи облик функције ексергије могуће је илустровати анализом подсистема А у 

окружењу система А0 приказаним на слици 6.9. При томе, систем А0 је хомоген и знатно већи 

у односу на А. Термодинамички параметри система А0 дефинисани су путем интензивних 

параметара стања Т0, P0 и μi0 (температура, притисак и хемијски потенцијал) а система А 

параметрима стања Т, p и μi. Екстензивни параметри стања подсистема А су U, V, S и ni 

(унутрашња енергија, запремина, ентропија и број молекула хемијских компоненти садржаних 

у њему) а система А0 су U0, V0, S0 и ni0 и узима се да су знатно већи од одговарајућих параметара 

система А (U<<U0, V<<V0, ni<<ni0). 

 

Слика 6.9. (а) Систем А у окружењу система А0, 

(б) Систем А у локалном окружењу система АL 

A A
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T p0 0 0, , μ

T p0 0 0, , μU V S n, , , U V S n, , ,

U V S nL L L L, , ,

U V S n0 0 0 0, , ,

U V S n0 0 0 0, , ,

{ {
{
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За комбиновани систем А+А0 уводи се претпоставка изолованости у односу на околину, 

0 0

0 0

0 0

0

0

0i i i i

dU dU dW dU dU dW

dV dV dV dV

dn dn dn dn

      
      
       

(6.36.) 

а интеракције између А и А0 се врше кроз заједничку површину А. Претходно усвојена 

претпоставка да постоји велика разлика у потенцијалима између ова два разматрана система, 

за собом повлачи и чињеницу да међусобне интеракције не мијењају интензивне параметре 

стања система А0 па је (dT0 = 0, dp0 = 0, dμi0 = 0). 

Диференцијал ентропије система А0 могуће је изразити кориштењем једначине (6.36) у 

облику: 

0 0 0 0 0 0 0
0 0 0

1 1
i io i io

i i

dW
dS dU p dV dn dU p dV dn

T T T
              

   
    (6.37.) 

док је укупни диференцијал ентропије за А и А0: 

0 0 0 0
0 0

1tot
i i

i

dW
dS dS dS dS dU p dV dn

T T


  
         

  
  

0 0 0
0 0

1tot
o i i

i

dW
dS dU p dV T dS dn

T T
       

 
  

(6.38.) 

Једначину (6.38) могуће је преформулисати увођењем појма ексергија Е, у облику: 

 
0

1totdS dE dW
T

     (6.39.) 

гдје ексергија Е представља величину: 

0 0o i i
i

E U p dV T dS dn      (6.40.) 

Једначину (6.40) могуће је изразити и у облику: 

     0 0 0i i i
i

E S T T V p p n          (6.39.) 

који јасно указује на чињеницу да ексергија нестаје у случају постизања равнотеже између А 

и А0. Ако се претпостави да подсистем А тежи термодинамичкој равнотежи са системом А0, као 

својом околином, без генерисања или кориштења рада (dW=0), ексергија се мијења од 

вриједности Е до 0 а тотална ентропија од Stot до Sravn
tot. Интегрисањем (6.39). добија се: 
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 
.

0

tot tot
ravn

E
S S

T


     (6.40.) 

па се ексергија таквог процеса може изразити у облику: 

 0 .
tot tot
ravnE T S S    (6.41.) 

Пошто је по II принципу термодинамике ΔStot ≥ 0 (израз постаје једначина само за 

повратне процесе, ΔStot =0), добијени рад је W≤0, одакле је ексергија максимална количина рада 

који се може добити од система А при успостављању равнотеже са окружењем А0. 

 

Појам и модели околине при дефинисању ексергије 

Под појмом околине у ексергијској анализи уобичајено се сматра неки дио окружења 

разматраног система у коме су интензивна својства једнолика и не мијењају се значајно као 

резултат процеса који се одиграва у систему. Сматра се да је околина састављена од сличних 

компоненти које постоје у атмосфери земље, океанима и у земљиној кори. Компоненте су у 

свом стабилном облику, у коме се јављају у природи и не постоји могућност генерисања рада 

физичком или хемијском интеракцијом између дијелова околине. Иако се претпоставља да се 

интезивне особине околине не мијењају, екстезивне особине се могу мијењати као резултат 

интеракција са другим системима. 

Кинетичка и потенцијална енергија се оцјењује на основу релативних координата у 

околини, које представљају референтну раван за међусобни однос међу дијеловима. За случај 

израчунавања често се узимају стандардне вриједности температуре Тo и притиска po околине, 

као 1 atm i 25°C (77F). Ипак, ове особине могу бити другачије специфициране у зависности од 

примјене, па се Тo и po могу дефинисати и као просјечна температура и притисак околине, 

респективно, за период у коме разматрани систем ради. Уколико се у систему користи 

атмосферски ваздух, Тo се може дефинисати као просјечна температура ваздуха. Уколико су 

кориштени и ваздух и вода из природног окружења, Тo би требало да се дефинише као нижа 

вриједност просјечних температура ових медијума. У случају да термодинамички систем 

достигне термичку и механичку равнотежу са околином (T=To, p=po), једначина за ексергију 

(6.40) добија облик хемијске ексергије: 

 0
CH

i i i
i

E n      (6.42.) 

Хемијски потенцијал компоненти које су у хемијској неравнотежи са околином μi у 

једначини (6.42) могуће је изразити у облику: 
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0 lno
i i iRT c     (6.43.) 

гдје је o
i  хемијски потенцијал компоненте у условима околине а ci њена концентрација. Тада 

је: 
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Израчунавање ексергије система се може олакшати употребом параметара стандардне 

околине из одговарајућих табела стандардизованих хемијских ексергија. Стандардизоване 

хемијске ексергије су базиране на стандардним вриједностима температуре Тo и po околине – 

(на примјер, 298.15K (25°C) и 1 atm, респективно). При томе се сматра да је стандардна околина 

састављена од збира хемијских компоненти са концентрацијама које одражавају хемијски 

састав околине. 

Референтне компоненте се обично дијеле у три групе: 

 гасне компоненте атмосфере, 

 чврсте компоненте из литосфере и 

 јонске и нејонске компоненте из океана. 

Иако употреба стандардизоване хемијске ексергије веома олакшава примјену принципа 

ексергије, термин стандардна може водити у погрешном правцу пошто не постоји 

спецификација околине која је задовољавајућа за све примјене. Ипак, ексергије израчунате у 

односу на атернативне спецификације околине се уопштено добро слажу. За многе инжењерске 

примјене једноставност и лака употреба стандардних хемијских ексергија онемогућавају 

непрецизност која се може појавити. 
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7. МЕТОДА МИНИМИЗАЦИЈЕ ГЕНЕРИСАЊА ЕНТРОПИЈЕ (EGM) 

Минимизација генерисања ентропије (Entropy Generation Minimization – EGM) је 

метода развијена за потребе моделовања реалних (неповратних) процеса и уређаја. 

Испитивани модели укључују основне принципе термодинамике и размјене топлоте, а 

оптимизација је ограничена коначним димензијама и коначним временом. Велики значај ове 

методе, може да се види кроз примјере из области расхладне технике, преноса топлоте, 

акумулације топлоте, конверзије сунчеве енергије, као и термоенергетских и расхладних 

постројења. Нагласак је на инжењерској вриједности EGM модела, чије су основе дали 

Chambadal и Novikov 1957, као и нове правце попут EGM процеса зависних од времена. 

Током протекле двије деценије Минимизација генерисања ентропије (EGM) је постала 

широко прихваћена метода у пољу науке о топлоти и термопроцесном инжењерингу. EGM 

метода се заснива на симултаној примјени размјене топлоте и инжењерских принципа 

термодинамике у циљу добијања реалних модела за испитивање процеса размјене масе и 

топлоте, те пројектовању термопроцесних уређаја и постројења. Под реалним моделима 

сматрају се они који узимају у обзир постојање неповратности насталих усљед струјног 

карактера испитиваних процеса. Ова метода је такође позната као термодинамичка 

оптимизација, анализа II закона термодинамике, а неки од аутора је сврставају и у област 

ендореверзибилне или егзоиреверзибилне термодинамике. 

За разлику од других термодинамичких метода, EGM је заснована на симултаној 

употреби једначина дефинисаних у: 

а) у научном пољу преноса масе и топлоте, 

б) у научном пољу термодинамике. 

У општем смислу, за случај термодинамичких система који су у термалном контакту са 

околином То, теорема Gouy-Stodola детерминише пропорционаланост између изгубљеног рада 

и укупне количине генерисане ентропије током испитиваног процеса. Логичан закључак је да 

пројектовање постројења и компоненти са минималном деструкцијом корисног рада почиње 

са минимизацијом генерисања ентропије. Са друге стране ова минимизација, поред 

термодинамичких закона уважава и законе преноса топлоте (путем температурних разлика) и 

законе преноса масе (путем разлике притисака). Очигледно је да за разлику од ексергијске 

анализе, у случају EGM термодинамички закони нису довољни, већ је област испитивања 

проширена кориштењем принципа преноса масе и топлоте, а свакако и механике флуида. 
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У том смислу, на слици 7.1. дата су два илустративна примјера. Слика 7.1а приказује 

механички ослонац дужине L који повезује хладни крај расхладне машине (TL) са собном 

температуром (TH). Ниво генерисања ентропије унутар ослонца, који је приказан као 

вертикална колона може да се окарактерише једначином: 

2

H

L

T

gen

T

Q
S dT

T
 

   (7.1.) 

гдје величина размијењене топлоте Q  може да варира са температуром Т. Локални губитак 

топлоте dQ  елиминисан је остатком инсталације, која је моделирана као повратна. 

 

Слика 7.1. а) механичка основа са промјењивим одавањем топлоте; 

б) размјењивач топлоте са уздужним преносом топлоте 

 

Размјена топлоте повезана је са градијентом температуре и кондукцијом кроз пресјек А: 

dT
Q kA

dx
   (7.2.) 

гдје термичка кондуктивност k(Т) опада у смјеру ниже температуре. Преуређивањем и 

интеграцијом са једног на други крај, једначина (7.2) дефинише величину димензионог 

ограничења непознате функције  Q T  у облику: 
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T

T

L k
dT

A Q
    (7.3.) 
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Једначина (7.1) је резултат термодинамичких закона, а једначина (7.3) закона преноса 

топлоте. Заједно оне формирају функцију преноса топлоте која минимизира интеграл genS  у 

односу на границе коначних димензија: 

1
2

1
2
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T

A k
Q k dT

L T

 
   
 
   (7.4.) 
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 
   (7.5.) 

и одређују модел који се карактерише оптималном дистрибуцијом расхладног ефекта dQdT . 

Било који други модел Q T  генерисаће више ентропије и захтијевати више енергије за 

одржавање температуре хладног краја ослонца ТL. 

Једначине (7.1) и (7.3) заједно приказују метод термодинамичке оптимизације у 

коначним димензијама дају један од најранијих примјера термодинамике коначног времена. 

Слично објашњење употребе EGM методе може се реализовати и на проблему размјењивача 

топлоте са супротносмјерним током у температурном интервалу ТL до ТH. Супротносмјерни 

токови скицирани на слици (7.1б) усмјерени су на исти начин као и у претходном примјеру 

(7.1а) у циљу постизања аналогије два примјера. Ниво генерисања ентропије повезан је са 

размјеном топлоте између струјних токова у међупростору (слика 7.1б) и може се представити 

једначином (7.6). 
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   (7.6.) 

у којој Q  представља уздужни конвективни пренос топлоте pQ mc T   , а Δ𝑇 је попречна (ток 

према току) температурна разлика. Еквивалент границе коначне величине (7.7) 

H

L

T

T

L k
dT

A T   (7.7.) 

добија се елиминацијом Δ𝑇 из биланса: 

 p

Q
mc T pdx U T

T
   


   (7.8.) 

гдје је p параметар цијеви кроз коју протиче m , а U је коефицијент преноса топлоте. Укупна 

површина за пренос топлоте је површина Pl. Резултат EGM анализе је оптимизација процеса 

преноса топлоте. 
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   (7.10.) 

Основне поставке за употребу методе поставио је Bejan развојем једначине за 

генерисање ентропије по јединици дужине ( genS ) у цијеви са константним екстерним 

топлотним флуксом по јединици дужине q', константним масеним протоком флуида кроз њу 

m  и пречником који представља независну промјењиву модела. Испитивани процес преноса 

топлоте између зида цијеви температуре Т+ΔТ и главнине струјног тока температуре Т је 

стационаран. Струјање у правцу x праћено је појавом смањења притиска усљед појаве трења. 

