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PREFATA

PREFATA

Nu este suficient sa stii, trebuie sa si aplici. Nu este suficient sa vrei, trebuie sa si faci.
(Goethe)

Studiul termotehnicii poate deveni dificil Tn lipsa unor instrumente adecvate. Realizarea prezentului
manual de aplicatii de termotehnica este un deziderat de a prelungi activitatea aplicativa de la ore, fiind un
suport convenabil pentru aprofundarea notiunilor fundamentale. Disponibilitatea gratuita a cartii incurajeaza
studentii sau pe cei interesati de universul termodinamicii sd-si imbunatiteasca cunostintele in sfera tehnicii
fara dificultati de ordin material.

Manualul este structurat in 14 capitole, unde se abordeaza diverse tematici de interes pentru disciplina
Termotehnica: temperatura, presiunea, greutatea, masa, cantitatea de substanta, densitatea si debitul, gaz per-
fect, aer umed, principiul I al termodinamicii, vapori, instalatii frigorifice si pompe de caldura, arderea com-
bustibililor, transfer de caldurd (conductie, convectie, radiatie, transfer global de caldurd), schimbatoare de
caldura, motoare cu ardere interna si instalatii de turbine cu gaze.

Fiecare capitol este structurat in 3 parti: notiuni teoretice, aplicatii rezolvate si aplicatii propuse. Partea
de notiuni teoretice nu are pretentia de a epuiza subiectul abordat sau de a substitui un curs universitar sau o
lucrare de specialitate, ci este gandita ca un breviar de baza, util n rezolvarea aplicatiilor. Fiecare capitol
prezintd minimum 5 aplicatii rezolvate si 5 propuse.

Lucrarea a fost realizata intr-un colectiv de autori, cadre didactice la disciplina Termotehnica din ca-
drul Departamentului de Inginerie Mecanicd, apartinand Facultatii de Autovehicule Rutiere, Mecatronica si
Mecanica a Universitatii Tehnice din Cluj-Napoca. Contributia autorilor la realizarea acestei lucrari este pre-
zentata defalcat in continuare:

Capitolul 1 — Temperatura (L. Badea, O. Giurgiu, P. Unguresan);

Capitolul 2 — Presiune (P. Unguresan, L. Badea, O. Giurgiu);

Capitolul 3 — Greutate, masa, densitate si debit (D. Hiris, L. Badea, A. Plesa);

Capitolul 4 — Gaz perfect. Transformari ale gazului perfect (M. Balan, A. Plesa, D. Hiris, L. Badea, P.
Unguresan);

Capitolul 5 — Aer umed (D. Hiris);

Capitolul 6 — Aplicatii ale principiului I al termodinamicii (M. Balan, A. Plesa);

Capitolul 7 — Vapori (P. Unguresan, A. Plesa, D. Hiris, L. Badea);

Capitolul 8 — Instalatii frigorifice si pompe de caldura (D. Hirig, M. Bélan, O. Giurgiu);

Capitolul 9 — Procese de ardere a combustibililor (D. Hiris, P. Unguresan, L. Badea);

Capitolul 10 — Conductie si convectie termica (D. Hiris, P. Unguresan, O. Giurgiu);

Capitolul 11 — Radiatie termica si schimb global de caldura (R. Felseghi, D. Hiris, O. Giurgiu, L.
Badea, P. Unguresan);

Capitolul 12 — Schimbatoare de caldura (O. Giurgiu, D. Hiris);

Capitolul 13 — Motoare cu ardere interna (P. Unguresan, D. Hiris);

Capitolul 14 — Instalatii de turbine cu gaze (P. Unguresan, D. Hiris);

Consideram ca acest manual de aplicatii va fi util studentilor in pregétirea la disciplina Termotehnica,
precum si inginerilor sau celor interesati de acest domeniu.

Autorii
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Simbol | Denumire Unitate de masura
L Lungime m

I Latime m

h Inaltime (adancime) m

S Suprafata m?

\Y Volum m3

v Volum specific m/kg
m Masa kg

T Timp S

F Forta N

g Acceleratia gravitationala m/s?

p Densitatea kg/m?®
T Temperatura absoluta K, °R

t Temperatura pe scarile empirice °C, °F
Tn, tn Temperatura in conditiile starii normale °C, °F, K, °R
AT, At | Diferenta de temperatura °C, °F, K, °R
p Presiunea N/m? (Pa)
PN Presiunea in conditiile starii normale N/m? (Pa)
Pa Presiune absoluti N/m? (Pa)
Pb Presiune barometrica N/m? (Pa)
Pr Presiune relativa N/m? (Pa)
Ps Presiune manometrica (suprapresiune) N/m? (Pa)
pv Presiune vacuumetrica (depresiune) N/m? (Pa)
Prot Presiune totald N/m? (Pa)
Pst Presiune statici N/m? (Pa)
Pain Presiune dinamici N/m? (Pa)
G Greutatea N

m Debit masic kals

\ Debit volumic m¥/s

w Viteza m/s

d Diametru (sectiune circulara) m

r Raza (sectiune circulara) m

Cp Caldura specifica masica la presiune constanta J/kgK
Cv Caldura specifica masica la volum constant JkgK

) Grosime m

R Constanta de gaz perfect pentru un anume gaz JkgK
Rwm Constanta molara universala a gazului perfect (Rm = 8314 J/kmolK) J/kmolK
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M Masa molard pentru un anume gaz kg/kmol

Q Caldura J

q Flux termic unitar W/m?

0 Flux termic (flux de caldura) W

L Lucru mecanic J

H Entalpie J

h Entalpie masica J/kg

] Energie interna J

u Energie interna masica J/kg

S Entropie JIK

S Entropie masica J/kgK

k Indice adiabatic -

n Indice politropic -

VMmN Volumul unui kmol de substanti in conditiile normale fizice (Vmn = 22.414 m®) m3

tuscat Temperatura termometrului uscat °C

tumed Temperatura termometrului umed °C

tsat Temperatura de saturatie °C

trous Temperatura punctului de roua °C

Pa.um Presiunea aerului umed N/m? (Pa)
Pa.us Presiunea partiald a aerului uscat N/m? (Pa)
Pv.apa Presiunea partiald a vaporilor de apa N/m? (Pa)
Psat Presiunea de saturatie N/m? (Pa)

0] Umiditatea relativa a aerului umed %

X Umiditatea absoluta a aerului umed kg um./kg a.us.
My apa Masa vaporilor de apa kg um.
Ma.us Masa aerului uscat kg a.us.

Qs Cildura sensibila J

Qi Cildura latenta J

I Caldura latenta specifica J/kg

Qo Fluxul de céldura preluat de agentul frigorific in vaporizator kw

Pc Puterea necesard comprimarii din compresor kw

Qx Fluxul de céldura cedat de agentul frigorific in condensator kw

COP Coeficient de performanta -

n Randament -

X Titlul vaporilor -

Hs Putere calorica superioara kd/kg sau kd/m3y
Hi Putere calorica inferioara kJ/kg sau kd/m3y
Onmin Oxigenul minim necesar arderii r’:;ilNOOZ ;ﬂ:chfb
Lmin Aerul minim necesar arderii rrr:;'i.Naaeerrul{s?:(:tl;/rrngcfb
A Coeficientul excesului de aer -
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Vgmin Volumul minim de gaze de ardere n’q’lil“/‘ﬂj?;fb
Veo, Volumul partial al CO- din compozitia gazelor de ardere mrgzl}l/nngNCEb
Vi,0 Volumul partial al H>O din compozitia gazelor de ardere mrgs";/nngcsb
Vso, Volumul partial al SO din compozitia gazelor de ardere m3n/kg cb
Vn, Volumul partial al N2 din compozitia gazelor de ardere mrgs";/nngcsb
Vgt Volumul total al gazelor de ardere nrgi“/‘ﬁ?hl‘fb
R: Rezistenta termica mzﬁ//\\//vv

A Conductivitatea termica a materialului W/m-K
Rtech Rezistenta termica echivalenta m2K/W
0, Flux termic liniar W/m

Gr Criteriul Grashoff -

I Lungimea caracteristica m

v Viscozitate cinematica m2/s

Ra Criteriul Rayleigh -

Pr Criteriul Prandl -

Nu Criteriul Nusselt -

o Cocficientul de convectie W/m?K
Re Criteriul Reynolds -

Py Perimetru udat de un fluid la trecerea printr-o sectiune m

Me Puterea emisiva W/m?
c° Coeficientul de radiatie al corpului negru absolut (C° = 5.67 103W/m? K% W/m?2 K*
& Factorul de emisie redus -

k Coeficientul global de transfer termic W/m2K
ki Coeficientul global longitudinal de transfer termic W/mK
AT med Diferenta medie logaritmica de temperatura K

Ve Volumul util al cilindrului unui motor/compresor sau cilindreea unitara m?
Vinax Volumul total al cilindrului m?3
Vmin Volumul camerei de ardere sau a spatiului mort m3

Sp Cursa pistonului m

€ Raportul de compresie -

A Raportul de crestere a presiunii la incalzirea izocora -

(0] Gradul de injectie -

i Numarul de cilindri -

N Numdrul de cicluri efectuate intr-o secunda de fiecare cilindru -

L Lucrul mecanic indicat J

Pi Puterea medie indicata J

Phmi Presiunea medie indicata N/m? (Pa)
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CAPITOLUL 1. TEMPERATURA

1.1 NOTIUNI TEORETICE

Temperatura este 0 marime termica de stare care descrie intensitatea agitatiei termice a moleculelor
unui corp.
Exista doud tipuri de scari de temperatura: empirice si absolute. Scarile corespunzéitoare masurarii
temperaturilor empirice sunt determinate de o relatie bazata pe proprietatilor fizice ale corpurilor termometrice

bere sau solidificare). Din categoria scarilor empirice de temperatura fac parte Celsius si Fahrenheit. Indepen-
dent de proprietatile termice ale corpurilor, pe baza notiunii de entropie, s-a demonstrat existenta scarii abso-
lute de temperatura. Corespunzator scarii empirice Celsius 1i corespunde scara absolutd Kelvin, iar scarii em-
pirice Fahrenheit ii corespunde scara absolutd Rankine. In sistem international temperatura se masoara in Kel-

vin (K).
Intre scarile de temperaturd Celsius si Kelvin existd o corespondentd marcata de variatia de cu o uni-

tate:
|1°C| = |1 K| (1.1)

Scara Rankine este corelata cu scara Fahrenheit, astfel Tncat existd o variatie cu o unitate pe cele doua
scari:
|1°F| = |1°R| (1.2)

Relatiile dintre cele 4 scéri de temperatura amintite sunt prezentate in Figura 1.1.

Celsius Kelvin Fahrenheit Rankine
100 °C 373,15 K 212 °F 671,67 °R

Temperatura de| fierbere a apei la [presiunea fizicd ndrmal3 p=101325 N/m?

100 diviziuni
100 diviziuni
180 diviziun
180 diviziun

0°c 273,15K 32 °F 491,67 °R
Temperatura de| deinghet a apei la|presiunea fizica ndrmala p=101325 N/m

2

-273,15°C 0K -459,67 °F 0°R

Temperatura la care inceteaza miscarea termica a moleculelor

Figura 1.1 Relatiile intre scarile de temperatura

9



CAPITOLUL 1

Relatiile de conversie ale temperaturii in functie de scara Celsius se pot deduce din Figura 1.1:
- pe scara Fahrenheit:

t[°F] = t[°C]-1.8 + 32 (1.3)
- pe scara Kelvin:
T [K] = t[°C]+ 273.15 (1.4)
- pe scara Rankine:
T [°R] = t[°C]-1.8 + 491.67 (1.5)

Starea normala fizica este definita de temperatura Ty = 273.15 K (tn = 0 °C) si presiunea pn = 760
mmHg = 101325 Pa.

1.2 APLICATII REZOLVATE

1. Care este temperatura de fierbere a apei la presiunea fizicd normald de 760 mmHg? Exprimati
aceasta valoare pe scérile de temperaturd empirice Celsius si Fahrenheit, dar si pe scérile de temperaturd ab-
solutd Kelvin si Rankine.

Rezolvare

Temperatura de fierbere a apei la presiunea fizica normala este de 100 °C.
100 °C =212 °F = 373.15 K=671.67 °R.

2. Care este temperatura la care inceteaza miscarea termicd a moleculelor? Ce valori 1i corespund pe
scarile Celsius si Fahrenheit?

Rezolvare

Miscarea termici a moleculelor inceteazi la temperatura de zero absolut, adica 0 K sau 0 °R. In Figura
1.2 este prezentatd migcarea moleculelor in functie de temperatura.

.....

T=0K  T>0K T>>0K

Figura 1.2 Miscarea moleculelor in functie de temperatura

Relatiile de conversie a temperaturilor sunt:
T[°R] — 491.67

1.8
t[°F] = T[K] - 1.8 — 459.67 = T[°R] — 459.67
Inlocuind in relatiile anterioare obtinem:
0K=0°R=-273.15°C = - 459.67 °F.

t[°C] = T[K] — 273.15 =

3. Daca temperatura unei substante creste cu o unitate pe scara Celsius, cu cate unitati va creste pe
scara Fahrenheit? Dar pe scara Kelvin gi Rankine?

10



TEMPERATURA

Rezolvare

Scarii empirice de temperatura Celsius 1i corespunde scara absolutd de temperaturd Kelvin, ceea ce
inseamna ca variatia cu o unitate pe scara Celsius va produce cresterea cu o unitate pe scara Kelvin, adica
[1°C| = |1K].

Similar, scarii empirice de temperatura Fahrenheit 1i corespunde scara absoluta de temperaturd Ran-
kine, ceea ce inseamna ca variatia cu o unitate pe scara Fahrenheit va produce cresterea cu o unitate pe scara
Rankine |1°F| = |1°R].

Adica, daca temperatura creste cu o unitate pe scara Celsius, atunci va produce cresterea cu 1.8 unitati
pe scara Fahrenheit. Grafic aceasta variatie este prezentata in figura 1.3, iar matematic aceasta se poate exprima
astfel: |1°C| = |1K| = |1.8°F| = [1.8°R|.

17°C 1K 1,8 °F 1,8 °R

Figura 1.3 Variatia temperaturii pe diferite scari de temperatura

4. Temperatura apei din boiler creste cu aproximativ 60 °F in timpul unei zile de iarna, daca boilerul
este conectat la un panou solar vidat situat in zona climatica IV a Romaniei. Cu cate grade creste temperatura
pe scara Rankine? Dar daca utilizam scara Celsius sau Kelvin?

Rezolvare
Variatia temperaturii pe scarile de temperatura poate fi exprimata cu ajutorul relatiei: |1°C| = |1K| =
[1.8°F| = |1.8°R|, rezultdnd ca variatia temperaturii poate fi exprimatd si cu relatia: |1°F| = |1°R| =

[1/1.8°C| = |1/1.8K]
Grafic variatia temperaturii este prezentata in Figura 1.3.

19 1°R 0,5555°C 0,5555 K

Figura 1.4 Variatia temperaturii pe diferite scari de temperatura

Cresterea temperaturii poate fi exprimata astfel: At[°F] = AT[°R] = 60, ceea ce inseamna ca daca
temperatura creste cu 60 de unitati pe scara Fahrenheit, atunci pe scara Rankine va creste tot cu 60 de unitéti.
Daci se utilizeaza scara Celsius sau Kelvin pentru a exprima aceasta diferentd de temperatura, atunci:

60 . N s
At[°C] = AT[K] = Tg = 33.3333. Ceea ce inseamnd ca daca temperatura creste cu 60 de unitati pe scara Fa-
hrenheit, atunci pe scara Celsius si Kelvin va creste 33.3333 unitéti.

5. Temperatura mediului exterior este de 1 °C. Ce valoare 1i corespunde pe scarile de temperatura
empirice si absolute cunoscute?
Rezolvare

Relatiile de conversie a temperaturii de pe scara Celsius:
- pe scara Fahrenheit: t[°F] = t[°C] - 1.8 + 32
11
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- pe scara Kelvin: T[K] = t[°C] + 273.15

- pe scara Rankine: T[°R] = t[°C] - 1.8 + 491.67
Inlocuind se obtine: 1 °C = 33.8 °F =274.15 K = 493.47 °R.

6. Temperatura de vaporizare a amoniacului utilizat ca si agent termic Intr-o instalatie frigorifica in-
dustriala, la presiunea de 0.7 bar este de — 40 °F. Ce valoare Ti corespunde acesteia pe scara Celsius?
Rezolvare
Conversia temperaturii de pe scara Fahrenheit pe scara Celsius se realizeaza cu ajutorul relatiei:
t[°C] = [t[°F] — 32]/1.8. Temperatura corespunzatoare: - 40 °F = - 40 °C.
7. Ce valoare absoluta corespunde temperaturii de -25°C, reprezentand temperatura exterioara Con-
ventionala de calcul termodinamic corespunzatoare zonei climatice V a Romaniei?
Rezolvare
Scara absolutd de temperatura corespunzatoare scarii empirice Celsius este scara Kelvin, in consecinta:
T[K] = t[°C] + 273.15. Rezulta ca temperatura de -25 °C = 248.15 K.
8. Temperatura masurata in interiorul unui frigider casnic este de - 25 °F. Ce valoare absoluta 1i cores-
punde acestei temperaturi?
Rezolvare
Scara absoluta de temperaturd corespunzatoare scarii empirice Fahrenheit este scara Rankine, in conse-
cinta: T [°R] =t [°F] + 491.67. Rezulta ca temperatura de - 25 °F = 466.67 °F.
9. Intr-o centrala termica murala, temperatura apei creste de la 15 la 60 °C. Exprimati diferenta de
temperatura pe scarile de temperatura cunoscute.
Rezolvare
Diferenta de temperaturd exprimata pe cele patru scéri de temperatura cunoscute:
» pe scara Celsius: At[°C] = 60 — 15 = 45°C
» pe scara Fahrenheit: At[°F] = (60-1.8+32) — (15-1.8+ 32) = 1.8 (60 — 15) = 81°F
» pe scara Kelvin: AT[K] = (60 + 273.15) — (15 + 273.15) = 45K
>

pe scara Rankine: AT[°R] = (60 - 1.8 + 491.67) — (15-1.8 + 491.67) = 1.8 -
(60 — 15) = 81°R.

10. Aerul necesar intr-o instalatie de uscare a fructelor este incalzit cu 60 °C. Cu cate grade creste
temperatura pe scara Kelvin? Dar daca utilizdm scara Fahrenheit sau Rankine?

Rezolvare

Cunoscand ca |1°C| = |1K| = |1.8°F| = [1.8°R|, atunci cresterea temperaturii poate fi exprimata as-
tfel: At[°C] = AT[K] = 60, respectiv: At[°F] = AT[°R] = 60 - 1.8 = 108. Ceea ce inseamna ci daca tempe-
ratura creste cu 60 de unitati pe scara Celsius, atunci pe scara Kelvin va creste tot cu 60 de unitati, in schimb
pe scara Fahrenheit va creste cu 108 unitdti, similar si pe scara Rankine.

11. In timpul unui proces de incilzire, temperatura apei creste de la 50 la 180 °F. Exprimati diferenta
de temperatura pe scara Fahrenheit, Celsius, Kelvin si Rankine.
Rezolvare

Diferenta de temperaturad exprimata pe scarile de temperatura:
» Fahrenheit: At[°F] = 180 — 50 = 130°F

> Celsius: At[°C] = (180‘32) - (50‘32) =189 _ 722222°C

1.8 1.8 1.8
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> Kelvin: AT[K] = (F2025267) _ (3049907 230

— =72.2222K
1.8 1.8 1.8

> Rankine: AT[°R] = (180 + 459.67) — (50 + 459.67) = (180 — 50) = 130°R.

12. Sa se calculeze valorile temperaturilor care lipsesc din tabelul alaturat pe toate cele patru scari de
temperatura cunoscute.

Tabel 1.1 Temperaturi

tC] | T[K] | t [°F] | T[R]
Temperatura de inghet a apei la presiunea fizicd normald
0 | | |
Temperatura aproximativa intalnita in spatiul interplanetar
| 2735
Temperatura de vaporizare a agentului frigorific R134a la presiunea de 2.93 bar
0 |
Temperatura la care Inceteaza miscarea termica a moleculelor
| | | 0
Temperatura medie Tn centrul soarelui
28259540.33 |
Temperatura aproximativa pe suprafata soarelui
| 5800 | |
Temperatura medie pe Marte
| | | 392.67
Temperatura de fierbere a apei la presiunea fizica normala
100
Temperatura punctului triplu al apei la presiunea vaporilor de 0.61173 kPa
0.01 | | |
Temperatura punctului triplu al azotului la presiunea vaporilor de 12.6 kPa
| 6318 | |

Rezolvare

Pentru a calcula valorile temperaturilor care lipsesc din tabel se utilizeaza relatiile de transformare a
unitatilor de temperatura prezentate in partea de notiuni teoretice.