Усљед чињенице да се у контролној запремини не генерише/доводи рад, и да се пренос 

екстерне топлоте у њу врши на температури зида цијеви (Т+ΔТ), први и други закон 

термодинамике добијају облик: 

Q mdh     (7.11.) 

0gen

Q
S mdS

T T

   
 

    (7.12.) 

Комбиновањем (7.11) и (7.12) и кориштењем Gibbs-ове једначине (TdS=dh−vdp), добија 

се једначина за количину генерисане ентропије: 

 2

1 1

1
gen

mvdp T mvdp
S Q Q

TT T T T TT T

  
               

      (7.13.) 

Под претпоставком да је ∆Т много мање од Т (∆Т/Т<<1) и замјеном вриједности 

специфичне запремине вриједношћу густине флуида ρ, једначину (7.13) је могуће дати као: 

 
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 
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   

 

    (7.14.) 

На основу релација из области преноса топлоте и механике флуида добијамо: 
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    (7.15.) 

Претпостављајући да је цијев кружног попречног пресјека једначина (7.15) постаје: 
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   (7.16.) 
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Ово је општа једначина за укупну количину генерисане ентропије у цијеви кружног 

попречног пресјека. Nusselt-ов број је резултат добијен из области преноса топлоте, док је 

фрикциони фактор величина из механике флуида. На овај начин једначина (7.16) показује како 

је термодинамика комбинована са размјеном топлоте и механиком флуида у EGM. 

Први члан у овој једначини представља генерисану ентропију усљед преноса топлоте 

TS
 , а други генерисану ентропију усљед пада притиска PS

 . Њихов однос је мјера 

неповратности Φ. 
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S




 

   (7.17.) 

Још једна велика и разноврсна група уређаја за пренос топлоте се заснива на спољашњој 

конвекцији, што је пренос топлоте између тока и тијела потопљеног у ток. Ниво укупне 

генерисане ентропије повезане са размјеном топлоте и отпором потопљеног тијела је: 

 B B D
gen
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Q T T F U
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
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   (7.18.) 

гдје су BQ , BT , T , DF  и U  величине размијењене топлоте, температура тијела, температура 

слободног тока, сила отпора и брзина слободног тока.  

 

Метода EGM у конвективном преносу топлоте 

Из претходно изложеног, јасно је да је феномен преноса топлоте у реалним системима 

увијек праћен и генерисањем ентропије па самим тим и деструкцијом ексергије. Овај процес 

може се испитати праћењем механизма генерисања ентропије на флуидном дјелићу у случају 

конвективног преноса топлоте без спољних извора топлоте, као што је приказано на слици 7.2. 

 

Слика 7.2. Принудни конвективни пренос топлоте цијеви са посматраном геометријом 
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Генерисање ентропије по јединици запремине може да се одреди разматрањем II закона 

термодинамике за отворени систем у облику: 

0gen
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S ms ms
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        
 

     (7.19.) 

С обзиром на једначину (7.19), генерисање ентропије за флуидни дјелић димензија 

x dx dy може бити приказано као сума три елемента: 

y
x

yx
yx

gen

qq q dyq dx qqyxS dy dx
T T T TT dx T dy
x y

       
  
 

  

x
x x

vs
s dx v dx dx sv dy

x x x

                         
 

 y
y y

v ss
s dy v dy dy sv dx dxdy

y y y

 


        
                  

 

 

У прва четири члана претходне једначине, генерисање ентропије повезано је са 

преносом топлоте. Чланови у угластим заградама показују проток ентропије кроз границе, док 

посљедњи члан показује временску акумулацију ентропије унутар отвореног система. 

 

 

Слика 7.3. Генерисање ентропије флуидног дјелића при конвективном преносу топлоте 
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Дијељењем једначине (7.19) са dx dy, локална вриједност генерисања ентропије постаје: 
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(7.20.) 

У случају да је флуид нестишљив и анализа подлијеже Fourier-овим законима 

кондуктивног преноса топлоте, износ генерисане ентропије може да се представи у облику: 

 2

2
0gen
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S T

T T

        (7.21.) 

гдје се термичка кондуктивност k [W/(mK)] и динамичка вискозност μ [Pas] сматрају 

константним. 

У случају дводимензионалног проблема, развијени облик једначине (7.21) гласи: 
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   (7.22.) 

Једначина (7.22) показује да се генерисање ентропије у случају конвективног преноса 

топлоте реализује путем два ефекта: 

 кондукције (k) усљед неповратности настале преносом топлоте 

 вискозитета (μ) усљед неповратности настале трењем у флуиду. 

При томе генерисање ентропије је позитивно све док постоји коначна разлика 

температура и градијент брзине у флуиду. 

Бездимензиони број процеса генерисања ентропије назива се ентропијски број Ns. Ns 

представља однос између укупно генерисане ентропије genS  и ентропије генерисане преносом 

топлоте 0S  која може да се израчуна сљедећим изразом: 

 22
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k Tq
S
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
    (7.23.) 

гдје су q [W/m2] – топлотни флукс, Тo [К] – референтна температура, ΔТ – референтна разлика 

температура, L [m] – геометријска карактеристика која зависи од геометрије и типа проблема. 

Ентропијски број Ns може да се изрази у облику: 



77 

S C Y FN N N N     (7.24.) 

гдје је NC генерисање ентропије путем преноса топлоте у уздужном правцу, NY путем преноса 

топлоте у управном правцу, а NF генерисање ентропије усљед трења у флуиду. 

Путем ентропијског броја могуће је претпоставити ентропијски профил, али не и 

одредити однос између ентропије генерисане трењем или преносом топлоте. У том случају као 

бездимензионални број користи се мјера неповратности Φ која представља однос генерисања 

ентропије усљед трења флуида NF и генерисања ентропије путем преноса топлоте NC+NY. 

Алтернатива овоме представља Bejan-ov број Be, који може бити представљен у облику: 

1

1
C Y

S

N N
Be

N


 


  (7.25.) 

Bejan-ov број Be, се креће у границама од 0 до 1. У случају да је Be =1, генерисање 

ентропије се у потпуности одвија усљед преноса топлоте, док у случају да је Be =0, генерисање 

ентропије настаје искључиво усљед трења. 
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8. МЈЕРНА ОПРЕМА 

Мјерење брзине ваздуха у комори вршено је посредством Ygc-Fs аналогних 

анемометара (Табела 8.1). На ротор вентилатора коморе, постављено је укупно 8 анемометара 

типа Ygc-Fs. Анемометри су дуж ротора вентилатора били распоређени као што је то 

приказано на слици 8.1. Мјерене су аксијалне компоненте брзина на улазу у комору са циљем 

што прецизнијег израчунавања масеног протока ваздуха који улази у комору. На основу 

израчунатих масених протока ваздуха, вршене су и симулације овлаживања ваздуха према 

развијеном рачунарском програму. Измерене вриједности аксијалних компоненти брзине су 

такође искориштене и за постављање граничних услова током спровођења нумеричких 

симулација у оквиру истраживања. 

Табела 8.1. Спецификације Ygc-Fs-24V-A1 аналогног анемометра 

Произвођач: Shanghai Qiyi Electrical & Mechanical Equipment Co., Ltd 

Мјерни опсег: 0 ÷ 30 m/s 

Напајање: DC12 V；DC24 V 

Тачност: 0 ÷ 30m/s <= 0.8 m/s 

Резолуција: 0.7 m/s 

Укључна брзина: 0.7 m/s 

Вријеме одзива: <1 s 

Радна температура: -20 ÷ 60℃ 

Тежина: 0.32 kg 

 

Мјерење температура ваздуха у комори вршено је DS18B20 сензорима температуре 

(Табела 8.2) и то постављеним у 9 тачака испред размјењивачког панела и у 9 тачака иза 

размјењивачког панела. Распоред сензора температуре на размјењивачком панелу, приказан је 

на слици 8.2. Резултати мјерења температуре у комори, кориштени су искључиво за потврду 

резултата нумеричке симулације и потврду резултата написаног програма за симулирање 

влажења ваздуха. 
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Слика 8.1. Распоред анемометара на ротору вентилатора 

 

 

Слика 8.2. Распоред сензора температуре на секцији размјењивачког панела 
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Табела 8.2. Сензор температуре DS18B20 

Произвођач: Xi'an Gavin Electronic Technology Co., Ltd 

Напајање: 3.0 V to 5.5 V 

Мјерни опсег: -55°C ÷ +125°C  

Тачност: ± 0.5°C у температурском опсегу од -10°C до + 85°C 

 

Температуре спољних зидова цијеви размјењивачких панела, мјерене су ИЦ 

термометром ScanTemp 490 (Табела 8.3) а контролна мјерења су додатно вршена и RTD 

сензором температуре за цилиндричне површине (Табела 8.4). 

 

Табела 8.3. Инфрацрвени термометар ScanTemp 490 

Произвођач: Dostmann electronic GmbH 

Оптичка резолуција: 50:1 

Мјерни опсег: -60°C ÷ +1000°C (thermocouple input: -64 ÷ +1400°C) 

Резолуција: 0,1°C (above 1000°C 1°C) 

Тачност: ±2% 

Спектрални одзив: 6 ÷ 14 µm 

Радна температура: 0 ÷ 50°C 

Напајање: 2 x 1.5-volt AAA батерије 

Димензије: 215 × 145 × 45 mm 

Тежина: 1150 g 

 

Табела 8.4. RTD сензор температуре за цилиндричне површине 

Произвођач: JUMO GmbH & Co. KG 

Мјерни опсег: -50 ÷ +120C 

Мјерна сонда: 1× Pt100 in two-wire circuit 

Класа тачности према DIN EN 60751: Class B 
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Температура и влажност околног ваздуха, те брзина и правац вјетра у вријеме извођења 

експеримента, мјерени су PCE-FWS 20 метеоролошком станицом (Табела 8.5) на локацији 

електране. 

 

Табела 8.5. Спецификација PCE-FWS 20 метеоролошке станице 

Резолуција: Температуре ваздуха: 0.1°C 

Влажности ваздуха:  1% 

Атмосферског притиска: 0.1/1.5 hPa 

Мјерни опсег: Температуре:   -40 to 65°C 

Влажности:   1 to 99% 

Брзине вјетра:  0 to 180 km/h 

Напајање: 

 - Базна станица 
 - Сензори 

3 AA батерије 
2 AA батерије 

Димензије: 

 - Базна станица 
 - Сензори 

230 × 150 mm 
660 × 540 mm 
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9. НУМЕРИЧКО ИСТРАЖИВАЊЕ 

У сврху формирања адекватног нумеричког модела струјања ваздуха у комори 

кондензатора, направљен је 3D модел коморе, при чему је оребрени цијевни панел 

апроксимиран порозном плочом од алуминијума. Како би нумеричким моделом могао да се 

симулира и пренос топлоте са панела на ваздух, у порозној средини је дефинисан и топлотни 

извор константне температуре. Дебљина моделиране порозне плоче одговара стварној 

дебљини цијевног панела, док је порозност материјала плоче дефинисана количником 

пропусне површине сегмента оребрене цијеви и укупне површине пресјека разматраног 

сегмента. Такође, како би се карактер струјања кроз, на овај начин дефинисан порозни медиј, 

у што већој мјери приближио стварном карактеру струјања кроз панел оребрених цијеви 

реалне коморе кондензатора, било је потребно дефинисати и вискозни отпор порозне средине 

тако да порозна средина изазива приближно исти пад притиска као и реални цијевни панел. 

Да би се одредио пад притиска кроз оребрења, направљен је и детаљан 3D модел 

сегмента оребрене цијеви у размјери 1:1 (слика 9.1), те је на основу тако формираног 3D модела 

извршена симулација струјања за 5 различитих вриједности брзине ваздуха на улазу у ћелију, 

испред размењивачких површина, те су потом добијене вриједности падова притиска за сваку 

од задатих брзина, апроксимиране полиномом другог реда. Као што са слике 9.3. може да се 

види, тачке добијене нумеричким симулацијама, готово идеално прате апроксимативну криву. 

 

Слика 9.1. Сегмент оребрене цијеви размјењивачког панела 

 

Слика 9.2. Пресјек контролне запремине кориштене за симулацију пада притиска 
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Што се тиче одабраног модела турбуленције за обе нумеричке симулације, као модел 

турбуленције одабран је реализабилни k- модел са стандардном зидном функцијом. Разлог за 

одабир k- класе модела турбуленције, био је уштеда рачунарског времена, будући да се и у 

случају модела коморе, а нарочито у случају сегмента оребрене цијеви ради о релативно 

комплексним геометријама. Одлука да се користи баш реализабилни тип k- модела била је 

резултат чињенице да је конвергенција рјешења и за случај коморе и за случај сегмента 

оребрене цијеви, била најбржа и са најмањим вредностима остатака у резултатима нумеричког 

експеримента у поређењу са стандардним k-, а и са RNG варијантом k- модела. 