Tabel 1.2 Temperaturi

tcl [ TK | t[°F] [ T[R]
Temperatura de inghet a apei la presiunea fizicd normala
0 | 273.15 | 32 | 491.67
Temperatura aprozimativa intdlnita in spatiul interplanetar
-270.415 | 2.735 | -454.747 | 4.923
Temperatura de vaporizare a agentului frigorific R134a la presiunea de 2.93 bar
-17.777 | 255372 | 0 | 459.67
Temperatura la care Inceteazd miscarea termica a moleculelor
-273.15 | 0 | -459.67 | 0
Temperatura medie in centrul soarelui
15699727 | 15700000 |  28259540.33 | 28260000
Temperatura aproximativa pe suprafata soarelui
5526.85 | 5800 | 9980.33 | 10440
Temperatura medie pe Marte
-55 | 218.15 | -67 | 392.67
Temperatura de fierbere a apei la presiunea fizica normala
100 | 373.15 | 212 | 671.67
Temperatura punctului triplu al apei la presiunea vaporilor de 0.61173 kPa
0.01 | 273.16 | 32.018 | 491.688
Temperatura punctului triplu al azotului la presiunea vaporilor de 12.6 kPa
-209.97 | 63.18 | -345.946 |  113.724

13. Care este temperatura normala a organismului uman exprimata pe scara Celsius? Dar pe scara
Fahrenheit?

13
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Rezolvare

Temperatura normald a organismului uman (masurata oral) este de 37 °C sau 98.6 °F.

14. Care este temperatura 1n grade Celsius a organismului uman de la care se considera ca incepe starea
febrila? Dar pe scara Fahrenheit?

Rezolvare

Starea febrila a organismului uman este considerata pentru temperaturi ale corpului mai mari de 38 °C
sau 100.4 °F.

15. Care este temperatura in grade Celsius a organismului uman de la care se considera ca incepe starea
de hipotermie? Dar pe scara Fahrenheit?

Rezolvare

Starea de hipotermie a organismului uman se instaleaza daca temperatura corpului scade sub 35 °C

sau 95 °F.

16. Stiind ca temperatura aerului la ecuator la altitudinea de 0 m este de 40 °C si ca temperatura aerului
scade cu 6.5 °C/km s se determine care este temperatura aerului in troposfera la altitudinea de 15 — 18 km si
sa se reprezinte grafic variatia temperaturii in functie de altitudine.

Rezolvare

Variatia temperaturii in functie de altitudine este prezentata in Tabelul 1.3 si Figura 1.5.

Tabel 1.3 Variatia temperaturii in functie de altitudine

Altitudine [km] | t[°C] | Altitudine [km] | t[°C] | Altitudine [km] | t[°C]
1 33.50 7 -5.50 13 -44.50
2 27.00 8 -12.00 14 -51.00
3 20.50 9 -18.50 15 -57.50
4 14.00 10 -25.00 16 -64.00
5 7.50 11 -31.50 17 -70.50
6 1.00 12 -38.00 18 -77.00

60.00
. 40.00
©  20.00
S 0.00 \ : : : ‘ .
% -20.00 3 R\Q 12 15 18 21
9  -40.00 N
- y =-B6.5x

-80.00 e

-100.00

Altitudine [km]

Figura 1.5 Variatia temperaturii in functie de altitudine

1.3 APLICATII PROPUSE

1. Temperatura medie anuald pe glob este de 14.3 °C, in emisfera nordica 15.2 °C iar in cea sudica
13.3 °C. Care sunt valorile corespunzatoare pe scara Fahrenheit?

2. Temperatura aerului exterior la altitudinea de croaziera a unui avion de pasageri este de -50 °C. Sa
se converteascd aceasta valoare a temperaturii in Kelvin, Fahrenheit si Rankine.

3. Temperatura optima de munca este de 22 °C. Ce valoare va indica un termometru gradat pe scara
Fahrenheit?

14
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4. Temperatura apei dintr-un boiler este de 45 °C. Ce valoare absoluta ii corespunde acesteia?
5. Temperatura aerului exterior este de 105 °F. Ce valoare absoluta 1i corespunde acesteia?

6. Care este temperatura normald a corpului uman masurata axilar pe scara Celsius? Dar pe scara Fa-
hrenheit?

7. Temperatura unei substante scade cu 40 °F in timpul procesului de racire la care este supusa. Cu
cate grade scade temperatura pe scara Rankine? Dar daca utilizadm scara Celsius sau Kelvin?

8. In timpul unui proces de ricire, temperatura apei scade de la 50 la 20 °C. Exprimati diferenta de
temperatura pe scara Fahrenheit si Rankine.

9. Temperatura unei substante scade cu 20 °C in timpul procesului de racire la care este supusa. Cu
cate grade scade temperatura pe scara Kelvin? Dar daca utilizam scara Fahrenheit sau Rankine?

10. In timpul unui proces de ricire, temperatura apei scade de la 90 la 40 °F. Exprimati diferenta de
temperatura pe scara Fahrenheit, Celsius, Kelvin si Rankine.

11. Temperatura maxima admisibild a gazelor de ardere intr-un turboreactor este de 1600 °C. Sa se
converteasca aceastd valoare admisibild a temperaturii In Kelvin, Fahrenheit si Rankine.

12. Tntr-o fabrica de ciment, utilizand caldura reziduala, se produce energie electrica prin intermediul
unui ciclu Rankine organic, al carui fluid de lucru este R245fa. Deoarece temperatura critica a agentului
R245fa este de 154 °C, se considera o temperaturd maxima de lucru in ciclu de 120 °C (considerand ca ciclul
termodinamic se desfasoara in domeniul subcritic). Exprimati valorile temperaturilor precizate anterior si pe
alte scari de temperatura cunoscute.

13. Daca temperatura de autoaprindere a motorinei este de 210 °C, cét trebuie sa fie raportul de com-
presie minim al motoarelor Diesel, considerand o temperatura de aspiratie a aerului de 20 °C.

14. Sa se calculeze valorile temperaturilor care lipsesc din tabelul alaturat.

Tabel 1.4 Temperaturi

t[°C] | TIK] | t [°F] | T[°R]
Temperatura de inghet a mercurului
-38.9 | | |
Temperatura punctului critic al apei
| 647.096 | |
Temperatura de fierbere a apei la presiunea de 100 bar
| | 591.8 |
Temperatura de fierbere a apei la presiunea de 20 kPa
| | 599.85
Temperatura de saturatie a amoniacului la presiunea fizica normala
| | -28.12 |
Temperatura de sublimare a naftalinei la presiunea fizica normala
| 295 | |
Temperatura extrema inregistrata in Romania la Ion Sion (judetul Braila), pe 10 august 1951
445 \ \
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CAPITOLUL 2

CAPITOLUL 2. PRESIUNE

2.1 NOTIUNI TEORETICE

Presiunea este 0 marire de stare, definita ca raportul dintre forta unui fluid exercitd pe o suprafata si
aria respectiva:
F[N
P =7 | @D
unde F este forta care actioneaza asupra ariei [N], iar A este aria suprafetei [m?].
Unitatea de masurd in sistem international pentru presiune este N/m? sau Pa (Pascal), existand si o

serie de marimi tolerate. Relatiile de transformare unitatilor de masura tolerate Tn Sistemul International de
masura sunt prezentate mai jos:

> bar:
N
1bar = 10° —; (2.2)
m
» mm H,0:
— — -3 _ N
P = Papa - 9 -h =1000-9.81-107% = 9.81 7 (2.3)
» mmHg (torr) :
P =pPug-g-h=13588-9.81-1073 = 133.3 % (2.4)
> kgflcm? (atm) :
_F _m-g 1-981 10*N
P=<s=— =3 =9.81- — (2.5)
> psi:
_F_m-g 0453592-9.81 _ N
P=5 "5 = oooeasie - 08z (2.6)

» Atmosfera tehnica (at) reprezinta presiunea exercitatid de greutatea unui corp cu masa de 1 kg pe o
suprafata cu aria de 1 cm? adica 1 at = 1kgf/cm?:

kgf N
lat = 1 —= = 98066.5 Pa = 98066.5 — = 980.665 mbar (2.7)
cm m

Presiunea atmosfericé este masurata cu barometrul si reprezintd valoarea presiunii aerului atmosferic
din zona supusa masuratorii. Presiunea absoluta (pa.) are nivelul de referinta vidul absolut, iar presiunea relativa
(pr) are nivelul de referinta presiunea atimosferica. Relatia de corespondenta intre cele 3 tipuri de presiune
este:

Pa = Dp +Dr (2.8)
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Presiunea relativa poate sa fie presiune manometrica (suprapresiune) — ps in cazul presiunii mai mari
decat presiunea barometrica sau presiune vacuumetrica (depresiune) — py daca presiunea este mai mica decat
presiunea barometrica. Figura 2.1 prezinta corespondenta dintre tipurile de presiune care se afla in corelatie cu
presiunea relativa.

A A

P P
| ) | I
)
0- =
| (o}
| 1
@ o |'
o (o1
o)
Q. @
o
Y | Y |
a) Relatia dintre pa, pb $i ps b) Relatia dintre pa, po si pv

Figura 2.1 Corespondenta dintre tipurile de presiune care se afla in corelatie cu presiunea relativa

Presiunea totala (prot) este suma dintre presiunea statica (pst) si presiunea dinamica (pain):

Ptot = Pst + Dain (2-9)

Presiunea dinamica se defineste astfel:

WZ

Pain = P~ =~ (2.10)
Presiunea hidrostatica este:
Prs =P g h (2.11)
unde: p [kg/m?] este densitatea fluidului, g [m/s?] este acceleratia gravitationald (g = 9.80665 m/s?),
iar h [m] este adancimea.

2.2 APLICATII REZOLVATE

1. Care este valoarea presiunii corespunzatoare nivelului marii la latitudinea de 45° si temperatura de
0 °C? Exprimati aceasta valoare in toate unitatile de presiune cunoscute.

Rezolvare

Presiunea corespunzatoare nivelului marii la latitudinea de 45° si temperatura de 0°C este de fapt
presiunea fizica normala a carei valoare este de o atmosfera fizica (1 atm) sau 760 mmHg sau 101325 Pa.
Relatiile de conversie ale presiunii se pot deduce din Figura 2.2.

o

~_JO £
e o QDE:EI ~ o = N K
He c|l2 . :I2 SE |E 3 | 4|
€ ajlo ol o Z T al=
= Zl o € ol o «f—= 9=
E N n © (Tp} vq-mm-o -~ -
ol S VL D v Do qf¥ A 2R e
O NI on \(\l‘ Nmm anmln sdmNS’.’m
Al N= Jlm vl 2l Jis 4|8 QIR YNl Alw
-l o — oy N LN o~ o))

o I B < N Ol N ™M o

of = © mle ol dla Sl © | e
(=] Nl M FTHOHN i

- ~N o o

o
\—IH el Al

Figura 2.2 Corespondenta intre diferite unitati ale presiunii
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1 atm = 101325 Pa = 101325 N/m? = 1013.250 mbar = 1013.250 hPa
1 atm = 1.01325 bar = 1.01325 daN/cm? = 759.99995 mmHg

1 atm = 759.99995 torr = 10332.27554 mmH,0 = 10332.27554 kgf/m?
1 atm = 1.03322 kgf/cm? = 1.03322 at = 1013250.1 dyne/cm?

1 atm = 1013250.1 pbar = 1013250.1 barye = 29.92125 inHg

1 atm = 14.69595 Ib/in? = 14.69595 p.s.i.

2. Ce semnificatie are atmosfera tehnica? Exprimati aceasta valoare in toate unitatile de presiune cu-
noscute.

Rezolvare

Atmosfera tehnica (at) reprezintd presiunea exercitata de greutatea unui corp cu masa de 1 kg pe o
suprafatd cu aria de 1 cm? adica 1 at = 1kgf/cm? Relatiile de conversie ale presiunii se pot deduce din Figura
2.3.

o~

o [oT0] E
. = N R R E = 2
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S = EN&UBEL-H&EI az ol oS
= K] =|® <]E€ |8 «~ = € s Q- g|=2
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— N n — ~| E <) <
—ij oo < wl - LnLoLDmm i ni o Y Esa)
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Figura 2.3 Corespondenta intre diferite unititi ale presiunii

1 at = 1 kgf/cm? = 98066.5 Pa = 98066.5 N/m? = 980.665 mbar
1 at = 980.665 hPa = 0.98066 bar = 0.98066 daN/cm?

1 at =735.55912 mmHg = 735.55912 torr = 10000 mmH,O

1 at = 10000 kgf/m? = 0.96784 atm = 980665 dyne/cm?

1 at = 980665 pbar = 980665 barye = 28.95902 inHg

1 at = 28.95902 Ib/in? = 14.22334 p.s.i.

3. Presiunea de lucru intr-un sistem de injectie de tip Common Rail (Figura 2.4) este de 1800 bar. Sa
se exprime valoarea acestei presiuni in Sistemul International de masura si Tn p.s.i. (eng. pounds/square inch).

Figura 2.4 Sistem de injectie de tip Common Rail [1]
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Rezolvare

In sistemul international, presiunea se masoard in N/m?, sau Pa. Relatiile de conversie din bar in N/m?,
respectiv p.s.i sunt:

v" 1 bar = 10° N/m?

v 1 bar =14.5038 p.s.i.
Utilizand relatiile de conversie, se obtin urmatoarele valori :
v/ 1800 bar = 1800 - 10° N/m?

v 1800 bar = 26106.79 p.s.i.

4. O pompa submersibila are indltimea maxima de pompare 8 m (Figura 2.5). Ce valori ale presiunii
fi corespund Tn N/m?, bar si p.s.i.?

Figura 2.5 Pompa submersibila [2]
Rezolvare

Presiunea creatd de pompe se exprima uzual in metri coloana de apa (m). Utilizand relatia de conversie
a presiunii, pentru 1 mH;O, se obtine:
v 1 mH,0:

N
P = Papa - g-h =1000-9.81-1=9.81-103 = 0.0981 bar = 1.42 p.s.i.
v" pentru 8m H,O se obtin valorile:

N
P = papa g h=1000-981-8 = 7848 10> — = 0.7848 bar = 11.37 p.s.1.

5. Presiunea recomandatad de producdtor, pentru a optimiza performantele anvelopelor si siguranta n
trafic, este de 9 bar pentru pneurile unui autobuz (Figura 2.6). Daca presiunea atmosfericd este de 1 at sa se
exprime valoarea presiunii absolute in Sistemul international de masura.

Figura 2.6 Pneul unui autobuz [3]

Rezolvare

Deoarece in pneuri se creeaza o presiune superioara celei atmosferice, presiunea totala se determina
ca suma intre presiunea manometrica (suprapresiune) si cea atmosferica. (Figura 2.7).
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Presiunea din pneurile autobuzului: Ps = 9 bar = 9-10° Pa.
Presiunea atmosferica: Pp = 1 at = 1 kgf/cm? = 98066.5 Pa.
Presiunea absoluta va fi: P, = Ps + P, = 998066.5 Pa

pA

9.98-105 Pg
098105Pa_| _9105Pa,

|

Figura 2.7 Presiunea absoluta in cazul masurarii unei suprapresiuni

6. Vacuumetrul digital pentru masurarea vacuumului creat in sistemele frigorifice indica valoarea de
380 mbar. Daca presiunea atmosferica este de 970 hPa sa se determine valoarea absoluta a presiunii vacuume-

trice masurate.
Rezolvare

Presiunea vacuumetrica este o presiune mai mica decdt presiunea atmosferica, fiind de fapt o presiune
relativa. Relatia de calcul a presiunii absolute poate fi dedusa cu ajutorul Figurii 2.8.

Presiunea vacuumetrici: Py = 380 mbar = 380 hPa = 38000 N/m?>.
Presiunea atmosferici: Py = 970 hPa = 970 mbar = 97000 N/m?.

Presiunea absolutd: P, = Py - Py, inlocuind se obtine: P. = 970 - 380 mbar =590 mbar = 590 hPa =
59000 N/m2.

pA

97000 Pa

59000 Pa >I<38000 Pa,_

—

Y

Figura 2.8 Presiunea absoluta in cazul masurarii unei presiuni vacuumetrice

20



PRESIUNE

7. Pe conducta unei instalatii de ventilare (Figura 2.9) s-au masurat:
- presiunea statica a aerului cu ajutorul unui manometru cu tub U. Valoarea indicatd este de 130

mmH.0;
- presiunea dinamica cu ajutorul manometrului cu tub inclinat la 45 ° (k = 0,5). Lungimea coloanei de

mercur este de 10 mm.

— 1

@—Manometru cu tub U

pst=p1+p2

Tub Pitot-Prandtl

s e et s s i B -
— —
o\ g
" icromanometru
3 cu tub?nclinatJ
L =1 ]

Figura 2.9 Evidentierea presiunii statice si dinamice [4]

Presiunea atmosfericd indicatd de barometru este de 980 mbar. Sa se determine valoarea presiunii
totale a fluidului considerat si viteza de deplasare a aerului in conducta daca densitatea acestuia este de 1.29
kg/m?.

Rezolvare

Presiunea statica masurata in acest caz este o presiune relativa, masurata in raport cu presiunea atmos-
ferica. Presiunea absolutd corespunzatoare presiunii statice masurate va fi data de relatia:

I:)a_st =Pst+ Py

Presiunea statica masurata:

Pst = 130 mmH,0 = 130-9.80665 Pa = 1274.8645 N/m?,

Presiunea atmosferica:

Pp = 980 mbar = 98000 Pa = 98000 N/m?,

Presiunea statica absoluta:

Pa st = Pst + P, =99274.8645 Pa = 99274.8645 N/m?2,

Presiunea dinamicd masurata cu ajutorul manometrului cu tub inclinat este o presiune absolutd. Lun-
gimea coloanei de mercur este de 10 mm. Unghiul de inclinare al manometrului fatd de orizontala este de 45 °,
ceea ce Inseamna ca coeficientul k inscris pe sectorul circular al aparatului este 0.5. Presiunea dinamica se

determina cu ajutorul relatiei:
Pa g¢in= k1 =0.5-10 mmHg = 5 mmHg = 5-133.32239 Pa = 666.61195 N/m>.

Pentru ca Pdin = Ptot — Pst, rezulté Ptot = Pdin + Pst = 194147645 N/m2

Presiunea totald absolutd va fi: Pa tot = Pa st + Pa_din = 99941.4764 N/m?2,
Viteza de deplasare a aerului se determind cu ajutorul presiunii dinamice masurate:

_ [2-pam _ [2-666.61195 N/m? _ /T033.5069 N /g = 32.1482021
w=—y = 129kg/m® ' m/kg = 32 /s

=115.73528 km/h
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8. Ce presiune poate actiona asupra unui scafandru care are diploma de:
- scufundator de mare adancime, pentru adancimi mai mari de 60 m;
- scufundator de mare adancime 40 m — 60 m;
- scufundator intre 0 m — 40 m;
- scufunditor de bord 0 m — 12 m?

Figura 2.10 Presiunea ce actioneaza asupra scafandrului [5]

Rezolvare

Presiunea care actioneaza asupra scafandrului este datd de presiunea aerului atmosferic si cea a
coloanei de apa.
P = Patm T Papa
unde:
parm = 1 bar (valoarea presiunii atmosferice este Tn jurul valorii de 1 bar);
Papa- Presiunea hidrostatica exercitata de greutatea coloanei de apa aflata asupra nivelului la care inoata
scafandrul:
Papa =P 8" h
In relatia de mai sus, p reprezinta densitatea apei si are valoarea de 1000 kg/m®, g este acceleratia
gravitationala, 9.81 m/s?, iar h este Tnaltimea coloanei de lichid, m.
In functie de adancimea la care coboara scafandrul, se obtin urmitoarele valori ale presiunii:
» la adancimi mai mari de 60 m:

Papa_som = 1000 - 9.81 - 60 = 588600 N/m? = 5.88 bar

Astfel Tncét, presiunea totala, peom, Care actioneaza asupra scafandrului la aceastd adancime va avea o
valoare mai mare de 6.88 bar:

Psom = 1 + 5.88 = 6.88 bar
» la adancimi cuprinse intre 40-60m, presiunea exercitata poate fi intre [4.92 - 6.88 bar]:
Papa—s0m = 1000 - 9.81 - 40 = 392400 N/m? = 3.92 bar

Psom = 1+ 3.92 = 4.92 bar

» intre 0 si 40 m, presiunea va fi intre [1 - 4.92 bar];
» presiunea exercitatd intre 0 si 12 m va avea valori in intervalul [1-2.17bar]

Papa-12m = 1000-9.81-12 =117720 N/m2 = 1.17 bar
Pizm =1+ 1.17 = 2.17 bar
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9. Cum se poate determina adancimea la care se afla un submarin de cercetare marind (Figura 2.11),
daca se cunosc valorile presiunii atmosferice (1 bar) si a celei exercitate asupra submarinului (501 bar).

Figura 2.11 Submarin [6]
Rezolvare

Presiunea totald exercitata asupra submarinului este compusa din presiunea coloanei de apa, la adan-
cimea data, si din presiunea atmosferica.

pzpatm+papa=patm+p'g'h

Din relatia de mai sus se obtine adancimea la care se afld submarinul:
_ P~ Patm _ (501 B 1) -103

h =
p-g 1000 - 9.81

= 5096 m = 5.096 km

10. Un aparat de spalat sub presiune are presiunea maxima de lucru de 130 bar la un debit de 370 I/h
(Figura 2.12). Cat este puterea motorului de antrenare, daca randamentul este de 75%7?