 

 

Слика 9.3. Апроксимативна крива пада притиска кроз оребрење 

 

Валидација нумеричког модела 

Валидација нумеричког модела струјања у комори кондензатора извршена је на основу 

спроведених 7 серија реалних експеримената у испитној комори. За сваку серију мјерења, 

извршене су и нумеричке симулације струјања и размјене топлоте у комори уз граничне услове 

у смислу задате температуре околног ваздуха и тренутне температуре кондензације. Ток 

конвергенције рјешења нумеричке симулације струјања ваздуха и размјене топлоте у комори 

кондензатора може да се види на слици 9.4, док се на сликама 9.5 – 9.11. могу видјети резултати 

нумеричке симулације за серију мјерења број 7. 
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Као што на слици 9.5. може да се види, пад притиска кроз порозну плочу прилично 

добро прати апроксимативну криву претходно нумерички одређених вриједности пада 

притиска кроз оребрење, али се такође може примјетити да је, симулацијом добијени пад 

притиска ипак за ~10% већи у односу на криву. 

 

 

Слика 9.4. Конвергенција рјешења нумеричке симулације 

 

Оно што свакако треба уочити је зона ниског притиска при дну размјењивачког панела 

(слике 9.5. и 9.6) која је очигледно посљедица саме геометрије коморе и ротора вентилатора, 

тј. мртве зоне у тој области. На сликама такође може да се види да је, изузме ли се већ поменута 

зона изразито ниског притиска, остатак поља притиска на улазној површини до приличне мјере 

равномјеран и уједначен. 

На слици 9.8. може да се види да је поље брзина на улазу у размјењивачки панел 

кондензатора такође доста уједначено, али опет са изузетком постојања неколико зона са 

брзинама нижих интензитета при дну, при врху и на периферијама панела. Свакако да је мртва 

зона у пољу брзине при дну панела директна посљедица и зоне ниског притиска пред панелом. 

Како може да се види на слици 9.9, поменуте зоне ниских интензитета брзине, такође 

одговарају и зонама већих вриједности кинетичке енергије турбуленције, што упућује на 

постојање вртлога који ометају струјање ваздуха у тим зонама поља брзине. 
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Слика 9.5. Поље притиска у комори кондензатора (раван кроз осу вентилатора) 

 

 

Слика 9.6. Поље притиска испред размјењивачког панела кондензатора 
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Слика 9.7. Профил и поље брзина у комори кондензатора (раван кроз осу вентилатора) 

 

 

Слика 9.8. Поље брзина испред размјењивачког панела кондензатора 
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Слика 9.9. Расподјела кинетичке енергије турбуленције испред размјењивачког панела 

кондензатора 

 

Добијена поља температуре испред и иза панела (слике 9.10. и 9.11) прате расподјелу 

поља брзине, што је било и очекивано, будући да интензитет брзине доминантно утиче на 

коефицијент прелаза топлоте са размјењивачке површине на ваздух.  

Поља температуре такође указују на постојање, мртве зоне при дну панела, у којој су, 

на излазу из панела, температуре ваздуха приближно 5-10 степени више у односу на остатак 

излазне површине. Такође може да се види и да је пораст температуре ваздуха од улаза до 

излаза из панела око 20 степени, што је у складу са техничком спецификацијом кондензатора. 

Слично као и у случају поља брзине, изузме ли се појас виших температура при дну панела, и 

поље температура би такође могло да се окарактерише као доста уједначено. 
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Слика 9.10. Поље температура испред размјењивачког панела кондензатора 

 

Слика 9.11. Поље температура на излазу из размјењивачког панела кондензатора 

 

У оквиру спроведеног експеримента, између осталих мјерења, мјерене су и температуре 

ваздуха по напуштању размјењивачког панела коморе кондензатора. Сензори температуре 

били су постављени на 9 карактеристичних тачака на панелу (слике 9.12. и 9.13) с тим да у 

тренутку спровођења експеримента, сензор на мјерном мјесту Т2 није био у функцији.  
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Упоредни резултати мјерења и нумеричке симулације, приказани су у табели 9.1. Као 

што из табеле може да се види, на свим мјерним тачкама осим тачке Т3, грешка нумерике у 

односу на измјерене вриједности је била испод 10%. У тачки Т3, грешка је варирала од 15 до 

20%. Већа одступања нумеричке симулације од резултата мјерења у тачки Т3 су била и 

очекивана, будући да се тачка Т3 налази на мјесту највећег градијента у пољу температуре. 

Такође, за свих 7 серија мјерења, одступања средње температуре у пољу добијеном 

нумеричком симулацијом од средње вриједности давања сензора, била су испод 5%. 

 

 

Слика 9.12. Распоред сензора на излазу из панела коморе кондензатора 
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Слика 9.13. Приказ позиције сензора на примјеру поља температура серије 7 

 

Табела 9.1. Упоредни резултати мјерења и нумеричке симулације 

[C] температура Сет 1 Сет 2 Сет 3 Сет 4 Сет 5 Сет 6 Сет 7 

Позиција 
сензора 

околине 30.28 30.41 31.21 31.37 31.21 32.43 32.03 

кондензације 63.22 64.20 64.87 65.64 66.54 67.50 68.05 

T1 
Мјерење 51.17 51.38 54.50 55.25 54.00 54.50 54.25 

Нумерика 48.34 48.94 49.67 50.16 50.58 51.66 51.78 

T3 
Мјерење 51.58 52.13 53.00 53.42 54.25 55.33 56.25 

Нумерика 57.65 58.49 59.18 59.84 60.57 61.57 61.96 

T4 
Мјерење 51.17 51.25 53.33 53.33 53.75 55.25 55.00 

Нумерика 51.63 52.31 53.03 53.58 54.11 55.16 55.38 

T5 
Мјерење 52.50 52.88 53.75 54.92 54.83 55.67 56.25 

Нумерика 51.08 51.75 52.47 53.01 53.52 54.58 54.78 

T6 
Мјерење 50.00 50.88 50.92 51.50 52.08 53.67 54.42 

Нумерика 49.98 50.63 51.35 51.87 52.35 53.01 53.58 

T7 
Мјерење 52.75 52.50 54.67 55.42 54.67 56.58 58.00 

Нумерика 51.08 51.75 52.47 53.01 53.52 54.58 54.78 

T8 
Мјерење 54.33 54.00 56.42 56.42 56.33 58.08 57.58 

Нумерика 51.63 52.31 53.03 53.58 54.11 55.16 55.38 

T9 
Мјерење 51.25 52.00 54.00 54.67 53.58 53.67 55.08 

Нумерика 49.44 50.06 50.79 51.30 51.76 52.83 52.98 
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10.  РАЗВИЈЕНИ РАЧУНАРСКИ ПРОГРАМИ 

Како би било могуће симулирати ефекат који би овлаживање ваздуха могло да да у, за 

рад кондензатора најнеповољнијим временским условима (критични), а који на локацији 

термоелектране могу да се очекују, у оквиру овог истраживања, написана су и два рачунарска 

програма. Први програм, написан је као Matlab функција, док је други написан као објектно 

орјентисана апликација у C# програмском језику и развијен у Visual Studio Community 

програмском окружењу. 

Принцип рада првог од ова два програма базиран је на математичким изразима датим 

теоријом влажног ваздуха, а такође и дигитализованим таблицама за влажан ваздух, које 

програм у раду користи. Овим путем, на основу задатих параметара околног ваздуха 

(температура, релативна влажност, атмосферски притисак), као и температуре и протока воде 

којом се ваздух овлажује, те измјерене брзине ваздуха на улазу у комору, програм израчунава 

параметре које би ваздух, након идеалног процеса овлаживања требао да има. Треба такође 

напоменути и да је програм написан тако да може да симулира овлаживање ваздуха практично 

неограниченим количинама воде, те да резултујућа смјеша може бити и хомогена, односно 

незасићен (или евентуално засићен, на самој линији засићења) влажан ваздух, али исто тако 

може да буде и хетерогена смјеша засићеног влажног ваздуха и воде. Примарни параметри које 

овај програм израчунава су температура ваздуха након овлаживања, његова енталпија, као и 

његова релативна и апсолутна влажност. 

Други програм је написан тако да на основу постојећих, током рада постројења 

прикупљених процесних података, може да прати зависност притиска кондензације и бруто 

снаге електране од процентуалног повећања количине топлоте одведене у кондензатору. 

Програм функционише на начин да за задати проток свјеже паре пред турбину, задати проток 

паре на излазу из турбине, тренутну бруто снагу, те тренутне вриједности притиска 

кондензације и степена сувоће паре, уз задато процентуално повећање количине топлоте 

одведене у кондензатору, израчунава очекивани пад притиска кондензације, као и очекивано 

повећање бруто снаге постројења. 

Сам алгоритам по ком програм ради, састоји се из сљедећих корака. Прикупљени 

процесни подаци у минутној резолуцији (за приближно годину дана рада постројења) 

похрањени су у екстерну JET-SQL базу података, заједно са дигитализованом табелом 

својстава воде и водене паре. Након што су унесени тренутни параметри рада постројења, 

заједно са траженим повећањем одведене топлоте у кондензатору, програм прво формира 

опадајуће сортирану колекцију без понављања, свих притисака кондензације које пронађе у 

бази, а који су мањи од задатог тренутног притиска кондензације. Након тога, програм, 
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посредством SQL упита, врши сукцесивна издвајања слогова са похрањеним процесним 

подацима, редом за сваки од притисака из претходно формиране колекције, сортирано растуће 

по протоку свјеже паре на турбину. Такође, слогови се издвајају по релационом моделу, тако 

да сваком слогу издвојених процесних података из базе, бива придружена и одговарајућа 

латентна топлота из табеле за воду и водену пару, а на основу притиска кондензације и степена 

сувоће паре из текућег слога. Претраживањем сваке, од овако добијених колекција слогова, 

програм проналази (ако постоји) први слог у ком је проток свјеже паре пред турбину већи од 

задатог. Будући да су слогови у колекцији сортирани растуће по протоку свјеже паре на 

турбину, управо ће тај слог да буде најближи с десна задатој вриједности, а претходни, 

најближи с лијева задатој вриједности. Наредни корак који програм одрађује је похрањивање 

ова два слога, заједно са слогом који је резултат њихове линеарне интерполације по задатом 

протоку свјеже паре у нову колекцију. Након овог корака, програм упоређује количину 

одведене топлоте у кондензатору која одговара слогу података добијених интерполацијом са 

задатом количином топлоте и уколико је та вриједност мања од задате, програм понавља 

претходно описани поступак за наредни притисак из колекције, све док количина топлоте која 

одговара интерполираном слогу не премаши задату вриједност количине топлоте одведене у 

кондензатору. Након што једном одведена количина топлоте, која одговара интерполираном 

слогу премаши задату вриједност, претходни и задњи слог у колекцији су управо слогови који 

су, по количинама одведене топлоте, с лијева и с десна најближи задатим вриједностима и 

процес се зауставља. Интерполацијом података из претходног и задњег слога по количини 

одведене топлоте, добијених интерполацијама по задатом протоку свјеже паре пред турбину, 

добијају се вриједности које би одговарале задатом процентуалном повећању одведене топлоте 

и протоку свјеже паре, међу којима су и притисак кондензације и бруто снага постројења. 

У првој етапи експеримента, са постављеном инсталацијом за овлаживање ваздуха на 

само једној ћелији кондензатора, извршено је упоређивање резултата првог од два написана 

програма са резултатима експеримента. Валидација другог програма у првој етапи 

експеримента није могла да буде извршена, будући да промјене одведене количине топлоте у 

само једној ћелији кондензатора нису биле довољне да би се регистровала било каква промјена 

притиска кондензације, као ни снаге постројења у командној сали електране. Валидација 

другог програма је спроведена у другој етапи експеримента, у којој је инсталација за 

овлаживање ваздуха била постављена на 6 од укупно 30 ћелија. У оквиру друге етапе 

експеримента, извршено је поређење резултата другог програма са резултатима очитавања у 

командној сали електране и уочена одступања повећања бруто снаге су се кретала у износима 

од 15-20%.  
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Слика 10.1. Маска корисничког интерфејса програма написаног у C# (фиктивни подаци) 

 

Табела 10.1. Поређење резултата симулације овлаживања са измјереним вриједностима 

Измјерене вриједности Симулиране вриједности Грешка (t2R 
у односу на 

t2) (%) t1 (C) 1 (%) mw (kg/s) tw (C) t2 (C) 2R (%) t2R (C) 

33.18 34.30 0.44 16 31.33 38.99 31.79 1.46 
34.03 31.00 0.44 16 31.83 35.32 32.63 2.50 
34.26 33.20 0.44 16 31.86 37.68 32.86 3.13 
34.00 55.30 1.44 16 26.78 78.70 29.42 9.87 
33.87 53.40 1.44 16 26.31 76.37 29.29 11.35 
34.00 59.70 1.44 16 27.39 84.37 29.43 7.45 

 

У табели 10.1. дати су упоредни резултати спроведеног експеримента и симулације 

овлаживања ваздуха намјенски написаним рачунарским програмом. Експеримент је спроведен 

кроз двије серије мјерења за двије различите вриједности протока воде. Једна серија мјерења, 

спроведена је за проток од 0.44 kg/s, а друга за проток од 1.44 kg/s. Као што у табели може да 

се види, одступање симулације од резултата експеримента, за проток од 0.44 kg/s износило је 

у просјеку 2.4%, док је исто одступање за проток од 1.44 kg/s износило ~10%.  

Добијено повећање одступања измјерених вриједности температуре од вриједности 

добијених симулацијом овлаживања ваздуха било је и очекивано. Основни разлог за повећање 
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поменутог одступања, највјероватније лежи у чињеници да је при већим протоцима воде тешко 

довољно брзо извести испаравање укупне масе распршених капи. 

С друге стране, да би давања сензора температуре у зони пред размјењивачким панелом 

била тачна, струја влажног ваздуха би морала да буде хомогена, односно, укупна маса 

распршене воде би, до наиласка на ту зону, морала у потпуности да испари. Умјесто тога, иако 

постоји реалан потенцијал да укупна маса воде буде апсорбована у постојећу масу ваздуха, 

због недостатка времена потребног за потпуно испаравање капи, долази до формирања 

хетерогене смјеше незасићеног влажног ваздуха и воде. Ово даље за посљедицу има квашење 

сензора температуре, те сензори почињу да показују ниже вриједности од стварних, услијед 

појаве ефекта евапоративног хлађења самих сензора. 
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11. EGM ПРОЦЕДУРА И РЕЗУЛТАТИ 

Основни проблем при раду ваздушног кондензатора представљају управо климатски, 

односно временски услови који излазе из оквира предвиђених током његовог пројектовања (у 

даљем тексту критични услови и критични параметри околног ваздуха). Како је у уводном 

дијелу већ поменуто, управо у таквим условима околине, долази истовремено до поремећаја у 

раду кондензатора, примарно по два основа. Први основ је, свакако висока температура 

околног ваздуха, која отежава, или у екстремним случајевима и онемогућава одвођење 

потребне количине топлоте од кондензујуће паре. Други основ је губитак баланса 

кондензатора, односно поремећај протока паре кроз поједине ћелије било услијед неповољног 

утицаја бочног вјетра, било услијед неравномјерности у дозраченој енергији Сунца по 

појединим ћелијама кондензатора. Поремећај протока паре по појединим ћелијама за собом 

повлачи, осим смањења интензитета термичког флукса у ћелијама са смањеним протоком, 

такође и повећање хидрауличких губитака у ћелијама у којима би се проток паре повећао у 

односу на пројектне вриједности. Као резултат свега тога, долази истовремено и до смањења 

расхладног капацитета кондензатора, а исто тако и до смањења степена корисног дејства 

постројења, што због повећања притиска кондензације, што због смањења степена корисног 

дејства самог кондензатора. 

Механизам по ком губитак баланса кондензатора доводи до смањења његовог степена 

корисног дејства, је директна посљедица другог закона термодинамике. Наиме, губитак 

баланса, за посљедицу има повећање степена неповратности процеса, односно, у складу са 

другим законом термодинамике, узрокује повећање износа укупне ентропије која се у 

кондензатору генерише, а наравно да тиме доводи и до смањења његовог степена корисног 

дејства.  

Све то, у неповољним климатским условима, али условима који су још увијек у 

границама пројектних, доводи до смањене ефикасности рада постројења, односно до повећања 

потрошње горива потребног за производњу исте количине електричне енергије. У околностима 

када температура околног ваздуха премаши пројектне вриједности, а поготово уз појаву бочног 

вјетра веће брзине, проблем више није потрошња горива, већ долази до тога да више није 

могуће остварити захтијеван снагу постројења. 

Смисао примјене EGM методе у оквиру овог истраживања, управо је био да се на неки 

начин утврди и по неком критеријуму одреди степен одступања баланса кондензатора у 

неповољним реалним радним условима од идеалног, а посредством израчунавања промјене 

укупно генерисане ентропије. Према EGM алгоритму, укупна ентропија, која се током процеса 

кондензације генерише у реалном топлотном апарату, може да се израчуна према изразу, [77]: 
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При чему је: 

‐ Q  – количина топлоте која се у јединици времена одводи од паре, 

‐ m  – масени проток паре, 

‐ outv  – специфична запремина кондензата на излазу из кондензатора, 

‐ inT  – температура на улазу у кондензатор (теоретска температура кондензације) 

‐ 0T  – температура околине, 

‐ 0inT T T   , 

‐ p  – пад притиска у кондензатору (посљедица хидрауличких губитака). 

Свакако да се први члан у изразу (11.1) односи на дио укупне ентропије генерисане 

услијед неповратности при преносу топлоте, док се други члан односи на дио ентропије 

генерисане услијед неповратности самог струјног процеса у кондензатору.  

Важно је напоменути да су у тренутку спровођења експеримента, на страни паре били 

доступни само дјелимични подаци на улазу и на излазу из кондензатора, те да на нивоу 

појединачних ћелија кондензатора нису били доступни баш никакви подаци, поготово не на 

страни паре. На страни ваздуха су били постављени сензори за мјерење температуре ваздуха 

испред и иза размјењивачког панела, те анемометри на ротору вентилатора, али само на једној 

од укупно 30 ћелија кондензатора.  

Од података на страни паре, потребних за израчунавање укупно генерисане ентропије 

у кондензатору, доступни су били само Tin  и vout,  док је за одређивање износа термичких 

флуксева и падова притиска по секцијама размјењивачких панела у склопу појединачних 

ћелија, тек требало да се пронађе адекватан метод. 

У ту сврху, у првом кораку, претпостављена су и одређена поједностављења стварног 

физичког модела разматраног кондензатора:  

‐ пара се у потпуности кондензује до доњег краја сваког панела, 

‐ сви панели су истосмјерног типа, 

‐ кондензат је стања које одговара доњој граничној кривој, 

‐ двофазно струјање у цијевима је слојевито, 

‐ кондензатор ради у квазистационарном режиму. 
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Како би се, уз наведене претпоставке, могле одредити преостале непознате величине, 

вршена су мјерења температуре спољних зидова цијеви панела у свакој од ћелија и то у истим 

тачкама на којима су у испитној ћелији постављени сензори. Мјерења су вршена 

инфрацрвеним термометром ScanTemp 490, произведеног од стране Dostmann electronic GmbH. 

Треба напоменути да ScanTemp 490 има декларисану тачност од ±2% у подручју температура 

од -60C÷1000C. Након извршеног мјерења, вриједности очитане у карактеристичним тачкама 

су осредњене, те је на тај начин размјењивачка површина сваке ћелије издјељена на 4 секције, 

а укупна размјењивачка површина кондензатора на 120 секција (слика 11.1).  

 

Слика 11.1. Приказ подјеле размјењивачке површине ћелије кондензатора на секције 

 

При прорачуну, коефицијент прелаза топлоте на страни паре, рачунат је према Shah-овој 

унапријеђеној корелацији, [38]. Поменута корелација је дефинисана на основу три понуђена 

режима струјања, при чему је сваком од понуђених режима придружена и одговарајућа 

критеријална једначина за израчунавање коефицијента прелаза топлоте. Како би се одредило 

који од понуђених режима одговара конкретном физикалном моделу, потребно је прво 

израчунати бездимензионалну брзину паре и Shah-ов корелациони параметар. Ове двије 

величине, рачунају се према изразима: 
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при чему је Jg бездимензионална брзина паре, а Z Shah-ов корелациони параметар. 
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Остале величине које фигуришу у изразима 11.2. и 11.3 су: 

‐ x  – степен сувоће паре (средња вриједност између стања на излазу из турбине и 

стања на доњој граничној кривој) 

‐ G  – укупни масени флукс 

‐ intD  – унутрашњи пречник цијеви (кориштен је хидраулички пречник) 

‐ g  – густина парне фазе 

‐ l  – густина течне фазе 

‐ rp  – бездимензионални редуковани притисак. 

У овом конкретном случају, израчунате вриједности Jg и Z су одговарале режиму 

струјања број 3, [38], те је коефицијент прелаза топлоте на страни паре рачунат према Nusselt-

овој једначини за ламинарну филмску кондензацију у вертикалним цијевима: 
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  (11.4) 

при чему је lk  коефицијент термичке проводљивости кроз течну фазу, а g  динамички 

вискозитет парне фазе, док је Rel  Reynolds-ов број течне фазе, рачунат према изразу: 

 
int

4 1
Rel

l

m x

D





  (11.5) 

гдје m  укупни масени проток паре, а l  динамички вискозитет течне фазе. Треба напоменути 

и то да је према Shah-у, [38] за цијеви под нагибом већим од 15 дата препорука да их се третира 

као вертикалне. 

Интензитети термичког флукса који се, на свакој од секција размјењивачке површине 

одводи од паре, рачунати су преко израза за пролажење топлоте од филма кондензата унутар 

цијеви до спољног зида цијеви према изразу:  

 

int

1
k w

Fk
Q T T

Fk
A 

 


  
(11.6) 

при чему је: 

‐ Q  – интензитет термичког флукса са паре на ваздух 

‐ F  – фактор облика цијеви (нумерички одређена вриједност) 

‐ k  – коефицијент термичке проводљивости кроз зид цијеви 
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‐ intA  – површина унутрашњег зида цијеви 

‐   – коефицијент прелаза топлоте на страни паре 

‐ kT  – температура филма кондензата 

‐ wT  – температура спољног зида цијеви. 

Сагласно полазним претпоставкама, масени протоци паре кроз секције рамјењивачке 

површине су рачунати на основу израчунатих интензитета термичких флуксева и 

одговарајућих разлика енталпија паре на улазу и на излазу из секције. 

Падови притиска у секцијама размјењивачке површине су рачунати према изразу, [40]: 

2

2
g

g
free

w
p L

d
    (11.7) 

при чему је: 

‐   – коефицијент трења на површини филма кондензата 

‐ g  – густина паре (гасне фазе мокре паре) 

‐ gw  – брзина паре (рачуната као средња брзина гасне фазе уз претпоставку да се 

пара у потпуности кондензује до краја панела) 

‐ L  – дужина цијеви 

‐ freed  – еквивалентни слободни пречник цијеви који одговара слободном 

попречном пресјеку (вриједност апроксимирана хидрауличким пречником). 

Коефицијент трења из претходног израза, рачунат је према корелацији, [40]: 

 

1
1212

1.5

8 1
8

Re A B


     
    

  (11.8) 

при чему су A  и B  константе које зависе од Reynolds-овог броја, а рачунате су према, [41]: 

16

0.9

1
2.457 ln

7
0.27

Re

A

D


 
 
  
      

  

  (11.9) 

16
37530

Re
B    

 
  (11.10) 

гдје / D  представља релативну храпавост унутрашње површине цијеви. 
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Након што су измјерене температуре и очитани процесни подаци уврштени у изложени 

модел прорачуна, и као резултат добијене вриједности укупно генерисаних ентропија за сваку 

од секција размјењивачког панела и даље је било потребно наћи модел за упоређење тако 

добијених резултата.  

Као модел за поређење добијених резултата, искориштена је величина која је такође дата 

алгоритмом EGM методе, а која се назива ентропијски број. По EGM методи, ентропијски број 

је дефинисан као количник стварно генерисане ентропије и њене минималне вриједности, 

односно представља однос стварног и оптималног радног режима, а дат је изразом: 

min

gen
S

S
N

S


  

При томе је minS  рачунато за вриједности које би одговарале идеално избалансираном 

режиму рада кондензатора, односно режиму при ком би све секције размјењивачке површине 

имале исте протоке паре и исте термичке флуксеве са паре на околни ваздух. 

У склопу експерименталног дијела истраживања, у овој етапи експеримента, извршена 

су два сета мјерења. Један при релативно слабом вјетру, чија је просјечна брзина у вријеме 

спровођења мјерења износила 1.30 m/s, а други при нешто јачем вјетру, чија је просјечна 

брзина у вријеме спровођења мјерења износила 3.40 m/s. Измјерене вриједности за сваки од 

спроведених сетова мјерења, приказане су у табелама 11.1. и 11.2. 