Figura 2.12 Aparat de spalat sub presiune [7]
Rezolvare

Puterea motorului de antrenare se determina astfel:

Ap -V
P=—""" [w]
n

. 3 - - - .
unde Ap [N/m?] este presiunea creatd, V [mT] reprezinta debitul volumic, iar n este randamentul.
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Se face conversia unitatilor de masura:

N
130 bar = 130105 —
m

-3 m3
=12- 10_4?

1
370H_ 370-3600

Cu valorile mentionate se obtine o valoare a puterii de:
Ap-V  130-105-1.2-107*

n 0.75

11. Care este viteza relativa de zbor fata de aer, a unui avion comercial, daca tubul Pitot-Prandtl montat
pe fuzelaj (Figura 2.13) indica o presiune dinamicd de 12000 N/m? la o temperaturd de — 50°C si o densitate a
aerului de 0.47 kg/m?.

Figura 2.13 Tubul Pitot-Prandtl montat pe fuzelaj [8]

Rezolvare

Pentru o densitate a aerului de 0.47 kg/m3, se obtine o viteza:

|2 Pdin _ 2-12000_22597m_8135km
WE T T 047 TS TOY

12. Tubul Pitot Prandtl montat intr-un tunel aerodinamic dintr-un centru de skydiving de interior (Fi-
gura 2.14) indicd o presiune de 2300 N/m?, la o temperaturd a aerului de 20°C. Daca suprapresiunea aerului
din tunel este de 1500 mmH-O si presiunea atmosfericad este de 0.98 bar sa se determine viteza aerului din
tunel.

Figura 2.14 Tunel aerodinamic dintr-un centru de skydiving de interior [9]
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Rezolvare
Presiunea absoluta a aerului Tn tunel este:

N
P = Patm + Ps = 0.98 - 10> + 1500 - 9.81 = 112715 —

Densitatea aerului, la temperatura de 20°C si presiunea de 112715 N/m? se determina din ecuatia ter-
mica de stare a gazului perfect:
. p 112715 _ kg
PR T 2871429315 0 3
Pentru o densitate a aerului de 0.47 kg/m3, se obtine o viteza:

_ [2pan_ [2:23000__  om__ . km
WE T T 133 TSy Ty

13. Pentru masurarea presiunii aerului dintr-un rezervor se utilizeaza doua tipuri de manometre: unul
cu element elastic, respectiv unul cu tub in forma de U (Figura 2.15). Daca presiunea cititd pe manometrul cu
element elastic este de 0.37 bar ce diferentd trebuie sa existe intre nivelul lichidului din cele doud brate ale
manometrului Tn cazul Tn care:

- fluidul utilizat este apa;

- fluidul utilizat este mercur.

Figura 2.15 Manometru cu element elastic si manometru cu tub U [10]
Rezolvare
Presiunea manometricd misuratd cu manometrul cu element elastic, transformati in N/m? este:
¢ N
p = 0.37 bar = 0.37-10° —
m

Valoarea presiunii masurate la manometrul in forma de U este data de diferenta dintre nivelul lichidu-
lui din cele doua brate ale manometrului:

N
a2
Pentru o densitate a apei de 1000 kg/m?® si a mercurului de 13588 kg/m® rezultd iniltimile necesare
coloanei de fluid:

- pentru apa:
b P 0.37-10° g
aa = 79811000 ™M
- pentru mercur:
p 0.37 - 10°
hy =0.27m

& g.p 9.81-13588
Analizand valorile obtinute, se constatd ca, pentru a masura o presiune de 0.37 bar, se utilizeaza ca
fluid de lucru Tn manometru, mercurul.
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14. Sa se calculeze presiunea exercitatd de organismul uman considerand urmaétoarele cazuri:
» un barbat cu greutatea de 140 kg, Tnaltimea de 190 cm si suprafata talpii picioarelor de 60000
mm?, stind pe ambele picioare si apoi doar intr-un picior;
> 0 femeie cu greutatea de 50 kg, suprafata tilpii picioarelor de 38400 mm?, stand pe ambele
picioare si apoi doar intr-un picior;
» 0 femeie cu greutatea de 50 kg care schiaza, cunoscand ca suprafata schiurilor este de 4950
cm?;
» un barbat cu greutatea de 100 kg care schiaza, cunoscand ca schiurile au lungimea de 180 cm
si latimea de 18 cm.

Rezolvare
. o . . - . F [N
Presiunea este definita ca fiind forta ce actioneaza asupra unei suprafete: p = 3 [F = Pa], unde forta

se determinad cu ajutorul relatiei: F=m-g [kg . SEZ = N], m este masa 1n kg, iar g reprezinta acceleratia gra-

vitationald, g = 9.80665 m/s? este valoarea standard masurata la nivelul marii la latitudinea de 45°.
Inlocuind in formulele anterioare cu datele caracteristice fiecarui caz supus studiului se obtine:
> un barbat cu greutatea de 140 kg, suprafata tilpii picioarelor de 60000 mm?, stand pe ambele
picioare exercita presiunea:

_ 140980665
P ="60000/106 a

> un barbat cu greutatea de 140 kg, suprafata talpii picioarelor de 60000 mm?, stand doar ntr-
un picior exercita presiunea:

_ 140-9.80665
"~ 60000/(106 - 2)

se poate observa ca valoarea acesteia se dubleaza fatd de cazul in care persoana se sprijina pe
ambele picioare;

= 45764 Pa

p

» femeie cu  greutatea de 50 kg, suprafata  tdlpii  picioarelor  de
38 400 mm?, stand pe ambele picioare, exercitd presiunea:
_50-9.80665
p_—38400/106 = 12769 Pa
» femeie cu  greutatea de 50 kg, suprafata  tdlpii  picioarelor  de
38 400 mm?, stand doar Tntr-un picior exercitd presiunea:
50 -9.80665
p= = 25538 Pa

38400/(106 - 2)

» femeie cu greutatea de 50 kg care schiaza, cunoscand ca suprafata schiurilor este de 4950 cm?,
exercita presiunea:

_50-9.80665 _
P="4950/10¢ a

» femeie cu greutatea de 100 kg care schiaza, cunoscand ca schiurile au lungimea de 180 cm si
latimea de 18 cm, exercitd presiunea:
100 - 9.80665

=22 3027p
(180 - 18)/10* 4

p
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2.3 APLICATII PROPUSE

1. Temperatura apei ntr-o oald sub presiune (Figura 2.16) este de 121 °C. Sa se determine presiunea
din oala si sd se exprime valoarea acesteia in N/m?, mmHg, mmH,O si kgf/cm?,

Figura 2.16 Vas de gitit sub presiune [11]

2. Evolutia raportului de comprimare (g) din instalatiile de turbine cu gaze de la inceputul secolului al
XX-lea pana in prezent este redata in Figura 2.17. Sa se determine temperatura aerului la finalul comprimarii,

considerand o comprimare teoretic adiabata.
k-1
Obs. Relatia de calcul a temperaturii la finalul comprimarii este: T, = Ty - € « ; k- exponent/indice

adiabatic, are valoarea 1.4 pentru aer; raportul de comprimare este dat de raportul presiunilor: € = Pz

P1

w1
o

o

MW
o o

=
o
1

=]

1930 1940 1950 1960 1970 1980 1990 2000
An

Raportul presiunilor, £

s plicatii terestre == gyiatie

Figura 2.17 Evolutia presiunii de lucru din instalatiile de turbine cu gaze [12]
3. Presiunea recomandata in rotile unei biciclete pentru trasee de munte este data in Tabelul 2.1 n
functie de greutatea biciclistului si tipul anvelopei. Exprimati aceste valori 1n toate unitétile de masura cunos-
cute ale presiunii.

Tabel 2.1 Presiunea recomandata in functie de greutatea biciclistului si tipul anvelopei

Greutate biciclist [kg] | Anvelopa 1.9-2.1 [in] | Anvelopa 2.2-2.4 [in]
60 1.9 bar 23.2060 p.S.i.
70 2.0 bar 24.6564 p.s.i.
80 2.1 bar 26.1067 p.s.i.
90 2.2 bar 27.5571 p.s.i.
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4. Tn Tabelul 2.2 este prezentatd presiunea recomandati in rotile unei biciclete in functie de latimea
jantei. Ce tip de presiune este cea masurata in anvelopa bicicletei? Exprimati aceste valori in Sistemul Inter-
national de masura.

Tabel 2.2 Presiunea recomandati in rotile unei biciclete in functie de latimea jantei

Latimea jantei [mm] Presiunea recomandata [p.s.i.]
20 130
25 100
30 80
35 65
40 55

5. O butelie de oxigen cu capacitatea de 40 1 este depozitata la o temperatura de 30°C. Presiunca
oxigenului din butelie este de 169 bar. Ce tip de presiune este aceasta? Exprimati aceastd valoare in Sistem
International.

6. Domeniul de presiuni al unei supape de siguranta utilizate la un cazan de abur este de 0.2 — 12.5
bar. Supapa de siguranta a fost reglatd la 5 bar. Ce tip de presiune este aceasta? Daca presiunea atmosferica
este de 735 mmHg sa se determine valoarea presiunii absolute in sistem international la care se deschide supapa
de siguranta.

7. Presiunea vacuumetrica masurata la un aspirator casnic este de 600 torr. Presiunea atmosferica este
de 755 mmHg. Care este valoarea absoluta a presiunii masurate?

8. Tn tabelul 1.7 sunt redate caracteristicile tehnice ale senzorului de presiune absoluti a aerului din
galeria de admisie. Acesta este utilizat la motoarele termice pentru calculul cantitatii de combustibil ce trebuie
injectat. Ce tipuri de presiuni sunt redate in tabel: presiuni manometrice sau vacuumetrice? Convertiti aceste
valori in sistem international.

Tabel 2.3 Caracteristicile tehnice ale senzorului de presiune absolutd a aerului din galeria de admisie

Senzor | Presiunea minima absoluta [mbar] | Presiunea maxima absoluta [mbar]
Senzor 1 0.15 1.02

Senzor 2 0.4 21

Senzor 3 0.4 2.6

Senzor 4 0.4 1

9. Viteza maxima a sangelui in artere este de 33 cm/sec. Care este presiunea dinamica daca densitatea
sangelui este de 1057 kg/m?® la femei si 1061 kg/m?® la barbati.

10. Tubul Pitot montat pe o masina de formula 1 indicd o presiune dinamicd de 4540 N/m?2. Daca
presiunea atmosferica este de 0.98 bar si temperatura aerului este de 22 °C cét este viteza aerului ?

Tertari woso

A o
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11. Pentru masurarea debitului de aer vehiculat de un ventilator centrifugal (Figura 2.19) se monteaza
un tub Pitot, care indica o presiune dinamica de 75 mmHO. Si se determine debitul volumic al ventilatorului,
dacé conducta de refulare are diametrul de 100 mm. Se considerd o valoare a temperaturii mediului ambiant
de 17°C si o presiune de 0.985 bar.

Figura 2.l§ Ventilator centrifugal [14]

12. Pentru masurarea tensiunii oculare (presiunea exercitata de lichidele intraoculare asupra peretilor
globului ocular) se foloseste un aparat denumit tonometru cu aplanatie (Figura 2.20), care masoara forta nece-
sard pentru a aplatiza o anumita suprafata din cornee (o arie centrald cu diametrul de aproximativ 3.06 mm).
Dacé valoarea normald indicata de aparat trebuie sa se situeze intre 10 si 21 mmHg, sa se exprime domeniul
de valori normale in N/m?, bar, kgf/cm2, mm HO si psi.

Figura 2.20 Tonometru cu aplanatie [15]
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13. Pentru a prelua dilatarile apei, in orice circuit inchis de Incalzire se utilizeaza un vas de expansiune

(Figura 2.21). Daci presiunea de incircare (a pernei de aer) este de 1.5 bar, sa se exprime valoarea acestei
suprapresiuni In N/m?, kgf/cm? si psi.

Figura 2.21 Vas de expansiune [16]

14. Supraalimentarea motoarelor are rolul de a mari cantitatea de aer care poate fi aspiratd in motor,
prin marirea presiunii. In acest sens se pot folosi atdt compresoare mecanice (care folosesc puterea direct de la
arborele motorului termic) cat si potentialul gazelor de alimentare (turbosuflanta) sau amandoua.

Carcasa
turbina

Figura 2.22 Metode de supraalimentare a motoarelor cu ardere interna [17]

in functie de valorile presiunii de supraalimentare avem:

» Supraalimentare de joasa presiune, 1-1.2 bar;

» Supraalimentare de medie presiune, 1.2-1.8 bar;

» Supraalimentare de Tnalta presiune, >2 bar.

Sa se exprime limitele de incadrare ale presiunii de supraalimentare in psi.

15. Sa se determine valoarea presiunii atmosferice pe varful Everest (inaltimea 8.848 m) daca formula
barometrica (relatia de calcul a presiunii atmosferice in functie de inéltime) are forma:

—g-h [N
pzpatm'epr_ N [m]

unde: pam [N/m?] este valoarea presiunii atmosferice la altitudinea de 0 m, g [m/s?] este acceleratia

gravitationald, h [m] este Tnaltimea, R [J/kgK] este constanta de gaz perfect (pentru aer este 287.14 J/kgK), Tn
[K] este temperatura in conditii normale (Tn = 273.15 K).
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CAPITOLUL 3. GREUTATE, MASA, DENSITATE SI DEBIT

3.1 NOTIUNI TEORETICE

Greutatea unui corp reprezinta forta care actioneaza asupra acestuia sub influenta acceleratiei gravita-
tionale si se poate determina cu relatia:

G=m-g [kg SEZ] sau [N] (3.1)

unde m [kg] este masa, iar g [m/s?] este acceleratia gravitationala.

Densitatea unui corp este raportul dintre masa si volumul acestuia:

p=—" k—g] (3.2)

unde m [kg] este masa, iar V [m?] este volumul.

:7 m3

Debitul unui fluid reprezinta cantitatea de fluid care traverseaza o sectiune constanta in unitatea de
. . A . 5 . . [k . . .
timp. Debitul poate fi exprimat in functie de masa — debit masic m [?g], respectiv in functie de volum — debit
. 3
volumic V [m?]
Debitul volumic se poate determina utilizand ecuatia continuitatii:

) m3
V= Aw [—S ] (3.3)
Debitul masic devine:
. kg
m=p-AC-W[?] (3.4)

unde A; [m?] este aria de curgere a fluidului, iar w [m/s] este viteza de curgere a fluidului.

3.2 APLICATII REZOLVATE

1. Care este greutatea unui corp cu masa de 1 kg? Exprimati aceastd valoare in: kg-m/s?, N, kgf, kN,
Ibf si Ibm-ft/s2.

Rezolvare

Greutatea unui corp cu masa de 1 kg este data de forta cu care acceleratia gravitationald actioneaza
asupra acestuia.

Acceleratia gravitationala la latitudinea de 45° este gn = 9.80665 m/s?.

Intre unititile de masura amintite in enunt exista relatiile:

m
1kg-981==1N= 1073kN = 0.101972 kgf
S

Greutatea corpului va fi:
G=1-9.80665=9.80665 kg - m/s?=9.80665 N = 9.80665 - 10 kN = 1 kgf.

Intre marimile de masa si lungime, exprimate in Sistem International si sistemul anglo-saxon existd
relatiile:
1 kg = 2.20463 Ibm (pound-mass),
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1 m =3.2808 ft (foot).

Greutatea corpului va fi:

G =2.20463 - 9.80665 - 3.2808 = 70.9310 lbm-ft/s>.
Unitatea de forta este definitd astfel:

1 lbm-ft/s?> = 0.031081 Ibf (pound-force).

Greutatea corpului va fi:

G =70.9310 - 0.031081 = 2.20 Ibf.

2. Care este greutatea unui panou solar cu suprafata de 4.1 m?, dacid masa acestuia este de 120 kg.
Panoul este montat la nivelul marii:
> laecuator, unde ge = 9.781 m/s?;

> lapoli, unde g, = 9.831 m/s?;
> lalatitudinea de 45 °, unde gn = 9.80665 m/s?,

Rezolvare

Greutatea unui corp este de fapt forta cu care un cdmp gravitational actioneaza asupra corpului, la
suprafata Padmantului este G =m - g [N], unde m [kg] este masa corpului, g [m/s?] — acceleratia gravitationala.

Greutatea panoului daca acesta este montat la nivelul marii:

> laecuator, unde ge = 9.781 m/s?,

Ge=m-ge=120-9.781 = 1173.72 N
> lapoli, unde gp = 9.831 m/s?,

Gp, =m- g, =120-9.831 =1179.72 N
> lalatitudinea de 45 °, unde gn = 9.80665 m/s?,

Gy =m-gy = 120 -9.80665 = 1176.798 N

3. Se consideri ca printr-o conducti circula apa cu debitul volumic de 4 m%s. Daci densitatea apei
este 1000 kg/m?3, care este valoarea debitului masic de apa? Precizati unitatea de masura a debitului masic.

Rezolvare
o m V =1000-4 = 4000 kg
pP=yoP=yom=p S

4. Prin ajutajul unei tevi de refulare a unui hidrant interior este vehiculata apa cu viteza de 12.4 m/s.
Determinati debitul volumic de apa, in conditiile diametrului interior de 16 mm, respectiv de 18 mm.

Rezolvare

Debitul volumic se determina utilizind ecuatia continuitatii:

. TC - diz
V=A.rw= W
Pentru diametrul de 16 mm avem:
. 1-0.0162 m3 m3 l l
V=———:124=0.002493— = 8.975— = 2.493-=8975.4—
4 S h S h
Pentru diametrul de 18 mm avem:
. 1-0.0182 m3 m3 l l
V=———+:124= 0.003155— =11.359— = 3.155-=11359.5—
4 S h S h

5. Un cazan cu puterea termica de 50 kW prepara agent termic pentru incalzirea unei cladiri. Regimul
termic al instalatiei de incalzire este 80 °C pe tur si 60 °C pe retur. Prin conducta de la iesirea din cazan circula
apa calda cu viteza de 0.45 m/s. Sa se determine diametrul interior si diametrul exterior al conductei, cunoscand
ca grosimea conductei este de 3 mm.

32



GREUTATE, MASA, DENSITATE Sl DEBIT

Rezolvare
' 50 kW k
m= Q = = 0.5966—g
Cp,apa * (teur — tretur) 4'191(12{_11( - (80 — 60)K S
V=A.w
TC * diz
m=p-V=p-A.-w=p .
prm-di®-w=4"m
4-m
diz =
p-T-W
4-1m 4'0.5966%
d; = —— = K == 0.04108 m = 41.08 mm
pri-w 1000m—g3-n-0.45?

de=dj+2-6=41.084+2-3 =47.08 mm
6. Care este diametrul interior al tevii prin care curge un debit masic de 0.38 kg/s freon R134a, cu

viteza de 0.6 m/s si care are temperatura de 40 °C si presiunea 14 bar .
Rezolvare

Pentru presiunea si temperatura freonului R134a, densitatea freonului lichid este p = 1150 k?g.

'l'lf'di2
4

g = | 2m o _ | 4038 o 648m = 26.48
i om-w 1150 w06 M= ebacmm

7. Un debit masic de 0.25 kg/s freon R410A este aspirat intr-un compresor la temperatura de -10 °C
sub forma de gaz cu densitatea p = 17.75 kg/m3. Cunoscand faptul ci teava de aspiratie are dimensiunile
conform standardului g 35 x 1.5 mm, sa se determine viteza de aspiratie a gazului in compresor.

I’h=p'V=p'

"W

Rezolvare

Teava de @ 35 x 1.5 mm inseamna ca prima cifra este diametrul exterior al tevii: d, = 35 mm =
0.035m

A doua cifra reprezinta grosimea peretelui tevii: § = 1.5mm = 0.0015m
Diametrul interior varezulta: d; =d, —2-6 =35—-2-1.5=32mm = 0.032m
Se scrie ecuatia debitului din care rezulta viteza de curgere, astfel:
- d? 4 -1 4-0.25
> w= =
4 prm-d? 17.75-m-0.0322

m=p-w-

m
=17.51—
s

8. Un debit masic de 3.4 kg/s apa se distribuie simultan printr-un numar de n, = 6 tevi identice cu
viteza de 1.2 m/s. Sa se determine diametrul interior al tevilor.

Rezolvare

Se considera densitatea apei p = 1000 kg/m3.
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Deoarece tevile sunt identice se aplica ecuatia de continuitate astfel:

SRl 434 = 0.02452 m = 24.52
p-w-n-m  1000-12-6-3.14 M= s mm

m=p-w-ng- 41 > d; =

9. Se considera un schimbator de caldura cu fascicul de tevi in manta (Figura 3.1 si Figura 3.2) pentru
care teava care reprezintd mantaua are dimensiunile ¢ 219 x 7 mm, iar fasciculul contine n; = 62 tevi de
cupru tehnic cu dimensiunile ¢ 12 x 1 mm. Cunoscand ca in spatiul dintre tevile din fascicul si manta circula
apa rece cu viteza de 0.35 m/s, sé se determine debitul masic de apa rece.

Fig>u ra 3.1 Schimbator de céaldura cu fascicul de tevi Th manta [18] Figura 3.2 Sectiune prin schimbator

Rezolvare

Sectiunea prin care curge apa rece este delimitata de diametrul interior al mantalei si diametrul exterior
al celor 62 de tevi mici. Din punct de vedere matematic aceasta se scrie astfel:

.2 . 42
A, =1T flm_nt'n4de =g'(Di2m_nt'dg) [mz]

unde diametrul interior al mantalei este:

Dim =Demy— 26 =219—-2-7=205mm = 0.205m

iar diametrul exterior al tevilor mici este: de = 12 mm = 0.012 m
In aceste conditii aria de curgere a apei reci devine:

3.14 , , ,
A, ==~ (0205% — 62-0.012%) = 0.02406 m

Debitul masic de apa rece se calculeaza cu ecuatia de continuitate, considerand densitatea apei de 1000
kg/m?®, rezultand:

k
My = py Wy - A, = 1000 - 0.35 - 0.02406 = 8.421?g
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GREUTATE, MASA, DENSITATE Sl DEBIT

3.3 APLICATII PROPUSE

1. Determinati greutatea unui corp cu masa de 5 kg, in conditiile in care acesta se afla pe Marte. Ex-
primati aceastd valoare in: kg-m/s?, N, kgf, kN, Ibf si Ibm-ft/s?. Acceleratia gravitationald pe Marte este 3.728
m/s2.

2. In conditiile curgerii apei printr-o conducta circulara, determinati densitatea fluidului cunoscand ca
valoarea debitul volumic al apei este 21960 I/h, iar debitul masic este 352 kg/min.

3. Care este debitul volumic de apa care curge printr-0 teava de cupru cu diametrul interior di = 18
mm, viteza apei fiind de 0.85 m/s.

4. Un debit masic de 4 kg/s apa se distribuie printr-un fascicul de 8 tevi cu diametrul interior d; = 14
mm. Sa se determine viteza de curgere a apei prin tevi. Se cunoaste densitatea p = 995 kg/m®.

5. Care este diametrul sectiunii circulare de curgere pentru o conductd de ventilare prin care este ve-
hiculat aer cu debitul volumic de 4000 m?h la viteza de 16.2 km/h.
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CAPITOLUL 4

CAPITOLUL 4. GAZ PERFECT. TRANSFORMARI ALE GAZULUI
PERFECT

4.1 NOTIUNI TEORETICE

Gazul perfect este un concept inexistent in realitate, introdus pentru a facilita determinarea parametri-
lor de stare prin relatii simple. Simplificarile pe care le aduce utilizarea gazului ideal, in conformitate cu teoria
cinetico-moleculara, evidentiaza ca fortele de interactiune intermoleculare sunt nule, moleculele gazului sunt
perfect sferice si elastice, iar volumul propriu al moleculelor raportat la volumul total ocupat este neglijabil.

Ecuatia de stare a gazului perfect este:

pV=m-R-T (4.1)
unde p [N/m?] este presiunea, V [m?] este volumul, m [kg] este masa, R [J/kgK] este constanta de gaz
perfect a gazului respectiv, iar T [K] este temperatura.

Constanta de gaz perfect a gazului se determina astfel:

R= RWM [k;—K] (4.2)

unde Rwm reprezinta constanta molara universala a gazului perfect (Rm = 8314 J/kmolK), iar M [kg/kmol]
este masa molara pentru gazul repectiv.

Transformarile gazului perfect

Tn tabelele urmatoare este prezentata sinteza transformarilor gazului perfect.
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Tabel 4.1 Transformarea izocora (Legea lui Charles)

Ecuatia transformarii

p
V = constant — ? = constant

Exponentul n

Cildura specifica

Dependenta dintre marimile de stare

y 2 A
p2 |- — pi |- — M1
Reprezentarea n diagrama mecanica
Pil—— M1 p2|l——m2
| - |
Vi=V2 sV Vi=V2 s
Incalzire Racire
e
:
T 2
|
Reprezentarea in diagrama calorica :
T1 |- |
K .
Ll ]
S1 S2
Incalzire Racire

Cantitatea de caldura

Qiz=m-c, (T, —Ty) [J]

vV
Q12 =m'cv'(T2—T1) 1

Lucrul mecanic exterior

Li; =0[]]

Lucrul mecanic tehnic

Le,=V- (p1 —p2) U]

Variatia entalpiei

Hz—H1=m'Cp'(T2—T1) U]
H, —Hy = Q1 _Ltlz[]]

Variatia energiei interne

Uy, — Uy = Q12 U]
Uy—Uy=m-c, (T, —Tp) [J]

Variatia entropiei

T, 1]
Sz—Sl=m-cv-lnT—j [E]

P2 [/
Sz—Sl=m-cv-lnp—j [E]
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Tabel 4.2 Transformarea izobara (Legea lui Gay-Lussac)

Ecuatia transformarii

4
p = constant — T constant

Exponentul n n=20
Caldura specifica Cp
H - . . Vl VZ Vl Tl
Dependenta dintre marimile de stare —=——s5au — = —
I, T; V, T
P P
_ 1 2 _ | 2 1
p1=p2 -—b—- p1=p2 -—q—!
- . |
Reprezentarea Tn diagrama mecanica : } | i
| \ | |
\ Lo
Vi \'/] M vz V1
Incalzire Récire
T A TA
1P] £ T 1
N . 3 | -l
Reprezentarea in diagrama calorica . » | " | 2 |
WE
| ' | '
| | l b
s1 s ° 2 81 °
Incalzire Récire

Cantitatea de caldura

Q12:m'cp'(T2—T1)U]

Lucrul mecanic exterior

Li=p- Vo=V ]
Li=m-R-(T, —Ty) [J]

Lucrul mecanic tehnic

Lt12 =0 U]

Variatia entalpiei

Hy —Hy = Q12 [J]
H2—H1=m-cp-(T2—T1)[]]

Variatia energiei interne

Uy — Uy = Q12 — L1z V]
Uy=Uy=m-c, (T, —Tp) [J]

Variatia entropiei

T, 1]
Sz—Sl=m-cp-lnT—1 [E]
V2 [/
Sz—Sl=m-cp-ln71 [E]
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Tabel 4.3 Transformarea izoterma (Legea lui Boyle-Mariotte)

Ecuatia transformarii

T = constant —» p -V = constant

Exponentul n n=1
Cildura specifica +oo
. . . . _ p1_V;
Dependenta dintre marimile de stare p1-Vi=p,V,sau p_ =7
2 1

Reprezentarea Tn diagrama mecanica

vi V2 v V2 Vi

Destindere Comprimare
T T
2

Ti=T2 Ti=T2 2 v

Reprezentarea in diagrama calorica [ l | ]
| [ ! |
St s2 ° sz 51

Destindere Comprimare

Cantitatea de caldura

Q2 =Ly = Lt12 Ul

V.
Q12 =101'Vl‘ln—2 U1

Vi
p
Q12 =I91'Vl'l7”l—1 U]
D2
p1
Qiz=m-R-T-In—[]]
D2

Lucrul mecanic exterior

L, = Lt12 = Q12 U]

Lucrul mecanic tehnic

Lt12 = L1, = Q12 U]

Variatia entalpiei

Hy,—H; =0[/]

Variatia energiei interne

U= Uy =0[]

Variatia entropiei

Va ]
52_51=m'R'ln7j I:E:l

b1 ]
— S =m-R-In=|=
Sy—=8§,=m lnp2 [ ]
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Tabel 4.4 Transformarea adiabata

Ecuatia transformarii

12 =10
p - V¥ = constant
T - VK1 = constant

T
7 = constant
pT
p
Exponentul n n=fk="22
CU
Caldura specifica 0
. Vk = . Vk
Dependenta dintre marimile de stare P17 V1 = P27 V2
Ty V1k_1 =T, Vzk_l

Reprezentarea Tn diagrama mecanica

T
Ti-—— 1
Reprezentarea in diagrama calorica
T:-——#2 T——M1
| - l - 8
51=8;z 5155z
Destindere Comprimare
Cantitatea de cildura Q2 =01]J]
Lz = —=(U; = Uy) []]
L1z =m-<§,-(T1—T2) U]
Lip = k-1 (Ty = Ty) 1]
Lucrul mecanic exterior
L1z “x—1 (p1°Vi—p2- Vo) []]
D,V p k-1
1" V1 2\ k
L, = 2= 1= (22) © |
12 k—1 P1
Lt12 = —(H, —Hy) U]
k-m-R
te = 1 (T, — Tp) [J]
Lucrul mecanic tehnic L, =m-cp* (Ty = T2) [J]
Lt12 =k Ly, [J]
k-p;-V; T,
L =— —.(1-=
f12 k—1 ( T1> Ul
Variatia entalpiei Hy —Hy ==Ly, =m-c,- (T, = Tp) [J]
Variatia energiei interne U, —Up ==Ly, =m-c,- (T, —Ty) [J]
Variatia entropiei S, =S, = [%
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Tabel 4.5 Transformarea politropa

p - V" = constant
T-V™ 1 = constant

Ecuatia transformarii T
—— = constant
p n
C,—¢C
_°p pol
Exponentul n n=———
Cy Cpol
< i n—k
Caldura specifica Cpol = €y 7

Dependenta dintre marimile de stare

p- Vit =py- V3
Ty -Vt =T, V3t

Reprezentarea Tn diagrama mecanica

Reprezentarea in diagrama calorica

S
n—k
Q12 = 1 ¢y (To = Ty) [J]
Cantitatea de caldurd k—n
Q2 = K—1 Ly2 [
1
L1z “L_1 (p1-Vi—p2- Vo) []]
n-1
_p1Vi P2\ n
i ; 12 = 1= U]
Lucrul mecanic exterior n—1 P1
m-R
Liz=——7 (i —~T2) ]
Liz=m-c¢, " (Ty — T2) [J]
Ly, =n- Ly U]
_n-m-R T T
Lucrul mecanic tehnic tz T 1 (Ty = T) ]
_n-pg-Vy . ( Tz)
Lt12 -1 1 T, []]
- - Tz [J
Variatia entropiei S; =Sy =m-cpo - In— |
T, [K
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4.2 APLICATII REZOLVATE

1. Tntr-un rezervor se afld o cantitate de 21 kg de oxigen. Volumul rezervorului este de 2 m?, iar pre-
siunea la care se afla oxigenul este de 8 bar. Care este temperatura oxigenului din rezervor? Se cunoaste con-
stanta de gaz perfect a oxigenului R = 259.8 J/kgK.

Rezolvare

pV _8-10°-2

prV=mRT=>T= =9 7508

=2933K

2. Aerul dintr-un balon ocupa un volum Vi = 1.6 I, la presiunea p:=1.08 at si la temperatura mediului
ambiant. Balonul se scufunda intr-un recipient cu apa, la 0 anumita adancime, unde presiunea este p.= 1.5
at. In conditiile in care temperatura apei din recipient este aceeasi cu temperatura mediului ambiant, care este
volumul ocupat de balonul imersat in apa?

Rezolvare

In prima etapa, marimile se transforma in SI:
V:=1.61=0.0016 m?

p:=1.08 at = 105912 Pa

p2= 1.5 at = 148000 Pa

Aerul din balon, considerat gaz ideal, suferd o transformare izoterma. Aplicandu-se legea lui Boyle-
Mariotte se obtine:
p1 . 105912

p1Vi=p VooV, =—-V;

- £0.0016 = 0.001145 m® = 1.145 |
- 148000 m

3. O cantitate de heliu la temperatura de 15°C si presiunea de 200 bar ocupa volumul de 9.1 m®, Sa se
determine:

a) constanta de gaz perfect pentru heliu;

b) cantitatea de heliu in kg si kmol;

c) densitatea heliului la temperatura si presiunea considerata;

d) densitatea heliului la conditiile starii normale;

e) caldura specifica la volum, respectiv la presiune constanta a heliului la temperatura de 0°C, daca

exponentul adiabatic este k = 1.66.

Rezolvare

a) M = 4.003 kg/kmol este masa molara pentru heliu.
Constanta de gaz perfect pentru heliu este:

J
Rm  8314.34 1 0IK ]
R=—= = 2077.027 —
M 4.003 kg kgK
kmol

b) Cantitatea de heliu se determina plecand de la ecuatia termica de stare:
_p'V_ (200-10°)-9.1
" R-T  2077.027-288.15

p-V=m-R-T-m = 304.095 kg

m  304.095 kg
n= o= ——— = = 75.966 kmol

4.003—8_

kmol
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c) Densitatea heliului la temperatura si presiunea considerata se poate determina pornind de la ecuatia
termica de stare:

1
-V = -R-T|=
p m |V

_m
P=y
_m
p_v.R.T
p=p-R-T
p 200-10° kg
P =R T~ 2077027 28815 >3

Sau putem calcula densitatea direct:
_m _ 304.095 33.417 kg
Py =791 T e
d) Tn=273.15K

pn = 101325 Pa

my

Vun = 22.414 sau 1 kmol = 22.414 m3;

Densitatea heliului n conditiile starii normale este:
. p 101325 _ kg
P=RT " 2077.027 27315 17803
sau plecand de la volumul normal ocupat de heliu,
Vy = n-Vyy = 75.966 - 22.414 = 1702.701 m3;
densitatea 1n conditiile starii normale poate fi determinata astfel:

kmol

_m 304095 0.178 kg
M=y, T 1702701 0

e)R=c,—¢y

k=P
CV
Caldura specifica la volum constant este:
R 2077.027 J
&= C1T166-1 =3147.01kg—K
Caldura specifica la presiune constanta se determina astfel:
R-k 2077.027-1.66 J
=1 166 —1 =5224.03kg—K
sau se poate calcula astfel:
Cp = ¢y k=3147.01-1.66 = 5224'03kgLK

4. Tn focarul unui cazan se produce un debit volumic de 4.2 m¥s gaze de ardere cu temperatura 1500
K. Gazele strabat elementele cazanului, se racesc natural si sunt evacuate pe cos cu temperatura de 500 K.
Care este debitul volumic de gaze arse evacuate?

43



CAPITOLUL 4

Rezolvare

Racirea are loc la presiune atmosferica constantd a gazelor (transformare izobara):

E:E = V2:V1'_:4'.2'—:1.4'_
o, T, 1500 s

5. Tntr-o sticla de 2 1 se afla aer la temperatura de 26 °C si presiunea de 0.98 bar. Sticla este incilzita
pana cand aerul din interior ajunge la presiunea de 1.2 bar. Se cunoaste cildura specifica la volum constant
¢v= 0.85 kJ/kgK si densitatea aerului p = 1.2 kg/m3. Sa de determine:

a) Temperatura finala a gazului;,

b) Lucrul mecanic efectuat;

¢) Caldura introdusa in aerul din sticla;

d) Variatia entropiei.

Rezolvare

In prima etapa, marimile se transforma in SI:
V=21=0.002 m?

t1=26°C=299.15K
p1=0.98 bar = 98000 Pa
p2= 1.2 bar = 120000 Pa

a) Aerul din sticla sufera o transformare izocora. Se aplicé legea lui Charles:

P1 P2 P2 120000
_:__>T2 :—-T1 =
T, T, P1 98000

-299.15 = 366.3 K=93.15°C

b)Li; =0
€)Qi=m-¢c, (T, —-T)=p-V-¢, (T, —T;) =1.2-0.002-0.85- (366.3 — 299.15) = 0.137 K]

—mec N2 Vee - In2=19. .08 - pn 3083 _ I
d)S, —Sy=m-c, Ing?=p-V-cyIngt=12-0.002-085 In_ > = 0413

6. Un rezervor de stocare a hidrogenului care alimenteaza pila de combustibil a unui automobil are
capacitatea de 6 kg. Rezervorul este din material compozit si are presiunea de lucru de 700 bar. Daca tempe-
ratura in rezervor este de 40 °C, cat este densitatea in conditiile din rezervor si volumul de stocare?

» 9

L - 7
L = NG = Tl N\

Figura 4.1 Rezervor pentru stocarea hidrogenului comprimat pentru Toyota Mirai [19]
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Rezolvare

V=m-R-Top=pR-Top=—"= 700-10° _ 53778

pry=m CP=P TPTR.T T 8314 BT
——-313.15

Volumul de stocare este:

v—m— 6 =0.111m3 = 1111

~p 5377 M

4.3 APLICATII PROPUSE

1. Aerul (considerat gaz perfect) aflat initial la presiunea de 1 bar si temperatura de 0 °C, intr-un reci-
pient din otel cu volumul de 0.3 m3, este incilzit timp de 60 minute pana cand ajunge la temperatura de 50 °C.
Temperatura ambianta este de 30 °C. Calculati presiunea la sfarsitul transformarii, cantitatea de caldura schim-
bata si puterea termica aferenta transformarii (se neglijeaza pierderile de caldura).

2. Ce se intampla cu temperatura aerului (considerat gaz perfect), aflat initial la 1 bar si la temperatura
de 0 °C si inchis Intre peretii unui cilindru cu diametrul de 10 cm §i un piston, daca initial pistonul se gaseste
la 1 cm de punctul mort interior (pozitia limita interioara) si ulterior se deplaseaza in conditii izobare, pana in
pozitia aflatd la 20 cm de punctul mort interior? Durata transformarii este de 20 secunde. Calculati temperatura
la sfargitul transformarii, cantitatea de caldura schimbata si puterea termica aferenta transformarii (se negli-
jeaza pierderile de caldura).

3. Intr-un cilindru izolat adiabatic, in care se giseste un gaz perfect, se deplaseaza liber, un piston, cu
viteza de 2 m/s. Temperatura initiald a gazului perfect, cand pistonul se gaseste in punctul mort, este de 700 °C.
Sa se calculeze cantitatea de caldura schimbatd de gazul din cilindru cu exteriorul, in intervalul de timp in care
pistonului ajunge in punctul mort exterior, avand in vedere ca lungimea cursei este de 0.6 m, iar temperatura
ambiantd este de 10 °C.

4. O cantitate de gaz perfect aflatd in starea initiald datd de presiunea p1 si volumul Vi efectueaza
succesiunea de transformari: comprimare izoterma pana la Injumatatirea volumului initial, izobara pana la
volumul initial, izocora pana la presiunea initiala. Se cere: reprezentarea proceselor in coordonate p-V.

5. Intr-un cilindru se gisesc 0.003 m® aer la presiunea de 1 bar, care se comprimi izoterm pani la 5
bar. Care este volumul ocupat de aer in starea finald?

6. Intr-un rezervor inchis se afla oxigen la temperatura 250 K si presiunea de 150 bar. Care este presi-
unea gazului dacd temperatura creste la 320 K?

7. O cantitate de aer ocupa volumul 0.005 m? la presiunea de 3 bar si temperatura 300 K. Ce volum
ocupa cantitatea de aer la presiunea de 15 bar si 600 K ?

8. Un volum de amoniac de 5 m? aflat inifial la presiunea de 1 bar si temperatura de 30 °C, se comprima
adiabat pana la 3 bar, dupa care se Incalzeste izocor pana cénd presiunea devine 6 bar, urmata de o destindere
adiabata pana la volumul initial §i o ricire izocora pana in starea initiala. Se cere:

a) Sa se traseze ciclul in diagramele p-V si T-S;

b) Sa se calculeze parametrii de stare in punctele caracteristice ale ciclului;

C) Si se determine lucrul mecanic total pe ciclu. Se cunosc: k= 1.31 si R = 488 J/kgK.
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9. Un rezervor de stocare de 6000 litri pastreaza hidrogenul gazos comprimat la temperatura de 22 °C
si presiunea de 500 bar. Masa molara a hidrogenului este 2 kg/kmol. Sa se determine densitatea hidrogenului
in conditiile date.

Figura 4.2 Rezervor pentru stocare hidrogenului gazos comprimat [20]
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AER UMED

CAPITOLUL 5. AER UMED

5.1

NOTIUNI TEORETICE

Aerul umed este alcatuit din aer uscat si vapori de apa. In functie de umiditatea relativa, umiditatea

din aer se comporta diferit:

- dacd umiditatea relativa sub 100%, atunci vaporii de apa sunt supraincalziti, acrul umed fiind nesa-

turat;
- daca umiditatea relativa este 100%, atunci vaporii de apa sunt saturati uscati, aerul umed fiind saturat;
- daca umiditatea relativa este mai mare de 100%, atunci vaporii de apa sunt umezi, aerul umed fiind
suprasaturat.

Parametrii caracteristici aerului umed sunt: temperatura, presiunea, umiditatea, entalpia, densitatea,

volumul specific si caldura specifica.

>

>

>

>

>

>

>

>

Temperatura

Tn cazul aerului umed, sunt definite mai multe tipuri de temperaturi:
Temperatura termometrului uscat (tusca) reprezinta temperatura aerului umed, masurata cu un termo-
metru uzual.
Temperatura termometrului umed (tumed) este temperatura masurata cu un termometru uzual, care are
infasurat 1n jurul elementului termosensibil o panza sau un tifon umezit. Temperatura masurata cu
termometrul umed reprezinta temperatura de saturatie (tsx).
Temperatura punctului de roud (tus) reprezinta temperatura la care vaporii de apa continuti in aer
ating valoarea de saturatie (condensare). Temperatura punctului de roua este temperatura de saturatie
a aerului umed, care se raceste la umiditate absoluta constanta.