 

Табела 11.1. Температуре мјерене при вјетру од 1.30 m/s, температура кондензације 62.03C 

C 
ЋЕЛИЈА 

#1 #2 #3 #4 #5 

С
Т
А
ЗА

 

#1 
L 56.1 56.4 56.8 56.1 57.1 57.6 57.1 59.6 57.7 57.1 
R 56.9 56.8 57.6 56.8 57.1 57.3 55.6 59.4 58.7 58.6 

#2 
L 57.6 58.3 58.6 57.7 56.5 57.4 56.3 57.5 56.8 56.4 
R 57.9 58.1 58.8 57.9 58.2 57.2 56.7 58.5 57.6 56.8 

#3 
L 56.7 56.8 58.3 57.5 56.8 57.7 57.0 58.7 57.6 57.8 
R 57.1 56.2 58.5 56.8 57.6 57.9 57.4 58.5 57.9 59.7 

#4 
L 56.8 56.7 57.4 57.6 56.3 56.2 56.5 57.8 57.0 57.3 
R 56.6 55.6 58.5 57.4 57.6 56.5 56.8 58.3 57.0 57.6 

#5 
L 55.6 55.1 57.0 57.8 57.9 57.7 56.8 58.6 56.6 57.8 
R 56.1 56.1 57.7 57.3 57.9 56.9 55.6 55.8 58.6 58.8 

#6 
L 58.4 56.9 57.2 57.7 57.4 56.9 56.6 58.8 55.7 56.5 
R 58.1 57.4 57.3 57.9 56.6 57.7 56.3 57.4 56.5 56.6 
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Табела 11.2. Температуре мјерене при вјетру од 3.40 m/s, температура кондензације 59.76C 

C 
ЋЕЛИЈА 

#1 #2 #3 #4 #5 

С
Т
А
ЗА

 

#1 
L 49.5 50.1 50.1 51 50.6 51.4 52.1 54.1 52.7 52.8 
R 52.6 51.6 49.6 51.4 51.6 51.6 49.8 53.8 52 55.8 

#2 
L 52.6 53.4 54.4 52.1 54.4 53.4 53.8 53.8 56.4 56.1 
R 52.7 52.4 52.6 52.9 55.9 54.1 54.6 54.5 55.5 55.1 

#3 
L 54.9 55.1 56 55.1 55 55 55.1 55.7 55.8 55.9 
R 53.1 53 55.7 55.4 55.1 55.2 55.7 55.1 55.4 55.8 

#4 
L 55 54.4 55.7 55.6 56.1 56 56.7 58.3 58.3 61 
R 53.9 54.2 54.8 54.1 55.1 55.2 55.1 55.4 58.3 60.5 

#5 
L 57.1 56.7 57.1 54.6 56.8 56.1 55.8 57.5 58.7 60.1 
R 58.9 56.9 56.8 54.2 56.4 54.9 56.9 59.4 59.6 58.5 

#6 
L 57.4 59.8 60.4 55.4 55.4 55.5 55.4 60.7 57.9 60.3 
R 58.3 59.6 59.1 59 57.9 56.8 56.4 56.8 60.4 59.5 

 

Како може да се види из другог сета измјерених вриједности, мјерења температуре на 

појединим секцијама размјењивачког панела су дала вриједности чак и нешто изнад тренутне 

вриједности температуре кондензације. У даљем току прорачуна, те вриједности су сматране 

једнаким вриједности температуре кондензације, а одступање је приписано декларисаној 

грешки кориштеног IR-термометра. Такође треба навести да су секције панела са таквим 

вриједностима измјерене температуре сматране да су у том тренутку ван функције (загушене), 

те да се преко тих секција у том тренутку не врши размјена термичког флукса са околином.  

Упоређивањем суме, на овај начин израчунатих интензитета термичких флуксева са 

укупном количином топлоте одведене од израђене паре, израчунатом према процесним 

подацима постројења у тренутку мјерења, добијена одступања су износила 3.7% за први сет 

мјерења, те 5.2% за други сет мјерења. Такође, иста одступања у односу на процесне податке 

су се показала и за рачунате масене протоке паре на кондензацију. Добијена одступања од 

процесних података, а нарочито разлике у тим одступањима за први и други сет мјерења, 

свакако да могу да се припишу методу по ком је рачунат коефицијент прелаза топлоте са 

кондензата на унутрашњи зид цијеви. Наиме, коефицијенти прелаза топлоте су рачунати за 

услове идеално балансираног кондензатора, односно за случај при ком би масени протоци паре 

били једнаки кроз све секције размјењивачке површине, а што значи да је крајњи прорачун 

практично вршен на основу средњих вриједности коефицијента прелаза топлоте. Будући да 

режими рада кондензатора у вријеме мјерења, а нарочито за други сет података, свакако да 

нису били режими идеално балансираног струјања, степен губитка баланса у вријеме мјерења 

је директно утицао на износе поменутих одступања, те свакако и на добијене разлике у 

одступањима. 
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Резултати прорачуна за оба сета мјерења, приказани су на дијаграмима 11.3-11.10. Због 

боље прегледности, на хоризонталним осама дијаграма, бројеви 1 и 2, те 3 и 4 се односе редом 

на прву и на другу ћелију и тако редом. Свака тачка на дијаграмима се односи на по једну од 

разматраних секција размјењивачке површине кондензатора, односно на једну четвртину једне 

ћелије кондензатора. 

 

                

Сл. 11.3. Топлотни флукс за вјетар 1.30 m/s           Сл. 11.4. Топлотни флукс за вјетар 3.40 m/s  

 

Како на дијаграмима одмах може да се види, у резултатима другог сета мјерења постоји 

знатно веће расипање израчунатих вриједности у односу на резултате првог сета мјерења. Као 

што је било и очекивано, за сет мјерења које је извршено у вријеме релативно јаког вјетра, 

одступање од идеално избалансираног режима је било далеко веће него у случају слабог вјетра, 

што потврђује и претходно наведену претпоставку о узроку већег одступања израчунатих 

вриједности за други сет мјерења. Такође, хоризонтална „црта-тачка” линија на дијаграмима 

означава средњу вриједност резултата на дијаграму, што за дијаграме на којима су приказани 

термички флукс и масени проток паре, уједно представља и вриједности које би се односиле 

на идеално избалансиран режим рада кондензатора. 
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Сл. 11.5. Масени проток за вјетар 1.30 m/s   Сл. 11.6. Масени проток за вјетар 3.40 m/s 

 

                

Сл. 11.7. Пад притиска за вјетар 1.30 m/s                  Сл. 11.8. Пад притиска за вјетар 3.40 m/s 

 

                

Сл. 11.9. Генерисане ентропије за 1.30 m/s              Сл. 11.10. Генерисане ентропије за 3.40 m/s 

 

Анализом резултата прорачуна, уочено је да су израчунати коефицијенти трења по 

секцијама размјењивачког панела за износе Рејнолдсових бројева у распону од 3.65104 до 
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3.84104, као и за релативну храпавост цијеви у износу од 1.4810-3 за струјање преко филма 

течности, добро пратили вриједности доступне у литератури, [78]. За први сет података, 

средња вриједност израчунатих Darcy-јевих коефицијената трења је износила 2.6910-2, уз 

станардну девијацију од 3.50210-3, док је за други сет података, средња вриједност 

коефицијента трења износила 2.2310-2, уз стандардну девијацију од 1.33510-3. Средња 

вриједност израчунатих падова притиска по секцијама размјењивачког панела је, за први сет 

података износила 232.5 [Pа], док је за други сет података износила 350.7 [Pа]. Треба 

напоменути су да обе ове вриједности прилично добро пратиле падове притиска који би 

одговарали разликама температура од улаза у кондензатор, до излаза из кондензатора, а које су 

биле доступне у оквиру процесних података постројења.  

Израчунате вриједности генерисане ентропије по секцијама размјењивачког панела, за 

први сет података су, по средњој вриједности износиле 2300 [WK-1] уз стандардну девијацију 

од 1483 [WK-1], док су за други сет података, такође по средњој вриједности износиле 

4504 [WK-1] уз стандардну девијацију од 7047 [WK-1]. Треба напоменути да је стандардна 

девијација у овом случају само индикатор нивоа губитка баланса кондензатора. За исте 

процесне податке, износи генерисаних ентропија, које би одговарале идеално балансираном 

режиму рада кондензатора, износиле су 1970 [WK-1] и 2038 [WK-1]. 

На основу ових података, израчунати ентропијски бројеви су износили 1.17 за први сет 

мјерења, а 2.21 за други сет мјерења. Такође су израчунате и вриједности укупно генерисане 

ентропије које би одговарале средњим вриједностима падова притиска за оба сета мјерења и 

тако израчунате укупно генерисане ентропије су износиле редом 2.53105 [WK-1] и 

3.57105 [WK-1]. 

У исто вријеме, вриједности укупно генерисане ентропије, такође за средњи пад 

притиска по секцијама панела, али уз претпоставку идеално избалансираног режима струјања, 

износиле су редом 2.36105 [WK-1] и 2.45105 [WK-1], те су припадајући ентропијски бројеви за 

овако израчунате вриједности износили 1.07 и 1.34. 

Ако проанализирамо израчунате вриједности генерисаних ентропија, дате на сликама 

11.9. и 11.10, може да се уочи једна веома интересантна правилност. Претпоставимо за почетак 

да су секције панела које генеришу више од 3000 [WK-1] секције са високом генерацијом 

ентропије, а секције које генеришу мање од 1000 [WK-1] секције са ниском генерацијом 

ентропије. Ако сада, уз овакву претпоставку поново анализирамо дијаграме са израчунатим 

вриједностима масених протока и термичког флукса, можемо видјети да су управо секције 

панела са најнижим вриједностима протока и флукса истовремено и секције које генеришу и 
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најмање износе укупне ентропије. С друге стране, секције са високим износима генерисане 

ентропије, су уједно и секције са високим вриједностима, како масеног протока паре, тако и 

термичког флукса који се од паре одводи. 

Другим ријечима, очигледно да губитак баланса кондензатора, на нивоу цијелог 

размјењивача, како је и било очекивано, доводи до повећања укупно генерисане ентропије у 

кондензатору, али на нивоу појединачних секција размјењивачког панела, управо секције које 

праве проблем су секције које истовремено генеришу и најмање ентропије. Очигледно да 

усљед „загушења” појединих ћелија, првенствено под утицајем бочног вјетра, а затим и под 

утицајем неравномјерности у дозраченој енергији Сунца, долази до преоптерећења преосталих 

ћелија. Као посљедица тога, долази до повећања протока паре кроз секције размјењивачког 

панела које тим ћелијама припадају, чиме долази и до повећања хидрауличких губитака кроз 

те ћелије, а тиме и до повећања генерисане ентропије. Према томе, могла се дати формулација 

да приликом „загушења” појединих ћелија и губитка баланса долази до повећања укупно 

генерисане ентропије и посљедично до смањења степена корисног дејства кондензатора, али 

да исто тако то повећање ентропије не бива генерисано у загушеним ћелијама, него управо у 

преосталим функционалним ћелијама, усљед њихове преоптерећености. 

Узимајући све до сада размотрено у обзир, могло би се узети да је ентропијски број 

веома добар индикатор проблема у систему за кондензацију. Када ентропијски број за цијели 

кондензатор премаши одређену вриједност, то је сигнал да постоји потреба за интервенцијом 

на неким од ћелија кондензатора. Такође, ако је ентропијски број неке од појединих ћелија 

нижи од претходно одређене вриједности, то је индикатор да баш на тој ћелији треба да се 

интервенише. На тај би се начин кондензатор могао континуирано одржавати око оптималног 

режима струјања, без појава већих нестабилности у раду постројења. 

У склопу истраживања, спроведена је и симулација примјене описане методе на други 

сет већ презентованих података. Овај сет података је одабран за приказ рада методе будући да 

је припадајући ентропијски број за тај сет података износио 2.21, док је за први сет износио 

1.17. Како је раније већ речено, вриједност ентропијског броја суштински показује колико се 

пута више ентропије генерише у датом режиму рада кондензатора од износа који би се 

генерисао у случају идеално балансираног система. То значи да је у случају првог сета, 

генерација ентропије била 2.21 пута већа од оптималног, док је режим рада кондензатора у 

вријеме мјерења првог сета података био веома близу оптималног. Током симулације, одабрано 

је да се све ћелије чији су локални ентропијски бројеви мањи од 0.5 сматрају критичним за 

стабилан рад кондензатора. Прије почетка симулирања овлаживања ваздуха, ентропијски 

бројеви по ћелијама кондензатора су износили: 
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Табела 11.3. Ентропијски бројеви ћелија прије интервенције 

  Ћелија 

  #1 #2 #3 #4 #5 

С
та
за

 

#1 1.04E+01 1.17E+01 8.47E+00 6.30E+00 3.86E+00 

#2 4.33E+00 4.07E+00 1.84E+00 1.99E+00 6.42E-01 

#3 2.42E+00 7.49E-01 1.06E+00 8.41E-01 6.35E-01 

#4 1.76E+00 1.17E+00 7.34E-01 5.21E-01 0.00E+00 

#5 1.24E-01 9.25E-01 5.41E-01 1.90E-01 0.00E+00 

#6 8.35E-03 2.06E-01 4.44E-01 3.35E-01 0.00E+00 

 

Како у табели може да се види, у вријеме мјерења температуре за други сет података, 

критичне ћелије у кондензатору су биле све ћелије стазе број 6, те прва, четврта и пета ћелија 

на стази 5, као и ћелија број 5 на стази 4. Дакле, према усвојеном критеријуму је било укупно 

8 критичних од укупно 30 ћелија. 