Presiunea

Tn cazul aerului umed, sunt definite mai multe tipuri de presiuni:
Presiunea aerului umed (paum) este presiunea exercitata de amestecul de aer uscat si vapori de apa,
fiind considerata egala cu presiunea barometrica. Presiunea aerului umed (presiunea totald) este suma
dintre presiunea partiald a aerului uscat si presiunea partiala a vaporilor de apa.
Presiunea partiald a aerului uscat (Pays) reprezinta presiunea pe care aerul uscat ar exercita-o, daca la
aceeasi temperatura, ar ocupa singur volumul amestecului.
Presiunea partiala a vaporilor de apa (Pv.aps) Teprezinta presiunea pe care vaporii de apa ar exercita-
0, daca la aceesi temperatura, ar ocupa singur volumul amestecului.
Presiunea de saturatie (Psat) este presiunea partiala a vaporilor de apa la starea de saturatie.

Umiditatea

Tn cazul aerului umed, sunt definite 2 tipuri de umiditate:
Umiditatea relativa a aerului umed (o) este raportul dintre cantitatea de vapori de apa existenta in aer
si cantitatea maxima de vapori de apa pe care o poate absorbi aerul la acea temperatura:

~ Pv,apa [_] (5.1)
Psat Psat

Umiditatea absoluta a aerului umed (x) este raportul dintre masa vaporilor de apa (mypz) i masa
aerului uscat (Ma.us):

_ pv,apﬁ

(5.2)

‘= My aps [kg umiditate]

kg a.us

ma.us
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Entalpia specifica a 1 kg de aer umed () este:

Hiyx Cpaus* tuscat T X (Cpa.us “tuscat 2512) kj
h = = (5.3)
1+x 1+x kg a.um
unde 1+x reprezinta faptul ca pentru 1 kg de aer uscat corespund x kg vapori de apa.
Densitatea aerului umed se calculeaza astfel:
34.83 - pgum — 13.15 * py apa [kg
— : 2P = 5.4
Pasm e = (5.4
Volumul specific al aerului umed devine:
1 10*-T, m?
Vaum = = o [—] (5.5)
Paum 34.83 - Paum — 13.15- Pv,api kg
Caldura specifica la presiune constantd a aerului umed este:
¢y = Cpaus T X Cpy,api kJ (5.6)

1+x kgK

unde Cpaus este caldura specifica medie a aerului uscat intre 0 si 50°C, Cpa.us = 1.0106 kJ/kgK; Cpy.apa €StE
caldura specifica medie a vaporilor de apa intre 0 si 75°C, Cpv.apa = 1.866 k/kgK.

Diagrama h-x a aerului umed

Cea mai utilizata diagrama pentru studiul transformarilor de stare ale aerului umed este diagrama entalpie —
umiditate absoluta (h-x). Diagrama Mollier a aerului umed este prezentata in Figura 5.1.

S A§ - s° N S o
Peaps [NA?] 0 500 1009 1500 znr))/z.fm)mfu 3300 4000,/4500 509475500 609965007006°7500

— /‘Mﬁ/f,ﬁ_ \\ K\ \ ~x— ﬁS‘ _‘;%z ';‘zfa::aﬂ/*:‘i“
‘/\& izngs\g‘X%X;iiygxzﬁgiKffkf ):
G e

%&7.‘/355\ > \0@7 V> < X S-XSE : S/E § Sjé)g ‘
35 AT i
v ;X;S.’S/:; A
e oy Jlbie
/_,,\__\~\~‘ lgx'(x(x’(y%gi < QA,&;;V?’Q\)W
504, I”é & K A ~‘%§§/<)
| { K;)<
/,3: A < x/&,rx/x\
10 S 10 S,&’\;::\m\
: b
. L3} /(x,\q
g /S/Vg&/f:s A

x [kg umiditate/kg a.um]

Figura 5.1 Diagrama h-x a aerului umed
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Transformari ale aerului umed in diagrama h-x

Tn sistemele de ventilare-climatizare sau uscare, cele mai frecvente transformari pe care le poate suferi
aerului umed sunt:

> Incilzire (x = const.);

» Incilzire si umidificare (t = const.);

» Racire (x = const.);

» Umidificare adiabatica (h = const.);

» Amestecul a doud cantitati diferite de aer umed cu stari diferite.

Aceste procese sunt reprezentate in Figura 5.2.
h [kJ/kg] A h [kJ/kg] /
t2 - t1 B
©®=100% »=100%
t, t
X=Xz ‘;x [kg/kg] X=X2 “x [kg/kg]
Incilzire (x = const.) Racire (x = const.)
h [kJ/kg] A 0, h [kJ/kg] 4
t1 [
t1:t2 —
X X2 “x [kg/kg] Xq X; > [kg/kg]
Incalzire si umidificare (t = const.) Umidificare adiabaticd (h = const.)
h [kJ/kg] 4
t| -
tM — h2

X1 Xy X2 “x [kg/kg]

Amestecul a doud cantitati diferite de aer umed cu stari diferite
Figura 5.2 Transformari ale aerului umed in diagrama h-x
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In cazul amestecului a doud cantitati diferite de aer umed cu stari diferite, parametrii amestecului
(punctul M) se determina cu relatiile:

. :ml-x1+m2-x2:x1+n-x2 [kgumiditate] 5.7)
M my +m, 1+n kg a.us '
n,-hy+my,-h, hi+n-h,k
hM=m1 et Tflz 2_Mtm 2[_] (5.8)
my +m, 1+n g

.o [k . . 5 s .
unde 4, rh, [?g] este debitul masic al celor doua cantitati de aer umed, iar n este raportul de ames-
tec, care este definit astfel:
My, Xy =X
n=—=——— (5.9)
my X2 —Xym

5.2 APLICATII REZOLVATE

1. Temperatura aerului dintr-o locuinta este 21 °C, iar umiditatea relativa masoara valoare de 56%.
Determinati umiditatea absoluta si entalpia specifica unui kg de aer umed.

Rezolvare

Din diagrama h-x a aerului umed rezulta:
h =43.15 kd/kg
X = 0.00868 kg um/kg a.us.

2. Determinati temperatura punctului de roud pentru aerul dintr-o incapere care este caracterizat de o
valoare a umiditatii relative de 60% si de umiditatea absoluta 0.01 kg um/kg a.us.

Rezolvare

Punctul P reprezinta starea aerului umed determinatd de umiditatea relativa si umiditatea absoluta cu-
noscute. Pentru determinarea punctului de roua se traseaza o dreapta de umiditatea absoluta constantd pana la
intersectia curbei de saturatie (punctul R). Valoarea temperaturii punctului R este temperatura punctului de
roud.
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[150 € T 25
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T
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e
2108 . —
=
e
L ju o |
i
—
-, .
0oc ]
~ i
=
T i
-C?\ 7
I
| N SN AN .
= T \L\ T T T

T T T T T T T T T
0,000 0,001 0,002 0,003 0,004 0,005 0,006 0,007 0,008 0,009 0010 0011 0,012 0013 0,014

Figura 5.3 Determinarea temperaturii punctului de roud in diagrama h-x a aerului umed

Temperatura punctului de roud este trouz = 14.05 °C.
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3. Folosind diagrama Mollier a aerului umed, sa se determine parametrii lipsa din tabelul de mai jos.

Tabelul 5.1 Parametrii de stare ai aerului umed - enunt

tuscat | tumed | @ X Pv,apa p Y
Stare | oy | 1oc | [96] | kg umikg a.us] | P KGN | iNim?] | [ka/m? | [mérka]
1 [ 245 62
2 0.012 64
S 0.008
4 26 53
5 275 48

Rezolvare
Tabelul 5.2 Parametrii de stare ai aerului umed - rezolvare

tuscat | tumed | @ X Pv,api p \%
Stare | oy | 1oc | 196] | kg umikg a.us] | P KGN | iNim?] | [ka/m? | [mérk]
1 245192 62 0.0125 57 | 1820 | 1.179 | 0.862
2 [275]219] 37 0.012 64 | 1740 | 1.147 | 0.885
3 | 35 |191] 21 0.008 555 | 1120 | 114 | 0.888
4 [258] 182 46 0.0104 53 | 1490 | 1174 | 0.863
5 275|168 31 0.008 48 | 1090 | 1168 | 0.865

4. Starea aerului umed dintr-o incinta industriala este caracterizatd de temperatura aerului umed tyscat
=19.5 °C, temperatura de saturatie adiabata (a termometrului umed) tumed = 15.3 °C si presiunea aerului umed
Paum = 0.982 bar. Sa se determine:

a) Umiditatea relativa a aerului umed,

b) Umiditatea absoluta a aerului umed;

c) Caldura specifica la presiune constanta,

d) Presiunea partiala a vaporilor de apa si presiunea partiald a aerului uscat;

e) Densitatea si volumul specific;

f) Entalpia specifica a 1 kg de aer umed.

Rezolvare
2 % % s
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x[ke/ke]
Figura 5.4 Determinarea starii aerului umed in diagrama h-x a aerului umed

Punctul S reprezinta starea de saturatie a aerului umed. Plecand din punctul S, mentinandu-se constata
entalpia, se ajunge in punctul P — starea aerului umed din incinta studiata.

a) Umiditatea relativa a aerului umed este: ¢ = 65.35 %.

b) Umiditatea absoluta a aerului umed este: x = 0.00953 kg um./kg a.us.
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¢) Caldura specifica a aerului umed se calculeaza astfel:

_ 1.0106 + 0.00953 - 1.866 01868 K]
P 1+ 0.00953 - kgK

C

d) Presiunea partiald a vaporilor de apa este pu.aps =1380 N/m?,
Presiunea partiald a aerului uscat devine:

Paus = Pb - Pv,apa = 98200 — 1380 = 96820 N/m?

e) Densitatea aerului umed este:

34.83-98200 — 13.15- 1380 kg
Paum = 401 37315+ 195) 1O m3
Volumul specific al aerului umed este
1 1 m3
Yum S 1163 0 kg

f) Entalpia specifica a 1 kg de aer umed este:
~1.0106-19.5 4+ 0.00953 - (1.0106 - 19.5 + 2512)

h= = 43.42

1+ 0.00953

k]

kg a.um

5. Centrala de ventilare-climatizare pentru un spatiu comercial functioneaza pe intreaga perioada a
anului cu recircularea a 25% din aerul viciat. In perioada de iarna, pentru evitarea plasarii punctului de amestec
al aerului in zona de ceati se foloseste o baterie de preincilzire. In conditiile in care starea aerului interior este
caracterizata de t; = 20 °C si ¢ = 50%, iar starea aerului exterior este te = -15 °C si ¢e = 85%, determinati si
figurati Tn diagrama h-x a aerului umed urmatoarele procese:
a) Preincalzirea aerului din starea aerului exterior E pana la temperature de tp = 5 °C (starea P);

b) Amestecul aerului din starea P cu aerul in starea I;

¢) Incilzirea aerului din starea de amestec M pan in starea B (caracterizati de tc = 19.5 °C);

d) Umidificarea adiabatica a aerului din punctul B pana in punctul U (caracterizat de pu = 100%);

e) Incilzirea aerului din punctul U pana la starea aerului climatizat C (tc = 25 °C).

Pentru fiecare punct caracteristic, marcati intr-un tabel parametrii de stare ai aerului umed (tempera-
turd, umiditate relativa, umiditate absoluta si entalpie masica).
In Figura 5.5 se prezintd schema centralei de climatizare si procesele suferite de aerul umed in dia-
grama h-x.

¢| h [kJ/kg] A

¢rr|

TSNS .
‘A

constatd pana la intersectia cu izoterma de 5 °C, unde se plaseaza punctul P.

Centrala de climatizare

A

9=100%

“x [kg/kg]

Reprezentarea proceselor suferite de aerul umed n

diagrama h-x

Figura 5.5 Schema centralei de climatizare si procesele suferite de aerul umed in diagrama h-x.

Rezolvare

a) Pentru inceput se figureaza punctul E. Din punctul E se ridica o dreapta de umiditatea absoluta
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b) Primul pas constd in marcarea starii I pe diagrama h-x. Apoi se uneste cu o linie starea P cu starea

Raportul de amestec este:
_ I’hrecirculat _ 0.25- l'i'lT _ 0.25

n=-= = — = = 0.333
Mproaspst (1 —0.25)-mp  0.75

Pentru a cunoaste pozitia punctului M se determina entalpia masica si umiditatea absoluta.
xp+n-x; 0.00087 + 0.333-0.00726 kg umiditate
= = =0.00247 —

= = = 0.
™M= T 1+ 0.333 kg a. us
, _hetn-h_722+0333-3855 K

M™ 14n ~ 1+ 0.333 T T kg

¢) Din punctul M se ridica o dreapta de umiditatea absoluta constanta pana la intersectia cu izoterma
de 19.5 °C, unde se marcheaza punctul B.

d) Din punctul B se traseaza o dreapta de entalpie masica constantd pana la intersectia curbei de umi-
ditate relativa de 100%, unde se marcheaza punctul U.

e) Plecand din punctul U se traseaza o dreapta de umiditate absoluta constanta pana la intersectia cu
izoterma de 25 °C, unde se pozitioneaza punctul C.

In Tabelul 5.3 sunt sintetizati parametrii de stare ai acrului umed in punctele caracteristice.

Tabelul 5.3 Parametrii de stare ai aerului umed in punctele caracteristice

Stare aer umed [otc] [030 1 | kgum /)I(<g a.us] h [kJ/kg]

E -15 85 0.00087 -12.94
I 20 50 0.00726 38.55
P 5 |16.28 0.00087 7.22

M 8.79 | 35.37 0.00247 15.05
B 19.5 | 17.67 0.00247 25.87
u 8.49 | 100 0.00689 25.87
C 25 35 0.00689 42.68

Figura 5.6 prezinta procesele din centrala de climatizare in diagrama h-x a aerului umed .
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Figura 5.6 Procesele din centrala de climatizare in diagrama h-x a aerului umed
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53 APLICATII PROPUSE
1. Starea aerului umed este definita de ¢ = 44% si x = 0.014 kg um./kg a.us. Determinati temperatura
punctului de roud si temperatura de saturatie a acrului umed.

2. Sa se determine parametrii de stare ai aerului umed care sunt lipsa in tabelul de mai jos.

Tabelul 5.4 Parametrii de stare ai aerului umed

Stare tuscat | tumed | troua | @ X h Pv,apa p v
[°C1| [°C] | [°C] | [%0] | [kg um/kg a.us.] | [kI/kg] | [N/m?] | [kg/m?] | [m%kg]

1 325 42

2 25 0.011

3 63 75

4 51 0.023

5 34 | 26

6 31 92

7 32 19

8 0.016 82

9 84 109

10 | 225 0.009

3. Aerul umed din interiorul unui autovehicul se afla la temperatura de 16 °C si umiditatea relativa de
73%. In urma incélzirii acestuia, prin mentinerea umiditatii absolute constante, aerul ajunge la temperatura de
22 °C. Pentru cele doua stari, determinati umiditatea absoluta si entalpia masica.

4. Tn camera de amestec a unei centrale de climatizare se amesteca aerul provenit din interior, carac-
terizat de starea | (t = 23 °C, @1 = 55%) si aerul exterior, caracterizat de starea E (te = 32 °C, ¢ = 46%). In
conditiile recirculérii aerului in proportie de 20%, 40%, 60%, 80%, determinati punctul de amestec M.

5. Aerul umed se afla in starea A, caracterizata de ta = 30 °C, ¢a = 25%. in conditiile unui debit de 26
kg/min, aerul umed poate suferi 3 procese:

- racire (x = const.) pana la ¢1 = 25% (procesul A-1)

- incalzire si umidificare (t = const.) pana la h, = 65 kJ/kg (procesul A-2)

- umidificare adiabaticd (h = const.) pana la x3 = 0.0145 kg um/kg a.us. (procesul A-3)

Analizati care dintre procesele enumerate mai sus este cel mai mare consumator de energie.
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CAPITOLUL 6. APLICATII ALE PRINCIPIULUI | AL TERMODINAMICII

6.1 NOTIUNI TEORETICE

Principiul I al termodinamicii evidentiaza aspectul cantitativ al unui sistem izolat, energia se conserva
indiferent de transformaérile care au loc in interior. Formele de manifestare a schimbului de energie din cate-
goria energiei de transmitere sunt lucrul mecanic si caldura.

Lucrul mecanic este o forma ordonata de transmitere a energiei, in urma unei interactiuni mecanice
intre sistem si mediul exterior, astfel ca el se poate transforma integral intr-o altd forma de energie. Lucrul
mecanic se poate intalni sub urmatoarele forme: lucru mecanic de dilatare, lucru mecanic de dislocare si lucru
mecanic tehnic.

Cildura este o forma neordonata de transfer de energie interna, ca urmare a unei interactiuni termice,
fiind caracterizatd prin existenta miscarii termice. Caldura are caracter tranzitoriu si se manifesta numai pe
durata schimbului de energie.

Caldura sensibila Qs [kJ] este cantitatea de caldura care determina variatia temperaturii corpurilor si
se determina cu relatia:

Qs =m-c- At [k]] (6.1)
unde m [kg] este cantitatea de substanta, ¢ [kJ/kgK] este caldura specificd, iar At [K] este variatia de
temperatura.

Caldura latenta (QI [kJ]) este cantitatea de caldura schimbata in timpul transformarii de faza (a starii
de agregare) si se determind cu relatia:

Q =m-1[k]] (62)
unde m [Kg] este cantitatea de substanta, iar | [kJ/kg] este caldura latenta specifica.

6.2 APLICATII REZOLVATE

1. Se considerd ca o persoana utilizeaza zilnic 50 I de apé calda, la temperatura de 45 °C. Temperatura
apei reci disponibile este de 10 °C. Apa calda este preparata intr-un rezervor de acumulare, cu ajutorul unei
rezistente electrice, pe timpul noptii, in timp de 8 h, pentru a se beneficia de tariful mai redus al energiei
electrice din aceasta perioadd. Sa se determine puterea necesara a rezistentei electrice, pentru prepararea apei
calde necesare unei familii compuse din 4 persoane. Temperatura ambianta este de 20 °C, iar presiunea atmos-
ferica este 1 bar.

Rezolvare

tacm = 45°C

ta =10 °C

t=8h

N, = 4 persoane

Cp,aps = 4.19 kJ/kgK

Vaem1 = 501=50-10"3m?

Paps = 1000 kg/m®

Masa de apa pentru np = 4 persoane este:
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3 3 kg
Vacm1* Papa M = 501073 m? - 1000—- 4 = 200 kg

Myem =

Cildura necesara pentru incalzirea cantitatii de apa pentru 4 persoane este:
Qacm = Maem - Cp,apa * At = myen Cp,apa (tacm — tar) = 200 kg- 4.191(1;_11(. (45-10)K
= 29330KkJ
Puterea necesara a rezistentei electrice este:
_ Qacm _ 29330K]
Prezel = = = 8736005

= 1.01 kW

2. Se considera ca un cazan mural incalzeste 10 I/min de apa, de la 10°C la 45°C. Sa se calculeze
puterea termica a cazanului, avand 1n vedere ca temperatura interioara este de 20 °C, iar temperatura exterioara
este de 0 °C.

Rezolvare

taem = 45°C

te=10°C

Cp.apa = 4.19 ki/kgK

Vaem1 = 101=10-1073 m?
Paps = 1000 kg/m?®

Z3. 3 kg
Myem = Vaem Papa = 10-107°m” - 1000F =10 kg
| k k
m=10— = 10—2 = 0.1666-2
min min S
Masa de apa este:
kg

Myem =

Vaem * Papa = 10-107° m? - 1000— = 10 kg

Puterea termica a cazanului devine:

Kk Kk
8 419

Qe = 1h Cpapa * (tacm — tar) = 0.1666 K (45 — 10)K = 24.43 kW

3. O locuinta fara etaj cu suprafata de 100 m?, are nevoie de un sistem de incalzire cu puterea termica
de 10 kW. Ce debit de apa trebuie sa circule prin fiecare din cele 3 circuite de Incalzire independente, consi-
derand ca fiecare circuit asigura aceeasi putere termica, iar apa din acestea are regimul termic: 80°C pe tur si
60°C pe retur. Temperatura interioara este de 20 °C, iar temperatura aerului exterior este de 0 °C.

Rezolvare

Qpec = 10kW = 10000 W
Cpapa = 4.19 k/kgK = 4190 J/kgK
twr = 80 °C

tretr = 60 °C

Debitul total de apa este:

Qnec  _ Qnec 10000 W

Mo = = 0.1193 kg/s

Cp,apa * At B Cp,aps * (teur — tretur) Bl 4190ké_K. (80 — 60)K

Debitul de apa pe un circuit este:

e 0.1193 kg/s

Mhycire = —5 - = . = 0.03976 kg/s

Din definitia densitatii se exprima debitul volumic astfel:
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p==->V=—
V P
Debitul volumic pentru un circuit este:
. Mygre 0.03976 kg/s _.m?
Vicire = = =39-10"°—
Leire p 1000 kg/m3 s

4. In cat timp se poate realiza incalzirea apei dintr-o piscini, avand dimensiunile: 15 x 5 x 1.5 m, daca

se dispune 1n acest scop de un cazan mural care functioneaza cu gaz metan si are puterea termica de 24 kW.
Se considera ca apa are initial 15°C si trebuie incalzita pana la 25°C. Temperatura ambianta este de 20 °C.