У наредном кораку, посредством програма написаног за симулирање процеса влажења 

ваздуха, симулирано је овлаживање ваздуха у критичним ћелијама масеним протоком од 

1.44 kg/s воде температуре 16C. Као резултат симулације, ентропијски број кондензатора је 

сада износио 1.87, што значи да му се вриједност смањила за нешто више од 15%, а за 

приближно исти износ се смањила и укупно генерисана ентропија у кондензатору. 

Истовремено, температура кондензације се смањила за приближно један степен Целзија, док 

се притисак кондензације смањио за приближно један kPа.  

Вриједности локалних ентропијских бројева по ћелијама кондензатора, након првог 

корака симулације су износили: 

Табела 11.4. Ентропијски бројеви ћелија након првог корака интервенције 

  Ћелија 

  #1 #2 #3 #4 #5 

С
та
за

 

#1 7.39E+00 8.30E+00 5.80E+00 4.29E+00 2.43E+00 

#2 2.72E+00 2.55E+00 1.02E+00 1.10E+00 2.61E-01 

#3 1.41E+00 3.26E-01 5.13E-01 3.81E-01 2.58E-01 

#4 9.54E-01 5.87E-01 3.17E-01 2.18E-01 5.00E-01 

#5 2.02E+00 4.57E-01 2.02E-01 2.27E+00 4.97E-01 

#6 8.33E-01 1.64E+00 3.65E+00 2.85E+00 4.50E-01 
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Као што у табели може да се види, након симулиране интервенције на ћелијама које су, 

по одабраном критеријуму биле критичне, износи ентропијских бројева тих ћелија су у главном 

порасли изнад захтијеване вриједности. Међутим, како такође може да се види у табели, након 

симулиране интервенције су се сада појавиле нове, по истом критеријуму критичне ћелије, а које 

прије интервенције нису имале ентропијске бројеве ниже од захтијевано.  

Теоретски гледано, идеја методе је да се описани поступак наставља све док 

ентропијски број не достигне жељену вриједност, или док се не достигне максимални 

расположиви проток расхладне воде. Уз механизам овлаживања какав је примјењен у овом 

конкретном случају, треба имати на уму и чињеницу да се овлажује ваздух на нивоу цијеле 

ћелије, а да истовремено нису све секције панела у оквиру исте ћелије једнако оптерећене и то 

првенствено због поремећаја струјања ваздуха у ћелији под утицајем бочног вјетра. Управо из 

тог разлога, процес овлаживања новонасталих критичних ћелија након текућег корака, има 

смисла зауставити уколико се у том кораку, међу ћелијама на којима је већ интервенисано, 

појавило више од једне критичне. 

У оквиру симулације, спроведена су још четири узастопна корака интервенисања на 

ћелијама које су, према задатом критеријуму, након сваког наредног корака постајале критичне 

и то истим протоцима расхладне воде. Након спроведеног четвртог корака, локални 

ентропијски бројеви ћелија кондензатора су износили: 

Табела 11.5. Ентропијски бројеви ћелија након четвртог корака интервенције 

  Ћелија 

  #1 #2 #3 #4 #5 

С
та
за

 

#1 4.02E+00 4.56E+00 2.90E+00 2.17E+00 1.00E+00 

#2 1.10E+00 1.03E+00 2.90E-01 3.00E-01 2.21E+00 

#3 4.52E-01 2.49E+00 3.24E+00 2.71E+00 2.21E+00 

#4 2.31E-01 3.44E+00 2.44E+00 1.81E+00 1.21E-01 

#5 7.47E-01 2.79E+00 1.93E+00 9.12E-01 7.56E-02 

#6 2.20E-01 6.86E-01 1.66E+00 1.28E+00 9.81E-02 

 
Како може да се види, након четвртог корака интервенисања над критичним ћелијама, 

појавиле су се још четири нове критичне међу ћелијама на којима још није интервенисано, али 

исто тако су се појавиле и четири критичне ћелије међу ћелијама на којима је већ 

интервенисано. Управо из тог разлога, у овом кораку је симулирање процеса даљег 

интервенисања на новим критичним ћелијама заустављено.  
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Резултат симулације након четвртог корака интервенисања над критичним ћелијама је 

смањење температуре кондензације за нешто преко два степена Целзија, те смањење притиска 

кондензације у износу од приближно 2 kPа. Ентропијски број за цијели кондензатор се смањио 

са 2.21 на 1.64, што је приближно 26%, док се укупно генерисана ентропија кондензатора 

смањила за 32%. 

Најбољи увид у побољшање уравнотежености кондензатора може да се стекне уколико 

се упореде дијаграми генерисаних ентропија по секцијама размјењивачког панела за случај 

прије интервенисања, за случај првог корака интервенисања и за случај стања након четвртог 

корака интервенисања над критичним ћелијама. 

 

 

Слика 11.11. Генерисане ентропије прије интервенције 

 

  

Слика 11.12. Генерисане ентропије након првог корака (лијево) и након четвртог корака (десно) 
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12. ЗАКЉУЧАК 

У циљу унапрјеђења рада ваздухом хлађеног кондензатора у предметном 

термоенергетском постројењу снаге 300 MW, извршена су опсежна истраживања како самог 

система за кондензацију, тако и утицаја промјена у том систему на рад постројења у цјелини. 

У склопу истраживања, извршена су и реална мјерења и нумерички експеримент, а такође је у 

ту сврху написан и сет рачунарских програма, посредством којих су изведене симулације, како 

овлаживања ваздуха, тако и очекиване реакције постројења на могуће интервенције на 

кондензатору. 

Током истраживања, уочено је да до проблема у раду система за кондензацију, 

суштински долази посредством два, не нужно везана механизма. Један механизам је свакако 

висока температура спољног ваздуха у љетним мјесецима, будући да је код ваздухом хлађеног 

кондензатора, доњи топлотни резервоар управо спољни ваздух. Пошто свакако морају да 

постоје одговарајуће коначне разлике температура паре која кондензује и околног ваздуха, 

наравно да ће, у случају високе спољне температуре бити отежано одвођење топлоте од паре, 

а такође долази и до пораста притиска кондензације. Није потребно наглашавати да је овај први 

механизам до приличне мјере очекиван и очигледан. 

Други механизам по ком долази до проблема у систему за кондензацију био је далеко 

мање очигледан. Тај механизам се односи на проблем стабилности рада, односно на губитак 

баланса кондензатора. Губитак баланса, осим што води ка нестабилности рада размјењивача 

топлоте, такође доводи и до повећања неповратности процеса, а тиме и до смањења 

ефикасности. Како проток паре кроз ћелије и кондензатор у цјелини, није регулисано, и само 

одређивање реалних протока представља засебан проблем. 

Истраживање је спроведено у циљу добијања метода за повећање интензитета 

топлотног флукса који се одводи од паре, а да се истовремено баланс протока паре кроз секције 

кондензатора у што већој мјери приближи оптималном.  

У том смислу, формирани су 3D модели, како цијеле ћелије кондензатора, тако и 

сегмента оребрене цијеви размјењивачког панела. Нумеричким симулацијама су потом 

одређени падови притиска ваздуха при струјању кроз размјењивачки панел, поља температуре 

испред и иза размјењивачког панела у ћелији конднезатора, поља брзина и притиска ваздуха 

како испред панела, тако и по дубини коморе. 

 

Извршен је и реални експеримент на стварној комори кондензатора и то мјерења 

температуре испред и иза панела у по 9 тачака са сваке стране, чиме је уједно и потврђен 
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резултат нумеричке симулације. Такође, мјерене су и брзине ваздуха на улазу у комору у 8 

тачака по пречнику ротора вентилатора. 

Рачунарски програми, написани за потребе овог истраживања су показали добро 

слагање са резултатима реалног експеримента. То је не само потврдило валидност резултата 

које дају написани програми, већ и показује да је остварено овлаживање ваздуха распршеним 

капљицама воде блиско идеалном. 

Као коначно рјешење, одабрано је овлаживање струје ваздуха управљано алгоритмом 

базираним на методи минимизације генерисања ентропије. Алгоритам да, на основу релативно 

једноставних мјерења, може лоцирати групу ћелија кондензатора које у датом тренутку у 

највећој мјери нарушавају његов баланс. На тај начин, алгоритам указује на којим ћелијама у 

том моменту треба да се интервенише, односно на којим ћелијама треба да се интензивира 

одвођење топлоте како би се истовремено неутралисао утицај оба ова механизма. Као веома 

повољна особина алгоритма показало се и то да је поступак лоцирања критичних ћелија 

могуће итеративно понављати практично све док се не постигне радни режим кондензатора 

најближи оптималном.  

Такође, вјероватно и најатрактивнија карактеристика алгоритма је и то што описани 

поступак може врло лако да се аутоматизује, те је могуће да се искористи за континуирано 

управљање системом за кондензацију у реалном времену, наравно уз постављање 

одговарајућих сензора на размјењивачке панеле. При оваквој аутоматизацији система, значајну 

улогу би такође могли да имају и развијени програми, будући да би они омогућавали да се у 

сваком тренутку израчуна управо онај проток воде који је потребан за прецизну корекцију 

топлотног флукса на свакој од ћелија, а такође и укупан проток воде који би био потребан да 

се притисак кондензације сведе на захтјевану вриједност. 
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IIPPIKA3 HAYI{HIIX I{ CTPYT{HIIX PAAOBA KAHAI4AATA
rcoju ca4pxe pe3yJrrare lrcrparltlrBalba y oKBIIpy AoKTopcKe gncepraqnje

A1'rop-u, Hac.rloB! qacoluc' roruHa, 6poj no,rylteua, crpaHIIqe

Jovan B. Skundrid, Predrag M. Zivkovid, Milan M. Tica, Mladen A. Tomii, Christian P. Barz,

I[nvestigation of air-cooled condenser's operating parameters in modern thermal power plant,
Therm al Science, 2022, Oriine F irst, doi. org/ I 0.22981TS C I 22 0 806203 S

_ Y paay je [3BprrreHa ananu3a o.Icr].nar]a reprro-crpljnux napaMerapa KoHreH3aropa ]' peanHnNl ycnoBr{rla paAa oA
I onrrn,rrr* {npojexrurxt aptjeaHocrrr. [lorreulra aHa.rrr3aJe c[l]oBe-reHa Ha ocHUB) u3BPUeHrtx cepuja vlepe*a

Te\rneparype pa:lryen rsavxux [aHe,'la KoH.].eHraropa. a nprr,rieuoll Mero,r.e r\urHrir\4rrtauuie t euepncarua eHrponuje ra

pasnjeruuaa,re rorrJrore y xojuua a.qo,!a3r.r 4o npor{eue $ase pagHor ue.quia. Toxolr IrcrpaxuBaria, yrnplena cy ruatajua
oAcr\,[ar6a repno-crpyjulx [aparterapa o.q orrrulla.rruflx npujeJuocru. re c] -Itre u npenopyK, xaro sa eQuracHo

noqupam-e xpuruuHnx he:ruja KorJ.qeH3aropa- Taxo lr 3a Morvhe aurepneuucan,e.

Jovan 5kundri6, Predrag Zivkovii, Darko KneZevii, Danilo Durica, BoSko Badii, Determining the

critical operation parameters ofthe air-cooled condenser in the Stanari therntal pou,er plant,

2 lnnovative Mechanical Engineering, Vol.1, No 1,2022, pp. 120-121 .

Kareropuja

}i{22

M54
Oaaj pag y3rrlra )/ o6sup lperxoguo aHalrr{3upaue laparrerpe oxo,[riHe (reureparypa, 6p:uua tr lpanaq aerpa) tta pa.t

Ba3a)/xoM xlaljeuor KoHrr,eH3a'r'opa reprroexexrpaHe CraHapn. Y3esulr nlloleKlHe napallerpe. 1"rupfleuo-Ie 4a ncrcroju nap

croruHa caru y xeH,eM nepuolt),Kara cv cno,'r,r[r lc.roBu 3HarHo u:uag npLr_jerluux. larje npe&lor ra cauaqniy lpo6-nerta.