Rezolvare

Cp.apa = 4.19 kJ/kgK = 4190 J/kgK
V=L:l-h=15m-5m-1.5m=1125m3
Q. = 24 kW = 24000 W

ti=15°C

tr=25°C

Paps = 1000 kg/m?®

Din definitia densitatii se exprima masa astfel:
kg
m3
Caldura necesara pentru incalzirea apei este:

m
p=v—>m=p-V=1000 112.5m3 = 112500 kg

K]
Qc =m" Cpaps - (tr —t;) = 112500 kg - 4.19kg—K- (25 —-15)K=4713750K]
Timpul in care se poate realiza incalzirea apei este:
Q. 4713750K]

— = 1964 =54.55h
o 24 KW 6406 s = 54.55

T=

5. In cat timp se poate realiza incalzirea apei dintr-o piscind, avand dimensiunile: 10 x 5 x 1.5 m, daca

se dispune in acest scop de o pompa de caldura, care absoarbe o putere electricd de 2.5 kW si are valoarea COP
de 4. Se considera c apa are initial 15°C si trebuie Incalzitd pana la 25°C. Pompa de céldura este de tip aer-
apd, iar temperatura aerului ambiant este de 20 °C.

Rezolvare

Cp.apa = 4.19 kd/kgK = 4190 J/kgK
V=L:l-h=15m-5m-1.5m=1125m3
ti=15°C

tr=25°C

Papa = 1000 kg/m?3

Din definitia densitatii se exprima masa astfel:

m kg 3
p=yom= p-V= 10005- 112.5m> = 112500 kg
COP=4
Pe=25kW
COP-ul pompei de caldura este exprimat astfel:

Qcond
COP = P,

Puterea termica a condensatorului este:

Qcond = COP-P,=4-25kW=10kW
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Cildura necesara pentru incalzirea apei este:
K]
Qc =m" Cpaps - (& —t;) = 112500 kg - 4.19kg—K- (25 —-15)K =4713750Kk]
Timpul in care se poate realiza incalzirea apei este:
Q. 4713750K]
= —

= - = =471375s=130.93h
Qcond 10 kW

6. Un autovehicul se deplaseaza pe o distantd de 30 de km cu viteza de 120 km/h. Dimensiunile con-
structive ale autoturismului sunt: latime 1 = 1.83 m, inaltime h = 1.43 m, iar masa acestuia este 1.48 tone. Se
cunosc urmatorii parametri:

- densitatea aerului paer = 1.18 kg/m?;

- coeficientul de frecare cu aerul ¢ = 0.27;

- coeficientul de frecare la rostogolire p = 0.035;

Determinati lucrul mecanic efectuat de forta de tractiune pe distanta considerata.

Rezolvare

Pentru simplificare se considera ca proiectia suprafetei pe directia de deplasare este:
A=0.751"h=10.75-1.83-1.43 = 1.962 m?

Forta de tractiune este egald cu suma dintre forta de frecare la rostogolirea rotilor pe asfalt si forta de
franare datorata rezistentei aerului:

1 1
Ft=Ff+Fr=p-m-g+cfa-§-p-w2-A=0.035-1480-9.81+0.27-§-1.18-33.332-1.962
= 855.36 N

In relatia de mai sus, semnificatia marimilor este urmitoarea: p [-] este coeficientul de frecare la ros-
togolire, m [kg] este masa autovehiculului, g este acceleratia gravitationald, cr. [-] este coeficientul de frecare
cu aerul, p [kg/m®] este densitatea aerului, w [m/s] este viteza aerului (consideratd egali cu viteza automobi-
lului), iar A [m?] este proiectia suprafetei, pe directia de curgere a aerului.

Lucru mecanic efectuat de forta de tractiune pe distanta de 30 km este:

Lg = Fy-d = 855.36 - 30000 = 25.66 M]

6.3 APLICATII PROPUSE

1. Sa se exprime in SI, valoarea puterii termice pe care o asigura un aparat pentru conditionarea aerului
de 9000 b.t.u./h, care functioneaza timp de 2 ore.

Obs.: British Thermal Unit (b.t.u.) este o unitate britanica de masura pentru caldura si reprezinta can-
titatea de caldurd necesara pentru incalzirea unei cantitati de apa egala cu o livra (1 pound), cu 1 grad Fahren-
heit. O livra = 0.453 kg ; 1°F = 5/9 °C.

2. Calculati puterea termicd dezvoltata prin arderea combustibilului in cilindrii unui motor cu ardere
internd, daca puterea mecanica dezvoltatd de motor este de 75 kW, viteza de deplasare este de 100 km/h,
temperatura maxima din interiorul cilindrului este de 800 °C, temperatura aerului ambiant este de 20 °C, iar
randamentul termic al motorului este de 35 %.

3. Sa se scrie relatia de calcul pentru lucrul mecanic efectuat de forta de tractiune a unui autoturism cu
masa de 1 tond, care functioneaza cu benzina, considerand ca acesta se deplaseaza in vid, cu frecare, pe distanta
de 1 km, cu viteza de 80 km/h. Coeficientul de frecare la rostogolire are valoarea 0.03, iar temperatura ambianta
este de 20 °C.

4. Sa se determine puterea termicd necesard pentru a incalzi in 6 ore o cantitate de apa de 50 litri, de
la 10°C pana la 60°C, daca temperatura spatiului este de 25 °C, iar temperatura ambianta este de -10 °C.
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5. Se considera ca un automobil, avand masa de 1 tona, se deplaseaza rectiliniu uniform, pe o autos-
trada, cu viteza de 100 km/h. Valoarea coeficientului de frecare la rostogolire este 0.03. Sa se determine puterea
dezvoltata de motorul automobilului, care functioneaza cu benzina, considerand ca forta de frecare cu aerul
este cu 20% mai mare decét forta de frecare la rostogolire si ca randamentul transmisiei mecanice este de 95%.
Temperatura aerului aspirat de motor este de 20 °C, iar temperatura maxima in interiorul cilindrului este de
900 °C.

6. Sa se determine cantitatea de caldura necesara pentru prepararea apei calde consumate timp de un
an (365 zile) de o persoana, considerand ca aceasta consuma zilnic 50 1 apa calda si ca in procesul de preparare
se utilizeaza un cazan mural cu puterea termica de 24 kW, iar apa este Incalzitd de la 10 °C la 40 °C. Sa se
exprime rezultatul atat in kJ/an/persoana, cat si in kWh/an/persoana.
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CAPITOLUL 7

CAPITOLUL 7. VAPORI

7.1 NOTIUNI TEORETICE

A. Procesul de vaporizare

Variatia temperaturii unui agent in timpul procesului de vaporizare la presiune constanta este prezentata
in Figura7.1

t A

tsup -------------------------
te 2 .

ti : i 3 >

1 q| IV qs q

Figura 7.1 Variatia temperaturii unui agent in timpul procesului de vaporizare

Tn timpul procesului de vaporizare (Figura 7.1) transformarile suferite de agentul termic sunt:
I. 1 — 2’: Lichid - lichid saturat; incalzirea lichidului de la temperatura initiala t pana la temperatura de
saturatie (fierbere) t; (p=ct.).
1. 2’ — 2”: lichid saturat - amestec de lichid+vapori - vapori saturati; vaporizarea propriu-zisa — pana
cand ultima picatura de lichid se transforma in vapori (p =ct si t=ct).
Titlul vaporilor se determina cu relatia:
mV

xX=— (7.1)
ma

unde: my [kg] este masa vaporilor din amestec, iar m, [kg] este masa amestecului.

III. 2” — 3: vapori saturati - vapori supraincalziti; supraincalzirea vaporilor saturati (p=ct) pana la o
temperatura finala tsp.
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B. Determinarea marimilor de stare ale vaporilor
Lichid + Vapori supraincalziti

Tabelul 7.1 prezinta marimile de stare ale lichidului si ale vaporilor supraincélziti in functie de tem-
peratura si presiune.

Tabel 7.1 Marimile de stare ale lichidului si ale vaporilor suprainclziti in functie de temperatura si presiune

p 1 2 3
[bar] ts = 99.64 °C ts = 120.23 °C t; = 133.54 °C

t v h S cp \Y h S Cp \Y h S Cp
[°C]| [m3kg] [[k/kglllkI/kgK][kI/kgK]| [m¥kg] |[kI/kg][kI/kgK]kJ/kgK]l [m3/kg] |[kI/kg] [kJ/kgK]IkI/kgK]
0 10.0010001| 0.1 |0.0000 - 10.0010000] 0.2 |0.0000 - 0.00100 | 0.04 0 -
10 [0.0010003 42.0 | 0.1511 - 10.0010002 42.1 | 0.1511 - |0.0010005[ 42.07 | 0.151 | 4.141
20 [0.0010018] 83.9 | 0.2964 - 10.0010017| 84.0 | 0.2964 - |0.0010021| 84.04 | 0.297 | 4.188
30 [0.0010044]125.7 | 0.4363 - 10.0010043125.8 | 0.4363 - 0.0010047/125.84| 0.437 | 4.22

40 [0.0010079)167.5 0.5715 - [0.0010078) 165.7 | 0.5716 - 10.0010081167.58| 0.572 | 4.225
50 0.0010121{209.3| 0.7031 | 4.17 |0.0010120/209.4) 0.7033 | 4.17 |0.0010122/209.32| 0.704 | 4.220
60 /0.0010171{251.1|0.8307 | 4.18 |0.0010170/251.2)| 0.8307 | 4.18 |0.0010172/251.12| 0.831 | 4.210
70 10.0010227/293.0| 0.9546 | 4.19 |0.0010227/293.1)| 0.9546 | 4.19 |0.0010227/292.97| 0.955 | 4.200
80 10.0010289/334.9| 1.0748 | 4.19 |0.0010289| 335.0| 1.0748 | 4.19 |0.0010290/334.89| 1.075 | 4.193
90 10.0010359376.8 | 1.1924 | 4.20 |0.0010358/376.9|1.1924 | 4.20 |0.0010360/376.80| 1.192 | 4.191
100| 1.695 |2676| 7.361 | 2.09 |0.0010434/419.0|1.3067 | 4.22 ]0.0010435{418.89| 1.306 | 4.196
110| 1.746 |2697 | 7.414 | 2.06 |0.0010515461.3|1.4181 | 4.23 |0.0010517[461.14| 1.418 | 4.208
120| 1.795 |2717 | 7.465 | 2.03 |0.0010603503.7 | 1.5269 | 4.25 |0.0010605[503.85| 1.528 | 4.226
130| 1.842 |2737| 7514 | 201 | 0.9108 | 2728 | 7.177 | 2.14 |0.0010700[546.01| 1.634 | 4.252
140| 1.889 |2757 | 7.562 | 1.99 | 0.9357 | 2749 | 7.227 | 2.10 | 0.6168 [2738.99] 7.026 | 2.171
150| 1937 |2776| 7.608 | 1.98 | 0.9603 | 2769 | 7.276 | 2.07 | 0.6338 [2760.9| 7.078 | 2.141
160| 1984 [2796| 7.654 | 1.97 | 0.9840 | 2790 | 7.324 | 2.04 | 0.6506 [2781.97| 7.127 | 2.117
170| 2.031 |2816| 7.699 | 1.97 1.008 |2810| 7.370 | 2.02 | 0.6672 [2803.05 7.175 | 2.096
180| 2.078 |2835| 7.743 | 1.96 1.032 | 2830 | 7.415 | 2.01 | 0.6836 [2824.13 7.222 | 2.080
190| 2.125 [2855| 7.786 | 1.96 1.056 | 2850 | 7.458 | 2.00 | 0.7000 [2844.79 7.268 | 2.066

Lichid saturat + vapori saturati

Marimile de stare ale lichidului saturat si ale vaporilor saturati sunt date 1n tabele in functie de tempe-
ratura (Tabelele 7.2 si 7.3) sau presiune (Tabelul 7.4).

Tabel 7.2 Marimile de stare ale lichidului saturat si ale vaporilor saturati in functie de temperatura
t p v v’ h h” s s’ ry
[°'C] | [bar] | [m¥kg] | [m3kg] | [k/kg] | [KI/kg] | [kJ/kgK] | [k kgK] | [kJ/Kg]
75 | 0.386 | 1.0258 | 4.13117 | 314.88 | 2634.96 1.0181 7.6821 2320.07
76 | 0402 | 1.0265 | 3.97294 | 319.08 | 2636.64 1.0301 7.6678 2317.56
77 0.419 | 1.0271 | 3.82176 | 323.28 | 2638.32 1.0421 7.6537 2315.04
78 | 0.437 | 1.0278 | 3.67728 | 327.47 | 2640.00 1.0541 7.6397 2312.53
79 | 0.455 | 1.0284 | 3.53917 | 331.66 | 2641.67 1.0660 7.6257 2310.00
80 | 0474 | 1.0291 | 3.40710 | 335.86 | 2643.33 1.0779 7.6119 2307.48
81 | 0.493 | 1.0297 | 3.28077 | 340.05 | 2645.00 1.0897 7.5981 2304.95
82 0.514 | 1.0304 | 3.15992 | 344.24 | 2646.66 1.1016 7.5845 2302.41
83 | 0.534 | 1.0311 | 3.04425 | 348.44 | 2648.31 1.1133 7.5709 2299.87
84 | 0.556 | 1.0318 | 2.93354 | 352.63 | 2649.96 1.1251 7.5575 2297.33
85 | 0.578 | 1.0325 | 2.82753 | 356.82 | 2651.61 1.1368 7.5441 2294.79
86 | 0.601 | 1.0332 | 2.72599 | 361.01 | 2653.25 1.1485 7.5309 2292.24
87 | 0.625 | 1.0339 | 2.62872 | 365.20 | 2654.88 1.1601 7.5177 2289.68
88 | 0.650 | 1.0346 | 2.53552 | 369.39 | 2656.52 1.1717 7.5046 2287.12
89 | 0.675 | 1.0353 | 2.44618 | 373.58 | 2658.14 1.1833 7.4916 2284.56
90 | 0.701 | 1.0360 | 2.36052 | 377.78 | 2659.77 1.1949 7.4787 2281.99
91 0.728 | 1.0367 | 2.27839 | 381.97 | 2661.38 1.2064 7.4659 2279.42
92 | 0.756 | 1.0375 | 2.19960 | 386.16 | 2663.00 1.2179 7.4532 2276.84
93 | 0.785 | 1.0382 | 2.12401 | 390.35 | 2664.61 1.2293 7.4406 2274.26
94 | 0.815 | 1.0390 | 2.05146 | 394.54 | 2666.21 1.2408 7.4281 2271.67
95 | 0.846 | 1.0397 | 1.98183 | 398.74 | 2667.81 1.2521 7.4156 2269.07
96 | 0.877 | 1.0405 | 1.91497 | 402.93 | 2669.40 1.2635 7.4032 2266.47
97 | 0910 | 1.0412 | 1.85076 | 407.12 | 2670.99 1.2748 7.3909 2263.87
98 | 0943 | 1.0420 | 1.78908 | 411.32 | 2672.57 1.2862 7.3787 2261.26
99 0.978 | 1.0428 | 1.72982 | 41551 | 2674.15 1.2974 7.3666 2258.64
100 | 1.013 | 1.0436 | 1.67287 | 419.71 | 2675.72 1.3087 7.3546 2256.02
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Tabel 7.3 Marimile de stare ale lichidului saturat si ale vaporilor saturati in functie de temperatura
t p Vi Vg h hg R S| Sq
°C bar dmd®/kg m®kg kJ/kg kJ/kg kd/kg | kd/(kg K) | kd/(kg K)
0.00 0.0061 0.9999 | 206.19903 | -333.53 | 2501.01 | 2834.54 -1.2212 9.1560
20.00 0.0234 1.0022 | 57.79418 82.87 2537.74 | 2454.87 0.2928 8.6669
40.00 0.0738 1.0081 | 19.52260 167.46 | 2573.94 | 2406.48 0.5719 8.2566
60.00 0.1994 1.0172 7.67058 251.84 | 2609.27 | 2357.42 0.8331 7.9092
80.00 0.4739 1.0291 3.40710 335.86 | 2643.33 | 2307.48 1.0779 7.6119
100.00 1.0135 1.0436 1.67287 419.71 | 2675.72 | 2256.02 1.3087 7.3546
120.00 1.9853 1.0606 0.89184 503.89 | 2705.98 | 2202.08 1.5282 7.1293
140.00 3.6129 1.0801 0.50884 588.95 | 2733.54 | 2144.59 1.7388 6.9296
160.00 6.1782 1.1024 0.30705 675.30 | 2757.76 | 2082.46 1.9422 6.7499
180.00 | 10.0213 | 1.1276 0.19404 763.18 | 2777.84 | 2014.66 2.1395 6.5854
200.00 | 15.5380 | 1.1565 0.12735 852.74 | 2792.85 | 1940.12 2.3315 6.4320
220.00 | 23.1776 1.1899 0.08618 944.19 | 2801.78 | 1857.59 2.5190 6.2857
240.00 | 33.4419 | 1.2289 0.05976 1037.81 | 2803.49 | 1765.68 2.7026 6.1434
260.00 | 46.8850 1.2755 0.04220 1134.85 | 2796.56 | 1661.71 2.8849 6.0017
280.00 | 64.1157 | 1.3324 0.03017 1236.52 | 2779.21 | 1542.68 3.0679 5.8568
300.00 | 85.8086 1.4042 0.02167 1344.63 | 2748.62 | 1403.98 3.2546 5.7042
320.00 | 112.7368 | 1.4993 0.01549 1461.80 | 2699.76 | 1237.96 3.4488 5.5359
340.00 | 145.8570 | 1.6375 0.01080 1593.58 | 2621.68 | 1028.11 3.6586 5.3354
360.00 | 186.5066 | 1.8944 0.00695 1760.77 | 2480.71 | 719.94 3.9153 5.0523
374.14 | 220.8900 | 3.1550 0.00315 2099.04 | 2099.04 0.00 4.4297 4.4297

Tabel 7.4 Marimile de stare ale lichidului saturat si ale vaporilor saturati in functie de presiune

p t \Y \ h h S S ry
[bar] [°C] [m3/kg] [m¥kg] | [kI/kg] | [kI/kg] | [kJ/ kgK] | [kJ/ kgK] | [kJ/kg]
0.10 45.8 0.00104 14.68017 | 191.96 | 2584.29 0.6494 8.15 2392.33

0.20 60.1 0.0010172 | 7.63735 | 252.26 | 2609.44 0.8343 7.9076 2357.18
0.30 69.1 0.0010223 | 5.22999 | 290.11 | 2624.95 0.9464 7.7684 2334.83
0.40 75.9 0.0010264 | 3.98844 | 318.66 | 2636.47 1.0289 7.6693 2317.81

0.50 | 81.35 | 0.0010299 3.239 340.6 2645 1.091 7.593 2304
0.60 | 85.95 | 0.001033 2.732 360 2653 1.1453 7.531 2293
0.70 | 89.97 | 0.0010359 2.364 376.8 2660 1.1918 7.497 2283
0.80 | 93.52 | 0.0010385 2.087 391.8 2665 1.233 7.434 2273
0.90 | 96.72 | 0.0010409 1.869 405.3 2670 1.2696 7.394 2265
1.00 | 99.64 | 0.0010432 1.694 417.4 2675 1.3026 7.36 2258
1.25 | 105.99 | 0.0010484 | 1.37425 4449 | 2685.05 1.3756 7.2839 2240.14
1.50 | 111.38 | 0.0010527 1.159 467.2 2693 1.4336 7.223 2226
1.75 | 116.08 | 0.0010571 | 1.00245 | 487.42 | 2700.27 1.4861 7.171 2212.85
2.00 | 120.23 | 0.0010605 | 0.8854 504.8 2707 1.5303 7.127 2202

2.50 | 127.43 | 0.0010675 | 0.7194 535.42 | 2716.58 1.6074 7.0521 2181.18
3.00 | 133.54 | 0.0010736 | 0.60474 | 561.39 | 2724.98 1.6716 6.9916 2163.58
3.50 | 138.89 | 0.001079 0.5239 584.32 | 2732.23 1.7272 6.9403 2147.92
4.00 | 143.63 | 0.001084 | 0.46208 | 604.62 | 2738.23 1.7765 6.8955 2133.61
4.50 | 147.94 | 0.0010886 | 0.411382 | 623.05 | 2743.51 1.8203 6.8561 2120.6
5.00 | 151.87 | 0.001093 | 0.37489 | 639.96 | 2748.36 1.8601 6.821 2108.38

Amestec de lichid+Vapori (vapori umezi)

Marimile de stare ale vaporilor umezi, fiind dependente de continutul de vapori (x) din amestec se
determina cu relatiile:

3
v=>1-x)v +x0" = (1 - x)v, + xv, [Y:—g] (7.2)
. “ k]

h=0-x)k+xh" =1 —x),+xhg =h"+xm, [@] (7.3)

. “ k]
u=N1-x)u +xu"=h—-pv [—] (7.4)

kg
e st =g 4 kJ 7
s=0—-x)s+xs =5 sz[kgK (7.5)

Titlul vaporilor se determina cu relatia:

v—v h—h u—u s—s
X = — = = = (76)

= P = u S —g
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C. Diagramele vaporilor

Tn continuare sunt redate diagramele vaporilor utilizate in practica inginereasca: T-s (Figura 7.2), h-s
(Figura 7.3), T-v (Figura 7.4), logp-h (Figura 7.5).