J. 5kundri6, P. Zivkovii, D. Mitrovic, M. Vukii, D. Durica, B. Badic, Analysis o/ Seasonal

Deviations In;fluence on Air-Cooled Condenser Performances, 15th lnternational conference on

accomplishments in electrical and mechanical engineering and information technology - DEMI 2021,

3 2021, pp.222-228. M33
V pa"cyje npura3aH r,repHx crrcreM NrereopoxorxKe craHuue y orBupy replloexexrpaHe Cranapu. lare cy KapaKTepucrllKe

uepuux ypelaja rr lprrxa3aue cy roJrrrxE,e cpe.t$e u excrper{He AHeBHe rr3lrepel{e Bpe-fHocrrl 6pruue rt npaalla Berpa u

Telrflepar],pe. Yrrpf eua c) flep[o,Irr v KoJ uua c] lapaNlerpx otro-[IrHe u:na4 npoj emrurx BpeAnocru. MepHu cucreu 1e

noKa3ao Io6po c,rarau,e ca AocrylrHurr no.qaur{Nta ca TJIaBHUX Mereopo-[orllKl:Ix craHuua, Kao ]I K,rIlrNfaro.lrorrlKurl arjracltMa.

HAIIOMEHA: yno,ruro je KaH^[t4xar o6januo Br{Lue oir 3 pa,[a, .{orarrl HoBe pejloBe 1' oea.i .qeo /xoKyrleura

I,ICTIYBEHOCT YCJIOBA 3A OAEPAHY AOKTOPCKE AIICEPTAIIIIJE
Kas,rurar r4clyllaBa ycnoBe 3a orleuy u og6pany AoKropcKe 4r.rceprauuje xojn cy npeAnufeuu 3aroHou o BLrcoKoN{ 

AA HE
o6pasonarry, Craryron Yuurepsurera n Craryrou @axy-urera.

KauAuAar Joran llJryHApr.rh rroAHeo je 20.04.2022. ro1une O4cexy 3a HacraBHa I{ cryAeHrcKa rllrralr,a

Mauruncror Qarylrera y Hlnuy 3axreB 3a oAo6pe6e reMe loKropcKe gl{ceprauuje rroA paAHIrM HacJIoBoM

"Onruuusaqnja ra:gyxoM xnabeHor KoHAeH3aropa repMoeHeprercKor 6.rroxa cHare 300MW".
HacrasHo-HayqHo Behe MauruHcKor +aKynrera y Huuy je ua ceguuuu ogp)KaHoj 04.05.2022. ro,qllHe oAnyKoM

6paj 612-231-612022 rpelnoxuno Kouucujy 3a orreHy HavqHe 3acHoBaHocrl{ HaBeIeHe rer\Ie y cacraBy: .qp

flpegpar Xnaronuh, BaHpeAHr.r rpo+ecop Maruuucxor Qary,rrera y Hiluy, ,lp AejaH Murponnh, peAoBHH

npo$ecop Mauruucxor Saxy,rrera y Huury, Ap MupjaHa Ilaxonuh, peAoBHIz rpoQecop Maruuucxor (rary,rrera
y Hnruy, rp lapxo Kuexarnh, peAoBHri rpoQecop Marunncxor $axy.rrrera y Eamoj nyuu, Ap MnaAeH Touuh,
BaHpeAHIl flpo+ecop @axyJlTera rexHurrK[x HayKa y Honou Ca4y.
Hayuno-crpyqHo Behe 3a rexHlrrrKo-rexHoJro[rKe HayKe Yunnepsurera y Huruy je Ha cegHuqfi oApxaHoj
01.06.2022. roAr{He oAnyKoM 6poj 8/20-01-004122-020 fiiuenosa,.ro Konrucnjy 3a orleHy HaytrHe 3acHoBaHocrrr

AoKropcKe 4ucepraqnje KaHAuAara JosaHa lllxyH4pnha y cacraBy: Ap flpeapar }Kuexonuh, pe.qoBHH rpoQecop
Mauuucror $axy,rrera y Hnuy, Ap fiejau Murpoauh, peAoBHu rpoQecop Marunncxor rparcy,rrera y Huury, Ap
MupjaHa llaxoruh, peAoBHu npo$ecop Maulrucxor rlary,rrera y Huury. Ap Aapxo KHexaruh, peAoBHr{

rpo$ecop MaruuHcror $axy:nera y Eamoj ,rlyuu, Ap M,qa,qes Tonrzfi, BaHpeAHu rpo$ecop (Daxy,rrera

rexHurrKrrx HayKa y Horou Ca4y.
HacrasHo-Hayr{Ho Behe MauruHcKor Saxy,rrera y Hnxy je ua ce4uurlrr oApxaHoj 31.08.2022. roavue, ua
ocHoBy Llznerutaja Konaacuje o 3acHoBaHocrrr reMe AoKTopcKe nr{cepraqr{je rtoA HacJroBoM

"OIITI4MU3AUIIJA BA3AyXOM XTIAbEHOf KOHAEH3ATOPA TEPMOEHEP|ETCKO| ETIOKA
CHA|E 300 MW" oAnyKoM 6poi 8/20-01-006122-037 ycrojr.r,ro HaBeneHy reMy loKropcKe Aucepraqnje u
IlpeAno)K-rlno Ap Ilpe.4para XHsxoauha. pel1oBHor npo$ecopa Marunscxor Saxy,rrera y Huruy 3a 

^,reHropa.Hayuuo-crpyuuo aehe 3a rexHurrKo-TexHorTorlKe HayKe VHr.rnepsurera y Huury je Ha ceguraqu ogpNaHoj
13.09.2022. roAHHe og,'ryKora 6poj 8/20-01-006122-037 Aa!'ro carnacHocr Ha O4,.ryny o ycnajasy reue
AoKropcKe 4ucepraquje n ua ucroj ceAHuurr oAnyKoM 6poj 8/20-01-006122-038 uNrenosaro np llpegpara
Xuaxosuha, peAoBHor npo$ecopa MaruuHcxor $ary,rrera y Huruy 3a MeHTopa 3a rr3paAy AoKropcKe
4ncepraqnje.
KaHAuAar JonaH lllxyuapuh je 05.07 .2023. roAHHe noAHeo 3axreB O4cercy 3a HacraBHa Ir cryAeHrcKa rryffarba
Maunscxor Qarcy,rrera y Hnury sa ogpefunau,e Kour.rcuje 3a oueHy u og6pauy AoKTopcKe 4nceprarlnje.
HacrasHo-HayqHo sehe MaxruHcKor Saxy,rrera y Huruy je ua ceguaqn ogpxauoj 24 .08.2023 . roArrHe onnyKoM
6poj 612-330-612023 npeAro)Kllno Kolrucajy 3a oueHy n og6pauy AoKropcKe 4ucepraqr.rje y cacraBy: Ap



lflpe4par Xurxonuh, peAoBHu npoSecop Mauruncxor Qaryrrera y Huruy, ap flejan Mutponuh, peaomru]

npoSecop Maruuncror $axynrera y Huruy, 4p Mupjana Jlar.onuh, peAoBHId npoSecop Mauruncltor $arynrera]
y Huruy,4p flaprco Knexaruh, peAoBHrr upo$ecop Maurrancxor Qaltymera y Earroj Jlyryl, Ap Mla4en Touuh,]

isaHpelHu npo$ecop (Darynre:ra rexHIrqKI'Ix HayKa y Honorvr Ca4y. :

iHayuuo-crpyuno nehe 3a rexHrrrrKo-TexHoJroruKe HayKe Ynxrep:urera y lfumy je na ceAHrlut4 oapxallojl
ill.09.2023. ro.qrcHe oAnyKoM 6poj 8120-01-007123-019 uNrenosaro Kouucujy 3a oueuy u o46pauy AoKropcKe
l4ucepraqnje :xal1uglara JosaHa llkyu4pnha y cacraBy: 4p flpe4par Xurrcoruh, peAoBHI4 npo$ecopi

]Maurncror tpaxyrrrera y Huruy, ap flejan Mrrporuh, peAoBHrr npo$ecop MauruHcxor Sarynrer:a y Humy, ap1

iMupjaua Jlaxorzh, peAoBHrr upoSecop Maurzncxor $any:rera y l{uury, 4p [apro Knexaruh, pegoruu

lupo$ecop Mauuncror Sarylrera y Eanoj fly\u, Ap MraAes Tour.rh, BaHpeAHI{ upo$ecop (Dary:rrera

irexnuqxzx HayKa y Horou Ca4y. 
]

KanAuAar Jonan IllryHapuh je npronorrrilcaHrr ayrop je4not pa1a o6jarrenor y qacoru,Icy ca SCI mzcre usi

;yxe o6lacru xojoj npraua4a reMa AoKTopcKe 4r""prurgrj., npuorot rr. ara ay"ropje4nor pa4a o6jar,ls**,o. yl
,u"orrr"y xoju uslaje Yuznepsra:rer y Hmuy ,, y*" o6;racrz xojoj npznaaa reMa AoKTopcKe 4ucepraqr{e, rtaoi

u npaouoruzcaHr{ ayrop je4uor paga o6javneHor y s6opuury paAoBa Hayr{He ron$epenquje xojy opranrlsyjel

'Yuunep:urer y Eamoj IIyr\ , raxole rr3 ylxe HayqHe o6,racrz reMe AoKTopcre 4ucepraquje. 
i

iHa ocuory cBera HaBeAeHor, KaHAz4ar Jorau lllrcyH.qpzh ucrryrbaBa cBe ycJroBe 3a olleny u o46pauy

AoKTopcKe 4ncepraqraje npe4nuleue 3arconovr o BVcoKoM o6pasoramy, Crary:rou Yurarepsulera y Huruy u
','rrera y Hutuy.

onuc noje4rrnux AenoBa 4ucepraqlrje (i)o -i00 pe,ru)

fioxropcxa gucepraguja cacroju ce us 12 rrorJraBJba r.r ogronapajyhux upzrora: Kopr.llrreHe Jll4reparype,l

;uonzca cilvtKavrra6ena, Kao rd KparKe 6raorpaSr{e ayropa. flo Soprraz u cagpxEy paA y rorrryHocrll ncnyrrara]
lnocrojehe craHrapAe 3a AoKropcKy 4ucepraqujy. Hacnosz rorJlaBJba y guceptaquju cy:
i l. YnoA

2. flpeue4 AocaAalrlmrrx HcrpzDKVBaIba

3. Teopercru4uo
, 4. MareMarr.r.IKI{ MoAeJr

i 5. Hynrepuuro MoAeJrr.rparbe

' 6. Apyru saKoH repMoAr.ruaMr{Ke u erceprujcna a*a:nyaa
, J. Mero4a Mr4HrrMrrauuje renepzcarra eurpouzje

8. Mjepna orpeMa
9. Hyuepuuro l{crpzDKrrBarbe

i 10.PasrnjeuupaqyuapcKunporpaMra
11. EGM flpoqe4ypa u pe3yJrrarlr
l2.3ax*yuaK

,\r ^.--..-., n-^^^^ ----a^----^----:- ^ ----------lY oxrzpy llpeoe nozlqz,oa Aare cy orlruTe lanQopMarluje o [pr,rHrlzrry paAa, npeAHocrr.rMa r{ HeAocrarIVMa]
Ba3AyrrrHr,rx KoHAeH3aropa, Kao r.t y3porlkrMa najsua.rajurajux npo6leua y Er,rxoBoM paAy.
tY fpyegu noztta6,'by, qeQulurcano je uecro AoKTopcKe rese y oKBr,rpy rncrpaxcunama Qenouena, Kao r4 rraoryhra<
yuanpelerra paAa Ba3AylxHrrx KoHAeH3aropa y repMoeHeprercKlrM u uocrpojeru{Ma yolrrrre 

i

:Y Tpetteu noztasJby cy Aare reopercKe ocHoBe rou4eusaquje BoAeHe rrape, Kao u nocrojeha roHcrpyqujcrcal
ipeuerra KoHreH3aropa y repMoeHeprcTcKr4M u nocrpojeru{Ma yorurrre 

i

'Y Vemepmoa nozraslby cy Aare rpaHcrroprHe je4uauune MareMaruqKof MoAeJra roju, y aHarlllTrrrrKorr cuucny,;

lg-"TYj" $nsuranuocr Qenouena ua rojnua ce reMeJblr paA HaBeAeHr..rx KoHreH3aropa.
Y llemou nozta*/by je onucaH [peJla3 ca MareMaruqKor Ha rryMepruKrr MoAeJr, Kao r{ [ocrynaK sarnaparrai
4o6ujenor MoAera. I'Is,loxeHla cy pa3Hr,r MoAeJrr ryp6ynenuaje, a o4a6pau je peana:a6[rHt{ K-encuJloH MoAeJr

ica craHAapArroM 3r{rHoM Syunqujou. 
i

lY orcnupy lllecmoe u Cedntoz nozrazr'ba, Aare cy reopercne ocHoBe erceprrajcre aHzurrr3e, a uoce6no ocuone]
MeroAe MuHLIMIr3aUuje ieuepaquje eHrponuje - EGM, Kao ocHoBe oururr,lusaquje pa3MarpaHor KoHAeH3aropa. 