Tempenture [11C]
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M
\

~

200 4800 400
Entropy [ (kg K)]

Figura 7.2 Diagrama T-s pentru apa
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Figura 7.3 Diagrama h-s pentru apa
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Figura 7.4 Diagrama T-v pentru apa [21]
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Figura 7.5 Diagrama logp-h pentru R134a

7.2 APLICATII REZOLVATE

1. Sa se determine presiunea de vaporizare a apei in functie de temperatura indicata in Tabelul 7.5 si
sa se reprezinte grafic dependenta presiune-temperatura.

Rezolvare
Tabel 7.5 Presiunea de vaporizarea a apei in functie de temperatura
tsat Psat
[°C] [bar]
0 0.0061
25 0.0317
50 0.1235
75 0.3858
100 1.0135
125 2.3207
150 4.7584
175 8.9201
200 15.5380
225 25.4768
250 39.7294
275 59.4173
300 85.8086

Reprezentarea grafica a dependentei presiune-temperatura la vaporizarea apei este prezentatd in Figura
7.6.

100
80
60

40

Presiune [bar]

20

0 50 100 150 200 250 300
Temperatura [°C]

Figura 7.6 Dependenta presiune-temperatura la vaporizarea apei
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2. Sa se determine temperatura de vaporizare a apei in functie de presiunea indicata in Tabelul 7.6 si
sa se reprezinte grafic dependenta temperatura-presiune.

Rezolvare
Tabel 7.6 Temperatura de vaporizare a apei in functie de presiune
Psat tsat
[bar] [°C]
0.01 6.98
0.25 64.93
0.5 81.324
0.75 91.785
1 99.636
2.5 127.432
5 151.860
7.5 167.775
10 179.914
25 223.992
50 263.993
75 290.590
100 311.062
125 326.193
150 342.220
Reprezentarea grafica a dependentei temperatura-presiune la vaporizarea apei este prezentata in Figura
7.7.
400
350
,,U 300
;@ 250
-
‘w 200
EJ- 150
E
© 100
50
0

0 20 40 60 80 100
Presiune [bar]

Figura 7.7 Dependenta temperatura-presiune la vaporizarea apei

3. Sa se determine marimile termodinamice pentru apa in starile descrise prin parametrii definiti in
Tabelul 7.7. Sa se identifice apoi starea in care se afla agentul: lichid (L), lichid saturat (LS), amestec de lichid
si vapori (ALV), vapori saturati (VS), vapori supraincalziti (VSI).

Rezolvare
Tabel 7.7 Mérimile termodinamice pentru apa in starile descrise
Stare P t M n > X Descrierea fazei
[bar] [°C] [m3kg] | [kI/kg] | [kI/kgK] [-]

A 2 55 0.00101 230.1 0.768 - L
B 6.208 160 0.12292 | 1508.9 3.866 0.4 ALV
C 16 |113.38 | 0.00129 | 476.45 1.458 0 LS
D 13 191.63 | 0.15128 | 2787.3 6.495 1 VS
E 0.475 80 0.00124 336.0 1.078 0 LS
F 8 170.41 | 0.07465 1350 3.464 0.307 ALV
G 0.019 | 158.91 | 10.04220 | 2800 9.5 - VS
H 0.7 40 0.00101 167.4 0.573 - L
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4. O cantitate de apa se afla in stare de vapori umezi la presiunea 2.5 bari. Pentru cazurile in care titlul
vaporilor are valorile 0.3, 0.5 i 0.7, determinati volumul specific (v), entalpia specifica (h) si entropia specifica
(s) utilizénd tabele si relatii de calcul.

Rezolvare

Din Tabelul 7.4, pentru presiunea de 2.5 bar se extrag valorile marimilor de stare:
t=127.43°C
v’ =0.0010675 m3/kg
v” =0.7194 m¥kg
h’ =535.42 kJ/kg
” =2716.58 kd/kg
s’ =1.6074 ki/kgK
s” =7.0521 kJ/kgK
rv = 2181.18 kJ/kg

Pentru titlul vaporilor x = 0.3:
3

m
v=(1-0.3)-0.0010675 + 0.3-0.7194 = 0.217 —

kg
k]
h =535.42+ 0.3-2181.18 = 1189.351{—g
= 1.6074 + 0.3 2181.18 = 3.241 K
ST 212743+ 27315 7 keK

Pentru titlul vaporilor x = 0.5:
3

m
v=(1-0.5)-0.0010675+0.5-0.7194 = 0.36k—g

k

h = 53542 + 0.5 2181.18 = 1625.59%g
= 1.6074 + 0.5 218118 =433 K
ST P 12743+ 27315 kgK

Pentru titlul vaporilor x = 0.7:
3

m
v=(1-0.7)-0.0010675 + 0.7 - 0.7194 = 0.5041{—g

k
h = 535.42 + 0.7-2181.18 = 2061.831{—;
= 16074407 =00 5499
ST 12743+ 27315 7 keK

5. Din turbina unei instalatii termice este evacuat un debit de abur de 60 t/h la presiunea de 50 mbar si
titlul de 0.8. Sa se determine debitul volumic de apa de racire necesar pentru a asigura evacuarea aburului din
condensator, stiind ca apa intra Tn condensator cu o temperatura de 10 °C si iese cu temperatura de 25 °C.

Rezolvare

t
Map = 60 = 60 10° kg/h
Pap = 50 mbar = 0.05 bar
X1 - 08
ty = 10°C
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the = 25°C
V, =?

Procesul de condensare al aburului are loc la p=ct. (racire izobara).
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Figura 7.8 Procesul de condensare al aburului

Fluxul termic cedat de abur Tn procesul de condensare este:

Q12 = Mgp * ds2

Qiz=hy,—hy="+x-1) - (" +x ) =& —x) ]y
X, = 0, rezultd q1, = —%; - Iy

Din tabele pentru abur la p=0.05 bar se citeste 1, = 242311:—:g

kg ]

Q1 = —Thyp " %; * 1y = —60 - 103 - 0.8 2423 - 103k—g = —-116304-10° = —116,304 - 10° %

Din bilantul termic pe condensator rezulta ca fluxul termic al aburului trebuie sa fie egal cu cel al apei
de racire:

Q12

Cpa* (tae - tai)

Q12 = Qapa =m, - Cpa” (tge — tg) = my =

116,304 - 10° %
m,

= 7 =1,8523-10° kg/h
3 3

m m
=1852,3— = 10,5145 —
h S

) . . m, 1,8523 - 106%
My, =py Vg = Vg=—= ke
Pa 103 F
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7.3 APLICATII PROPUSE

1. Sa se determine parametrii la starea de lichid saturat (x = 0), la presiunea de 1 bar, pentru agentii de
lucru indicati in Tabelul 7.8.

Tabel 7.8 Parametrii de stare pentru agenti termici in starile descrise
Agent de lucru tsat [°C] | v [m¥Kkg] | s [kJ/kgK] | h[kJ/kg]
NHs (R717)

02 (R732)

CO2 (R744)
Tetrafluoretan (R134a)
Propan (R290)

2. Sa se determine parametrii la starea de vapori saturati (x = 1), la presiunea de 1 bar, pentru agentii
de lucru indicati in Tabelul 7.9.

Tabel 7.9 Parametrii de stare pentru agenti termici in stérile descrise
Agent de lucru tsat [°C] | v [m¥Kg] | s [kJ/kgK] | h [kJ/kg]
NH; (R717)
02 (R732)
CO; (R744)
Tetrafluoretan (R134a)
Propan (R290)

3. Pentru o serie de agenti termici sunt precizate starile acestora, caracterizate de doi parametri de
stare. Completati Tabelul 7.10 cu parametrii lipsa si cu descrierea fazei in care se afld agentul termic in starea
indicata.

Tabel 7.10 Parametrii de stare pentru agenti termici in starile descrise

Agent de lucru t p v h X S Descrierea fazei
[-] ['Cl | [bar] | [m*Kkg] | [kI/kg] | [-] | [kI/KgK] []
R134a 3.45 0.6
R290 -8.25 180
R407c 515.6 2.05
Metan (CH.) 1.33 | 0.9053
R507 12 320
R600a 95 16
R717 -28 0.85
R728 0.0016 0
R744 -10 43

4. Tntr-o incinti avand volumul V = 1.5 m® se gaseste o masa m = 15 kg de vapori la temperatura t; =
125 °C. Vaporii sunt incélziti (la v = ct.) pana la temperatura t,= 150 °C, apoi pana la temperatura tz3 = 175 °C,
urménd ca la finalul procesului vaporii sa atinga temperatura finala de t4 = 200 °C. Se cere:

a) Sa se afle parametrii termofizici de stare in punctele caracteristice.

b) S se reprezinte grafic procesul de incalzire la v = ct. in diagramele t-s si h-s.

5. Vitrina frigorifica pentru pastrarea mezelurilor, amplasata intr-un supermarket, functioneaza cu
agentul frigorific R290. Vaporizarea agentului frigorific se desfasoara la presiune constanta de la starea A (pa
= 3.42 bar, xa = 0.335) la starea B (starea de saturatie a agentului frigorific). Condensarea are loc la presiune
constanta de la starea C (tc = 46.55 °C, pc = 13.66 bar) la starea D (xp = 0). Reprezentati procesele de vapori-
zarea si condensare in diagramele logp-h, t-s si h-s.
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CAPITOLUL 8. INSTALATII FRIGORIFICE SI POMPE DE CALDURA

8.1 NOTIUNI TEORETICE

A. Schema de principiu si ciclul termodinamic

Schema de principiu a unei instalatii frigorifice cu comprimare mecanica de vapori este prezentata in
Figura 8.1.

Condensator
3
A
2
Ventiide | | 7T
) /| ) Compresor
laminare N Y
4
A
1
Vaporizator

Figura 8.1 Schema de principiu a unei instalatii frigorifice

Procesele care compun ciclul teoretic de functionare:
1-2 comprimare teoretic adiabata (s = ct.) Th compresor;
2-3 condensare izobara (p = ct.) a vaporilor in condensator;
3-4 destindere izentalpa (h = ct.) in ventilul de laminare;
- 4-1 vaporizare izobara (p = ct.) In vaporizator.

Ciclul termodinamic teoretic aferent (in diagrama logp-h) este prezentat in Figura 8.2.

BN
P
Y
i
]

1,004

0,60

N

Figura 8.2 Ciclul termodinamic teoretic al instalatiei frigorifice
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B. Calculul schimburilor de energie din ciclul termodinamic teoretic

Fluxul de caldura preluat de agentul frigorific Tn vaporizator (denumit si sarcina frigorifica la insta-
latiile frigorifice), notat cu Q, [kW], se calculeaza astfel:

QO = magent : (hl - h4) (8.1)
unde: m,gen¢ — debitul de agent frigorific [kg/s]; hy, hs — entalpia agentului frigorific la iesire, respectiv
intrare, din/in vaporizator [kJ/kg];

Puterea necesara comprimarii vaporilor de agent frigorific in compresor, notata cu P, [kW], se
calculeaza cu urmatoarea relatie:

P = magent : (hz - hl) (8.2)
unde: hy, h: — entalpia agentului frigorific la iesire, respectiv intrare, din/in compresor [kJ/kg].

Fluxul de caldura cedat de agentul frigorific Tn condensator, notat cu Q, [kW], se determina astfel:
Qk = magent - (hy = h3) (8.3)
unde: hs, h, — entalpia agentului frigorific la iesire, respectiv intrare, din/in condensator [kJ/kg];

C. Calculul coeficientului de performanza (COP)

Eficienta instalatiilor frigorifice si a pompelor de céldura se exprima printr-un coeficient de perfor-

manta (COP).
Pentru instalatii frigorifice, COP se defineste astfel:
COP;p = % (8.4)
Fe
Pentru pompe de caldura, COP are urmatoarea forma:
COPp; = Ok (8.5)
PC

8.2 APLICATII REZOLVATE

1. Instalatia frigorifica care deserveste un patinoar are urmatorul regim de temperaturi:
- temperatura de vaporizare, to = -10 °C;
- temperatura de condensare, tx = 20 °C.
Puterea compresorului este de 70 kW, iar agentul frigorific utilizat este R404A. Se cere:
a. Sa se precizeze ce aparat din instalatia frigorifica asigura racirea suprafetei de gheata;
b. Sa se traseze ciclul teoretic de functionare in diagrama logp-h;
c. Sa se calculeze debitul masic de agent frigorific din instalatie;
d. Sa se calculeze puterea compresorului, fluxul de caldura cedat in condensator si coeficientul
de performanta a instalatiei;
e. Sa se repete pasii b si ¢ pentru agentul frigorific R717.

Rezolvare

a. Aparatul care asigura ricirea suprafetei de gheata este vaporizatorul.
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b. Figura 8.3 prezinta ciclul teoretic de functionare al instalatiei Tn diagrama logp-h.

1000 RA04A v v

o s /J/???V’ ﬂmg\

20,00 / // ;f

s 7%//// //// ////*'

i

6,00

Pressure [Bar)
<

0,80

160
120 140 160 180 300 320 340 360 380 100 20 40 160 ) 500 520 40
Enthalpy [k/kg]

Figura 8.3 Ciclul teoretic de functionare al instalatiei frigorifice n diagrama logp-h

Tn Tabelul 8.1 sunt prezentati parametrii termodinamici in stirile caracteristice pentru instalatia frigo-
rificd analizata.

Tabel 8.1 Parametrii termodinamici in starile caracteristice
Starea | t[°C] | p [bar] | h[kd/kg] | s [kd/kg K] | v [m¥Kkg] | x[-]
1 -9.911 | 4.333 362.639 1.6203 0.046189 1

2 22.878 | 10.864 | 381.157 1.6203 0.018424 -
3 19.633 | 10.864 | 229.293 1.102 0.001 0
4 -10.4 | 4.333 | 229.293 1.113 0.012 0.248

c. Debitul masic de agent frigorific se calculeaza astfel:

R, P, 70 kKW —
m=—-= = 3.78kg/s
de hp—hy  gg1 1571k‘] 362.639 5
g kg

d. Sarcina termica a vaporizatorului:
Qo =m-qg=m-(h; —h,) =3.78 %- (362.639 — 229.293):—; = 504.04 kW
Sarcina termica a condensatorului:
Qg =m-qg =m- (h, —h3) =3.78 k?g (381.157 — 229.293)% = 574.04 kW

Coeficientul de performanta al instalatiei frigorifice:
Qo 504.04kW

COP = =2 =
P, 70 kW
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e. InFigura 8.4 se prezinti ciclul teoretic de functionare al instalatiei in diagrama logp-h pentru
agentul frigorific R717.

200,00

Pressure [Bar]
s

o oocem
8 33¥E8

Enthalpy [ ke)
Figura 8.4 Ciclul teoretic de functionare al instalatiei in diagrama logp-h pentru R717

Tn Tabel 8.2 sunt prezentati parametrii termodinamici in starile caracteristice pentru instalatia frigori-
fica cu R717.

Tabel 8.2 Parametrii termodinamici in starile caracteristice

Starea | t[°C] | p[bar] | h[kJ/kg] | s [kd/kg K] | v [m3/kg] | x[]
1 -10 2.908 | 1449.286 5.7514 0.417698 1
2 63.875 | 8.574 | 1598.243 5.7514 0.180915 -
3 20 8.574 | 292.188 1.323 0.00166 0
4 -10 2.908 | 292.188 1.352 0.0456 | 0.106

Debitul masic din instalatie:

P, P 70 kW 0.47 kg/
m=—= = =V 8/s
qe hz—hy 1598.243% — 1449286
g kg

Sarcina termica a vaporizatorului:
Qo =m-qg=m-(h; —hy) =047 % (1449.286 — 292.188)11:—; = 543.86 kW
Sarcina termica a condensatorului:
Q =t qg =m- (hy —h;) =047 % (1598.243 — 292.188):—; = 613.84 kW

Coeficientul de performanta al instalatiei frigorifice:
Qo 543.86kW

COP= 2= =7.76
P, 70 kW

2. Municipalitatea Castelnuovo del Garda, situatd in nordul Italiei, are un sistem de Incilzire centrali-
zata care utilizeaza cildura reziduala recuperatd din industria locala [22]. O pompa de caldura care utilizeaza
R134a, preia cildurd din apele reziduale, agentul frigorific vaporizand la temperatura de 24 °C si livreaza
caldurd spre consumatori. Condensarea agentului frigorific are loc la temperatura de 70 °C. Puterea termica
preluatd din industrie este de 1.32 MW. Sa se traseze si sd se calculeze ciclul frigorific al instalatiei. S& se
determine numarul de colectori fotovoltaici care trebuie instalati pentru a asigura 10% din necesarul de elec-
tricitate al compresorului pentru un an, cunoscand ca pompa de caldura functioneaza 5200 de ore pe an, iar un
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colector solar functioneaza 6 ore pe zi, timp de 4 luni pe an, producand puterea electricd medie de 420 W.

Pressure [Bar)

dura.

RI1342 tor 07w bom s €50 Asin

Rezolvare

Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldura in diagrama logp-h este prezentat in Figura 8.5.

g
-4
B
g
g
g

380 400 420 440 460 480 500 520 40 360

340

360
Enthalpy [ kg]

Figura 8.5 Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldura in diagrama logp-h

Tn Tabelul 8.3 sunt sintetizati parametri termodinamici in punctele caracteristice ale pompei de cil-

Tabel 8.3 Parametrii termodinamici in starile caracteristice

Starea | t[°C] | p [bar] | h [kJ/kg] | s [kd/kg K] | v [m3¥kg] | x [-]
1 24 6.45 410.425 1.7118 0.0316 1
2 73.72 | 21.16 | 434.290 1.7118 0.0090 -
3 70 21.16 | 304.314 1.3340 0.0028 0
4 24 6.45 304.314 1.3550 0.0154 | 04

Debitul masic din instalatie:

; ; 1320 kW
Qo M1 =Ny 410425y — 304314
g g

Puterea electrica a compresorului:

P.=m-q.=m-(h, —h;) =12.439 % (434.290 — 410.425)11((—; = 296.86 kW
Sarcina termica a condensatorului:

Qr =m-qg =m- (h, —h;y) =12.439 % (434.290 — 304.314)11((—; = 1616.77 kW

Coeficientul de performanta al pompei de céldura:

Qx 1616.77 kW
COP= —=————— =
P.  296.86 kW

Energia electrica consumata anual:
Eel,cons,an = Eelcons,ora * Tan = 296.86 kWh - 5200 h = 1543.7 MWh

Energia electrica produsa anual de un colector fotovoltaic:
Eel,col,an = Eel,col,oré *Tcol = 420Wh-6-30-4h = 0.3024 MWh
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Energia electrica produsa anual de colectorii fotovoltaici:
Eelprod,an = Eel,consan * FS = 1543.7 MWh - 10% = 154.4 MWh
Numarul de colectori fotovoltaici necesari pentru asigurarea fractiei solare anuale de 10%:

Eelprodan _ 154.4 MWh
Eelcolan  0.3024 MWh

NC = = 509 colectori

3. Sistemul de climatizare al unei locuinte este deservit de o pompa de céldurd, utilizata iarna pentru
incalzire cu COP = 4 si vara pentru racire cu COP = 3. Electricitatea necesara functionarii pompei de caldura
este produsd de un generator electric, antrenat de un motor cu functionare pe benzina. Puterea electrica pe care
o consuma 1n timpul functionarii compresorul pompei de caldura, este de 200 W. Temperatura interioara din
locuinta este mentinuta si vara si iarna, la 22 °C.

a) Ce cantitate de caldura cedeaza pompa de caldura in interiorul locuintei, pe timpul iernii, in timp de
0 ora si ce cantitate de caldurd absoarbe pompa de cédldura din interiorul locuintei, pe timpul verii, In timp de
o ord?

b) Ce cantitate de gheata aflata la temperatura de -10 °C, poate fi topita si incalzita pana la temperatura
de 20 °C, cu céldura produsa iarna in timp de o ora?

c) Ce cantitate de benzina este necesara pentru functionarea pompei de caldura, timp de o ora, pe timp
de vard, considerand ca randamentul termic al motorului este de 32 %, iar randamentul conversiei energiei
mecanice a motorului in energie electrica al generatorului este de 98 %?