lY Ocuou noztaslby je gar orurc MepHe olpeMe y3 Aerasue cnequ$uraqzje ceax.or KoprrrnreHor MepHor:
ypelaja. lar ie u ouuc nosuquja na rojuua je crara MepHH ypelaj 6uo uorruupaH y zcnrruoj henzjr,ll
KonAensaropa roKoM cnporolerra eKclepr,rMemaJtHkrx t4crpilKr4Barr,a. 

i

iY ,{eeemou noeaaemy je Aar AerzubaH orrr{c c[poBeAeHor ]ryMepr{rrKor }rcrpaKlrBarLa, Ha ocHoBy]
ilpe4cmnrseuor IryMepI,IqKor MoAera. (Doprrrupau je 3[ MoAeJr ope6peue ueB]r pa3MerLuBaqKor fraHeJra, xao ui
iqene henuje KoHAeHBaropa. HynrepwuKrrM cr,rMyJraryljaua o4peleua cy rraAoBr4 npr,rrr,rcKa Ba3Ayxa rrpr4 npoJra3y
Kpo3 rIaHeJI Ia 4eQuuncaHrr [apaMerpil flopo3Hocru. O4peleHa cy [oJBa 6psuHe, [pr{TrrcKa , r.*rr"purypl
Ba3Ayxa. Bpeguocru rloJba reMrleparype cy ynopelena ca pesyJrrarr.rMa eKcrrepaMelrra, ys go6py 

"urru"ro"i. ]l,Y ,\ec9m.o1t,(!znapet je qplrKa3aHu cy coQrrepu pa^:rrajeHr4 y oKBr.rpy Haqq4eHr{x rrcrpuDKt4Bafla, lqgell jqi



sa cnaxy oA yKyrrHo 120 ceruryjapirMerbuBarrKor rraHeJra.

iY Jedauaecmow noetaslby, frpr,rKa3aH je uareuarwrKr4 arrapar, ua 6azu MeroAe MrrHlrMlr3arluje reuepucarra
lemponzje, xoju je Ha ocHoBy rr3MepeHr/rx reMrreparypa crroJbHrrx 3r{AoBa pa3Menr.rBaqKlrx rraHeJra npoue}br4Bao

iuporox [ape, flrrreH3r{Ter rorrJrorHux Slyrccena, ila1oBa rrprrrr.rcKa, a KoHarrHo u u3noca reHepl{caHe eHrponzjer

]:1 T"^y uA yr(yutru LLv evl(\41?' p.151vletbl{6aYrtur rrattsJtil. 
l

1Y ,\eauaecmov nozno6,,by cy Aarr4 3aKJEyrrqu 4o xojrx je ayrop Aorrrao y roKy I{crpiDKI,IBar},a, Kao z crraepuuqei

u no6orruarr a pa:rz.j enor ofrrrrMra3aurroHor M

Huno ocrrapr{Fa}f,a nocraB,rbeHrrx uu,fbeBa ur npzjare AoKropcKe 4ucepraquje (do 200 peuu)

klcrpaxusarueM y oKBHpy AoKropcKe 4ncepraqnje. KaHAuAar je ucnyuuo cBe nocraBJbeHe urrJbeBe. Ocuosltu
urrJT, rrcrpaxrmama je 6n,ro o4pefr{Ba}be repuo-crpyjHnx rrapaMerapa y peanHrM ereMeHT}rMa (hennjaua)
Ba3AyxoM xralenor cerMeHTHor KoHAeH3aropa r,r3noxeHoM crroJbHr{na yruqajulra. HaneAesr,r ocHoBHu uu,'bi
ilcrpaxrrBarba je y norrryHocru ocrBapeH rrprrMeHoM pasnujeHor MoAeJra, 6a:upanor Ha MeroArz ruznuuusaqujel

lreuepucarra errpouuje, Kao r{ $opnupanrx arropprraMa z co$rnepa. Tzue cy 4o6rajeuu rcprrao-crpyjnul
iuapanaerpu 3a cBr{x 120 ceruryja pa3Merbr4BarrKe [oBprxr{He KoHAeHsaropa, xoju cy ce ca 4o6pou rauuoruhyl
[oKJranrurrzr ca npoqecHr,rM noAarlrrMa, 4o6ujeuuu y patry nocrpojerra.

]Kanalrgar 
je raxofe ac[yHl{o pI cBe rrocraBJbeHe noje4uua.rue qr{JbeBe. Y cxrorry pasnzjeuor MoAeJra, aar je n]

lMeroA xoju ouo.ryhaBa Aa ce Ha ocHoBy Ao6zjenrax repMo-crpyjuux uapauerapa,6pso z e$uxauro roUupajyi
xprEruune heruje KoHAeu3aropa. Taxo ce go6vja zuQopuaquja ua nojzu je herzjarr,ra y AaroM rpenyrryl

,norpe6no.zurepBeHracarkr 
xaro 6n ce ocrBapuno noaehaire r4HTeH3vrera rorrJrorHor $ryxca roju ce oAsoAz oAl

irou4eusyjyhe uape, a Aa ce flpr,rroM 6a,rrartc KoHAeH3aropa y rrrro rehoj naepz npu6rru>r*t o[DrMiurHoM.
flpurasanu MexaHrr3aM onruuzsaq{ e p4a Ba3ryxoM xraleuor KoHAeH3aropa rroKa3ao je nenzxy eronoucxyi
Lr{crrJlarrrBocr. flpzuenou pasnujenor MoAeJra je uoryhe, ys peJrarrrBHo MaJra rrHBecrrurrlt4oua ylarama, y]

Lpe -{epel4gT!9"_p"?Ap. E91rA_e-Hg4TgpqJgggpy. Jy_q{IdcIoM ol{r{UarrHoM- i

,BperHoBarre 3lril d3r;;;;-Ar;.piuur.ie li" zbo yAl--- :
iHajsuauajrurju*ayqHuAorrprrHocrr qucepraqzje cy cle4ehu: 

]

i - fieSunucauje noru arropl,ITaM orrrzuueaqzje pa1a BrBAyxoM xralenux KoHAeH3aropa,lasupau uai
uero gizrvlaulzrv,rt3aquje renep:acat+,aeurponlrje. 

l

Ycnocran,T eua je ropenaquja us*re\y rpeuyrHor cralba uoje4zHux henzja KoHreH3aropa u krsHoca
enrponzje rojy cnarca oA [bt4x y roM TpeHyrKy reHepvllle, oAHocHo xoperaquja zsuefy crarba csaxe oA,
henuja u errpourEjcxrax 6pojera roju cy t4M rrplrApyxeHrr. 

l

- Yctanon,T eu je AoMuHalmaH yuruaj 6o.{Hor Berpa Ha rrclpaBaH pa[, vt 6atauc BuBAyxoM xralenorl
KoHAeH3aropa y repMoeHeprercKoM nocrpojemy 

i- Ilsrpueua je nyueprlrlKa cuMyraguja, tpu ueuy je pearrHa pa3MerL[BarrKa noBprrruHa KoHAeH3aropa,
carIIrIILeHa oA rlaHena ope6penrur IIeBI4 arlpoKcprMupaiila rropo3HoM nJrotroM, .rzja je noposHocr]
4e$uHucana Ha ocHoBy, raxole HyMepilqKrr o4pelene BpeAHocrr4 rraaa rtpkrrvtcKa BiBAyxa Kpo3l
ope6peme, carJlacHplx ca Ir3MepeHI{M BpeAHocuiua. flo,ra reMneparype go6zjena HyMepurrK[ ce ca
BeJIITKoM ra.rnoIuhy uolcrauajy ca BpeAHocrrrMa il3MepeHrrM y oKBrzpy peanHor eKcneprrMeHTa.

- Pa:nujenra cy pa{yHapcKl,I rrporpaMr 3a cvuyrra1ujy owast"trBarba Ba3Ayxa, uujw ce pe3ynrara seoN{ai

4o6po noxlauajy ca IBMepeHI{M BpeAHocrr{Ma reMlepxrypa Ba3Ayxa HaKoH oBJrDKVBarba y cxnorryl

lklrvtajyhu y Bl,z y snauaj 14 aKTyerlHocr o6paleue reMe Ir ocrBapeHe HayqHe pe3ynrare rauauaaia uy-6lnnonauel
D/ rlaconuclrMa I43 yxe HayrIHe o6nacru xojoj upuna.qa reMa AoKTopcKe 4racepraqraje, Korrauczja ,u orlary ,i
o46pany .4oKropcKe Aucepraqzje cMarpa Aa [oAHera AoKropcKa 4ucepraquja npeAcraBJra opvrr4HanaH ui
lBpeAaH ,4orlpllHocpa3rojy oee HayrIHe o6lacrn v ca 3aAoBoJbcrBoM [peArriDry Hacrasuo-Hayunou rehy
lMaruuscrcor Qaxynrera y Huruy z Hacrasuo-crpyrrHoM nehy Yuranep3vrera y Huruy Aa pa1 Jorana,
IlJr<ynapuha, Ar{rrJroMr{paHor wDKerbepa Marrrr{HcrBa rroA Ha3r{BoM:Illxysapuha, Ar{rrJroMr{paHor wDKerbepa Marrrr{HcrBa rroA Ha3r{BoM:

,,OIITT,IMLI3AII}IJA BASAYXOM XJIAbEHOT KOHIEH3ATOPA TEPMOEHEPTETCKOI,rtvrrrrra'urJar+tru^ udrAr Avlvr  JTAITILII\-^ I\lrnA-DrlJAl (rfA f MM(r[tLIJI- l L IUIIUI
IEJIOKA CHAIE 300 MW" rpLDGarIr Kao AoKropcKy Ar{ceprarlnjy u ga KaHArznara ro3oBe ua ycueny januy
os6paHy. J

ocHoBy 6ase npoqecHrrx [oAaraKa.
Oqeua caMocriL'rHocru HayrrHor patra KaH1ag:ara ( d t-t I () 0 lt e, r t il
Kau4u4ar je qe,roxynHo rrcrpaxrrBalr,e, TeopercKo, HyMep[qKo u eKcrrepr{MeuTurJTHo, crrpoBeo caMocranHo y3
o4ronapajyhe cMepHrrue oA crpaHe MeHTopa, Kao lr cyrecruje ulauona xouucuje.
i'E

3AKJbYIIAK (i)o I 0 0 pe,ut)
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P'6p.

ap llpegpar Xzeroruh, peAoBHt4 rrpo$ecop

1. Tcprrrorc\HHr(a. Tep\roeHepreurKa n Nr.r - ----r- --'- -- - Maruuscxr.r (raxylrer VnHeep:r.rrera y Huury
frpouccHa rc\HilKa

Ip Ac-iaH Mtrrpoeuh, pc.IIoBHLI npoiliecop '[ulall

7 TeplrorexHrKa' TepNloeHeprerI',IKs II Maunncxu rlaxylrer- vHHncprnTera y Huury
rIpollecHa TexHHKa

ap Mnpjaua faroelrh, penoBHli nporfecop llraH

3. Tepr',toTexHnKa, Tc?xloeHcpre rllKl " Murrr,rraxH (raxylrer yHueep:urcra y Huuy
nporlecHa TexHllKa

Ap lapxo Knexenuh, peiqoBl{H npocfecop qrrilr

4. Mexarrurn rf,ryu:a rr MauHrrcKrr qbery-rrer Vuuseprrrre ra y Earui,ryuri
XIIIPONHCY\IATCK]I CIICTC\tH

' , r 'll ,i'

Ap M:ra;1en Totutrrh, BaHpclI-IH npo$ccop q-rraH

i Tcprrorc\HrrKa. Tep\roerreprerrn(c H Olry,rrer rexrrHLrKH\ rrr) Ka y Hooorr Ca:y
yr rplBr'brr Le eueprr rjorr

i{aryrr H N,lecro:

Cenrerr6ap 2023., y FIHruy, FIoeoNr Caly n Eama;ryun
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