Rezolvare

a) Efectul util la pompele de caldura este in condensatorul instalatiei (fluxul termic cedat de conden-
sator este notat U Qcond jarna)-
Pentru pompe de caldura COP devine:

COP = Qcond,iarna
Pe

Puterea termica cedata de condensator in perioada de iarna este:
Qcond,iarna = COPyc"P. = 4-200W = 800 W
Cantitate de caldura cedata de pompa de caldura (condensator) in interiorul locuintei, Tn perioada de

iarnd, in timp de o ora este:

Qeondiarna = Qcond.arna - 3600's = 800 - 3600 = 2880000 ] = 0.8 kWh

Pe timp de vara, pompa de céldurd va functiona ca instalatie frigorifica, vaporizatorul fiind echipa-
mentul responsabil pentru preluarea caldurii din interiorul locuintei. Pentru determinarea fluxul termic absorbit
de vaporizator n perioada de vara (Qyap,vara) pornim de la ecuatia COP:

Qvap,vara
Pe
De unde rezulta ca puterea termica preluatd de vaporizator este:
Qvap’vara = COPsc " Po = 3-200W = 600 W
Cantitate de caldura preluatd de vaporizator din interiorul locuintei, in perioada de vara, in timp de o
ord este:

Quapyara = Quapvara - 3600 s = 600 - 3600 = 2160000 ] = 0.6 kWh

COP =

b) t; = -10 °C
tr=20 °C

liopire = 335 kJ/kg = 335000 J/kg
Q = 2880000 J
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Q=Q+Qs=m" ltopire + M- Cpaps* At +m- Cp,gheati * At
=m: (ltopire + Cp,apa* At + Cp,gheata At)
_ Q _ 2880000
" liopire T Cpaps - At + Cpghears - At 335000 + (4190 - 20) + (2100 - 10)

m = 6.55 kg

c) Puterea consumata de pompa de cildura, care este si puterea utilda a motorului generatorului, Py =
200 W

Nmec = 0.98
Ne =0.32
Puterea utila a motorului este:
po=u 200 0408w
™ Mmee 098 T
Puterea termica introdusa th motor prin arderea combustibilului este:
P, 204.08
in :E: 037 = 637.75 W

Cildura de ardere inferioar, ¢ = 34.8 MJ/l = 34800000 J/I
Debitul volumic de combustibil este:

Qin _ 637.75
q; 34800000
Cantitatea de benzina pentru o ora este:

Vi, = Vi - 3600 = 0.06591

Cantitatea de benzina pentru 24 de ore este:

V,s = V;-3600-24 = 1.581

v, = =0.0000018321/s

4. Sarcina termica necesard incélzirii unei locuinte este 18 kW. Pompa de caldura utilizata pentru in-
calzire este de tip aer-apa si functioneaza cu agentul frigorific R410a. Instalatia are urmatorul regim de tem-
peraturi:

- temperatura de vaporizare: -10 °C

- temperatura de condensare: 40 °C.

Agentul frigorific este supraincalzit cu 7 °C la iesirea din vaporizator si subracit cu 3 °C la iesire din
condensator. Se cere:

a) Sa se traseze ciclul de functionare in diagrama logp-h.

b) Sa se calculeze debitul masic de agent frigorific care circuld in pompa de caldura.

C) Sa se calculeze fluxul de caldura care trebuie preluat in vaporizator, puterea compresorului si coefi-
cientul de performanta al instalatiei.
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Rezolvare

a) Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldura in diagrama logp-h este prezentat in Figura 8.6.

40 60 % ) 20 T} 160 w0 500 2 550 30 %0
Enthalpy [k kg]

Figura 8.6 Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldura in diagrama logp-h

100 120 150 160 150 200 m 10 280 @™ 300 320

b) Debitul masic de agent frigorific care circula in pompa de caldura este:

18 kW
Qe N3r =M 468.012 1 — 263.907 .
g kg

¢) Sarcina termica a vaporizatorului:

Qo =m-qy =m- (hy —h,) = 0.0882 % (426.05 — 263.907):—; = 14.3 kW
Puterea electrica a compresorului:

P.=m-q.=m- (h, —hy) =0.0882 % (468.012 — 426'05)%}; = 3.7kW

Coeficientul de performanta al pompei de céldura:

g 18 kW
COP = Qe _

= =486
P. 3.7kW

5. Racirea unor saloane de spital de realizeaza cu grinzi de racire. Apa racitd care circula prin grinzi
este preparatda de un chiller cu puterea frigorifica de 250 kW. Instalatia cu comprimare mecanica de vapori
utilizeaza agentul frigorific R290. Temperatura de vaporizare este to = -4 °C, iar temperatura de condensare
este tx = 46 °C. Gradul de subracire este 5 °C.

a) Trasati ciclul de functionare al instalatiei in diagrama logp-h;

b) Sa se calculeze debitul masic de agent frigorific;

c) Sa se calculeze fluxul de caldura cedat de condensator, puterea compresorului si coeficientul de
performanta al instalatiei;

d) In cazul utilizarii agentului frigorific R717, determinati coeficientul de performant al instalatiei.
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Rezolvare

a) Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldura in diagrama logp-h este prezentat in Figura 8.7.

Figura 8.7 Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldura in diagrama logp-h

b) Debitul masic de agent frigorific este:

' ' 250 kW
meo Qo = 0.957 kg/s
do hi—hs 5690621 30784
0625 — 3078 2

c) Sarcina termica a condensatorului:
: : . kg K]
Qx = m-qg =m- (h,—hy) = 0.957 ' (630.891 — 307.8)k—g =309.2 kW
Puterea electrica a compresorului:

k k
P.=m-q.=m-(h, —hy) = 0.957?g- (630.891 — 569.062)%g =59.2kW
Coeficientul de performanta al pompei de céldura:

p= 0=
P = 5 =5ozkw
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d) In cazul utilizarii agentului frigorific R717, ciclul teoretic de functionare al pompei de calduri in

diagrama logp-h este prezentat in Figura 8.7

20000

R717.

Enthaipy (k2]

Figura 8.7 Ciclul teoretic de functionare al pompei de caldurd in diagrama logp-h pentru R717

Debitul masic de agent frigorific este:
. Q Qo 250 kW

m — =
qo hy—hy 1456.287% — 391228
g kg

¢) Sarcina termica a condensatorului:

= 0.235kg/s

Qx =1 - qg = - (hy—hy) = 0.235 % (1693.424 — 391.22)11((—; =306 kW
Puterea electrica a compresorului:
P.=m-q.=m-(h,—hy) = 0.235%- (1693.424 — 1456.287):—; = 55.73 kW
Coeficientul de performanta al pompei de céldura:

Qo 250kW

P= =" —44
P = 5 =55 731w 8
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8.3 APLICATII PROPUSE

1. Se considera o instalatie frigorificd cu comprimare mecanica de vapori, cu functionare intr-o singura
treaptd de comprimare, care asigura climatizarea unui spatiu de birouri. Instalatia va trebui sa asigure menti-
nerea constanta a temperaturii interioare la valoarea de 24 °C. Temperatura exterioara are valoarea de 35 °C.
Necesarul de frig al spatiului climatizat este de 25 kW. Care dintre agentii frigorifici R717, R134a si R410a
este cel mai eficient in instalatia de fata?

2. O pompa de caldura asigura incalzirea unei locuinte. Agentul frigorific utilizat in pompa de caldura
este R134a. Sarcina termica de incalzire este 8 kW. Temperatura de condensare este 50 °C. Sa se studieze
eficienta pompei de céldura, in conditiile in care pompa de caldura este de tip aer-apa, respectiv in cazul in
care pompa de caldura este de tip sol-apa, iar temperatura exterioara este de -5 °C.

3. Un depozit pentru refrigerarea legumelor utilizeaza o instalatie frigorifica cu urmatorii parametri
cunoscuti:

- agentul frigorific R717;

- temperatura de vaporizare, to = -13 °C;

- presiunea de condensare, px = 18 bar;

- puterea frigorifica, Qo = 180 kW.

Sa se determine puterea termica de condensare, puterea electricd consumata si COP. Sa se calculeze
care este costul total al energiei pentru pastrarea legumelor pe o perioada de 15 zile, cunoscand valoarea pre-
tului electricitatii: 1 kWe = 1.2 lei.

4, Sistemul de climatizare al unui autoturism este deservit de o pompa de caldura, utilizatd iarna pentru
incélzire cu COP =4 si vara pentru racire cu COP = 3. Pompa de caldura este antrenata cu electricitate produsa
de alternator. Puterea electricd pe care o consuma in timpul functionarii compresorul pompei de caldura, este
de 75 W. Temperatura interioard din autoturism este mentinuta si vara si iarna, la 22 °C.

a. Ce cantitate de caldura cedeaza pompa de caldura in interiorul autoturismului, pe timpul iernii, in
timp de o ord si ce cantitate de caldurd absoarbe pompa de caldura din interiorul autoturismului, pe timpul
verii, in timp de o ora?

b. Ce cantitate de gheata aflata la temperatura de -10 °C, poate fi topita si incalzitd pana la temperatura
de 20 °C, cu céldura produsa iarna in timp de o ora.

c. Ce cantitate de benzina este necesara pentru functionarea pompei de caldurd, timp de o ord, pe timp
de vara, considerand ca randamentul termic al motorului este de 35 %, iar randamentul conversiei energiei
mecanice a motorului in energie electrica, al alternatorului, este de 95 %.

5. Prepararea apei calde menajere pentru un complex studentesc se realizeaza cu trei pompe de caldura
aer-apa cu puterea termica nominala totala de 360 kW. Agentul frigorific utilizat este R290. Diferenta dintre
temperatura exterioara a aerului si temperatura de vaporizare At = 16 °C. Diferenta dintre temperatura de
condensare a agentului frigorific si temperatura apei calde este Atow =5 °C. Gradul de subracire este 4 K, iar
gradul de supraincalzire este 6 K. S& se determine schimburile energetice si COP-ul pompelor de cildurd in
urmatoarele cazuri:

- temperatura exterioara, te = 0 °C si temperatura apei calde menajere, tacm = 60 °C;

- temperatura exterioara, te = -5 °C si temperatura apei calde menajere, taem = 55 °C;

- temperatura exterioara, te = -10 °C si temperatura apei calde menajere, tacm = 50 °C;

- temperatura exterioara, te = -15 °C si temperatura apei calde menajere, tacm = 45 °C.
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CAPITOLUL 9

CAPITOLUL 9. PROCESE DE ARDERE A COMBUSTIBILILOR

9.1 NOTIUNI TEORETICE

Combustibili

Combustibilii sunt substante care prin ardere, respectiv oxidare, produc o anumita cantitate de cal-
dura.

Clasificarea combustibililor in functie de starea de agregare: solizi, lichizi sau gazosi.

Combustibilii sunt alcatuiti din urmatoarele parti principale: masa organica (combustibild), masa mi-
nerald (necombustibild) si umiditate. Compozitia combustibililor este exprimata prin analiza elementara, care
consta n exprimarea componentei combustibilului prin participatiile masice sau volumice ale gazelor compo-
nente.

Combustibilii lichizi sau solizi sunt formati, in general, din urmétoarele elemente chimice:

» Carbon (c);

» Hidrogen (h);

» Sulf (s);

» Azot (n);

» Oxigen (0).

Participatia masica a combustibililor lichizi si solizi este:

cth+st+o+n+w+a=1 9.1)

Combustibilii gazosi sunt formati din amestecuri de gaze care contin:
Hidrogen (hy);

Oxid de carbon (co);

Metan (cha);

Hidrocarburi de tipul (cmhy);

Oxigen (02);

Bioxid de carbon (coy);

Azot (ny).

Participatia volumica a combustibililor gazosi este:

(h) +(c0) + ) (emha) + (02) + (1) + (c0,) + (W) = 1 (92)

Carbonul si hidrogenul reprezinta principalele componente ale masei organice.

Sulful organic prin ardere degaja caldura si rezultd SO», un gaz toxic, foarte solubil in apa, forméand
acidul sulfuric care poate coroda partile metalice ale instalatiilor.

Masa minerald (a) este compusa din substante necombustibile care formeaza cenusa si zgura. Com-
bustibilii solizi au cel mai mare continut de substante minerale.

Umiditatea (w) este un component care consuma céldura necesard vaporizarii §i supraincalzirii vapo-
rilor pana la temperatura la care gazele de ardere parasesc instalatia.

Gazele de ardere, obtinute In urma arderii, contin in principal:

» Bioxid de carbon (coy);

» Azot (ny);

» Apa (hy0);

» Oxid de carbon (co);

» Bioxid de sulf (so2) —Tn cazul combustibililor solizi.

In gazele de ardere se intdlneste si funingine, care de fapt reprezinti particule nearse de carbon. Daci
produsele arderii (gaze sau cenusd), nu contin elemente chimice care ar putea sa fie oxidate in continuare
producand cantitati suplimentare de calduréd, atunci arderea este denumita perfectd sau teoretica; in caz contrar

YVVVVVYVY
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PROCESE DE ARDERE A COMBUSTIBILILOR

arderea este denumita incompletd mecanic.
Puterea calorici

Puterea calorica reprezintd cantitatea de caldura care se degaja prin arderea completa a unitatii de
cantitate de combustibil.
In functie de starea de agregare a apei care se regiseste in produsele arderii avem:
» Putere calorica superioara (Hs) este raportata la umiditatea (din produsele arderii) in stare lichida
» Putere calorici inferioaria (H;) este raportata la umiditatea in starea de vapori.
= pentru combustibili lichizi sau solizi:

0 k
H; = 33900 ¢ + 120120 - (h - §) +9250 -5 — 2510w [é] 9.3)

* pentru combustibili gazosi:
H; = 12720(co) + 10800(h,) + 35910(ch,) + 60020(c,hy) + 63730(czhg)

3

-
+56920(cyhy) + - |— (9.4)
my

Diferenta dintre cele douad puteri calorice este caldura de vaporizare a apei continute Th gazele
de ardere. Relatiile care se stabilesc intre acestea sunt:

H, = Hy — Quap = Hy — 2510(9% + w) [%] 9.5)

Fluxul de caldura dezvoltat prin ardere este:
Qardere =My H; = .cb - H; [kW] (9.6)

Calculul procesului de ardere

Focarul reprezinti spatiul in care are loc arderea. In focar sunt introdusi combustibilul (cu debitul
masic g, — pentru combustibilii lichizi si solizi sau debitul volumic V,, — pentru combustibilii gazosi) si
comburantul (adica acea parte care contine oxigenul necesar arderii, cu debitul volumic de oxigen continut de
aer Vo).
In urma arderii combustibilului rezultd gaze de ardere, cenusa sau zgura (datoritd balastului continut
de combustibil) si cildura Q.

o Gaze de ardere
Combustibill

mcb

l

Cenusa
FOCAR
Aer (Oxigen - O,) Zgura
s Putere termica

Vaer (Vo,)

Figura 9.1 Schema sistemului termodinamic in care se produce arderea

Calculul arderii presupune stabilirea relatiilor cu ajutorul carora sa se determine aerul necesar arderii,
volumul si componenta gazelor de ardere, temperatura de ardere si puterea calorica.
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Combustibili solizi si lichizi

Oxigenul minim (Omin) necesar arderii reprezintd volumul de oxigen necesar arderii complete a uni-
tatii de cantitate de combustibil. Dacad in compozitia combustibilului exista deja oxigen, avand participatia
masica 0, aceasta nu va mai trebui introdusa in focar.

O = 22.414 (C+h+5 0) mi 0, (9.7)
mn e 12 4 32 32/ |kgch '

Aerul minim (Lmin) necesar arderii reprezinta cantitatea minima de aer necesar arderii, considerand
ca aerul este uscat. Participatia volumicd a oxigenului in aer este de 21%.

0,..n [m3 aer uscat
_ mm[ N ] (9.8)

L. =
mn0.21 kg cb

Coeficientul excesului de aer (A) reprezinta raportul dintre volumul real de aer (Lra) si cel teoretic
(Lmin)-
L
1= real (9.9)

Lmin

Volumul minim de gaze de ardere (Vg‘i“) se obtine daca arderea are loc in conditii stoechiometrice,

adica utilizdnd aerul minim necesar arderii (A = 1).

3
. my
Vg™ =Veo, *+ V0 + Vso, + V, [kg cb] ©10)
Volumele partiale ale fiecarui element din compozitia gazelor de ardere se calculeaza cu relatiile:
» pentru COz:

Veo, = £ kmol o, = 22'414c = 1.867c [ "y ] (9.11)
212 12 kg ch
» pentru H.O:
h w m3,
Vi,0 = 22.414 - (Z + E) + 1.61x = 11.274h + 1.245w + 1.61x [kg cb] (9.12)
unde x este umiditatea aerului.
» pentru SOy:
22.414 my
Vso, = 3—23 =0.7s [kg cb] (9.13)
» pentru N se tine seama de participatia volumica a azotului in aerul uscat:
my
Vn, = 0.79 * Lipin [W] (9.14)
Volumul total al gazelor de ardere (Vé), daca arderea se desfasoara cu exces de aer:
, . my
Vi = Vg 4 Veaees = VM 4+ (A = DL [m] (9.15)

Combustibili gazosi

Oxigenul minim (Omin) necesar arderii reprezinta volumul de oxigen necesar arderii complete a uni-
tatii de cantitate de combustibil.

Omin = 0.5+ [(h2) + (c0)] + ) (m+5) (emhn) = (02) [

3
M 02] (9.16)

3
my cb
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Aerul minim (Lmin) necesar arderii reprezint cantitatea minima de aer necesar arderii, considerand

ca aerul este uscat. Participatia volumica a oxigenului in aer este de 21%.

(I—min)-

(9.17)

Ommin M3 aer uscat
bmin =921

m3 cb
Coeficientul excesului de aer (A) reprezinta raportul dintre volumul real de aer (Lral) si Cel teoretic

1= Lreal

(9.18)

Lmin

Volumul minim de gaze de ardere (Vg"‘i“) se obtine dacd arderea are loc in conditii stoechiometrice,

adica utilizdnd aerul minim necesar arderii (A=1).

9.2

3%, N

cere:

. m3
ngln = VCOZ + VHZO + VN2 [m3 IZ'b:| (919)
N

Volumele partiale ale fiecarui element din compozitia gazelor de ardere se calculeaza cu relatiile:
» pentru COz:

m3
Veo, = (c0) +Zm(cmhn) + (coy) [ il ] (9.20)
my cb
» pentru H.O:
n mi’,
Vio = (he) + Z 7 Emhn) + W) | — (9.21)
my cb
> pentru N2 se tine seama de participatia volumica a azotului 1n aerul uscat:
m3
Vy, = 0.79  Linin [—3” ] (9.22)
my cb

unde:
(coy) - participatia volumica a bioxidului de carbon din compozitia initiala a combustibilului gazos;
W - umiditatea initiala a combustibilului.

Volumul total al gazelor de ardere (Vé), daca arderea se desfisoara cu exces de aer:

. . ms
Vgt — quln + Vaeeﬁgﬂces — quln + (A _ 1)me [m3 Nb] (923)
N

APLICATII REZOLVATE

1. Tntr-un cazan cu abur se arde un combustibil solid cu urmatoarea analiza elementara: C = 28%, H =
= 1%, O = 6%, W (umiditate combustibil) = 42%, A (balast) = 20%. Excesul de aer este A = 1.5. Se

a) Sa se scrie analiza masica a combustibilului;
b) Sa se calculeze puterea calorica inferioara a combustibilului;
c) Sa se determine aerul necesar arderii unui kilogram de combustibil;
d) Sa se calculeze volumul total al gazelor de ardere rezultate Tn urma arderii unui kilogram de
combustibil;
e) Sa se determine consumul orar de combustibil daca se cunosc:
- Randamentul cazanului, n = 85%;
- Debitul de abur obtinut, m = 0.5 t/h;
- Entalpia apei la intrarea in cazan, h; = 800 kJ/kg;
- Entalpia aburului la iesirea din cazan, he = 3300 kJ/kg.
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Rezolvare

a) Analiza masica a combustibilului este redatd in Tabelul 9.

Tabel 9.1 Analiza masica a combustibilului

Analiza elementara|Analiza masica
C=28% c=0.28kg
H=3% h =0.03 kg
N=1% n=0.01 kg
O0=6% 0 =0.06 kg
W =42% w = 0.42 kg
A =20% a=0.20kg
2 =100% > =1Kkg

b) Puterea calorica inferioard a combustibilului se determina astfel:

0.06 k
H; = 33900-0.28 + 120120 - (0.03 — T) +9250-0—2510-0.42 = 11140'5k_;

c) Aerul necesar arderii se determina plecand de la relatia (9.9), obtindndu-se urmatoarea forma:

Lreal = A Liin
0.28 0.03 0 0.06
__Ompn _ 22414 Gzr+r+3m-77)_ 3,09 N d€r uscat

In conditiile in care A = 1.5, Lrea devine:

m3| aer uscat

Lreal = A+ Lpin = 1.5-3.09 = 4.635 kg cb

d) Volumele partiale ale fiecarui element din compozitia gazelor de ardere se calculeaza astfel:
» pentru COy:

my

kg cb

Veo, = 1.867 - 0.28 = 0.523

» pentru H.O:
3

Vi,0 = 11.274-0.03 + 1.245 - 0.42 = 0.861kr;:b
» pentru Na:
my
Vi, =0.79-3.09 = 24410

Volumul minim de gaze de ardere se calculeaza conform relatiei (3.9):

3
. m
Vgt = 0.523 + 0.861 + 2.441 = 3.825k N

gch
Volumul total al gazelor de ardere, in conditiile in care arderea se desfasoara cu exces de aer se deter-
mina astfel:

my

t=3825+ (1.5—1)-3.09 = 5.
Vi =3.825+ (1.5 — 1) - 3.09 537kgcb

e) Puterea cazanului se calculeaza astfel:
. m-(he—h;)) 0.139-(3300 —800)
Q= n B 0.85

= 408.824 kW
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Consumul orar de combustibil se calculeaza astfel:

Q 408824 kg kg cb

g = — = ———— = 0.0367— = 132.1
Meb =1, T 111405 s h

2. Intr-un focar se arde un debit de 10 m%h de combustibil gazos. Analiza elementari a combustibilului

gazos este prezentata in Tabelul 9.2.

49972 -

Tabel 9.2 Analiza elementard a combustibilului gazos

N2 = 0.82%
CO2= 1.92%
CHs = 94.6%

CoHs = 0.43%
CsHs= 0.61%
C4Hio = 0.46%
CsHiz = 0.24%
CeH1s = 0.68%
C7H1e = 0.24%

Y= 100%

Excesul de aer este L =1.2.

Se cere:

a) Sa se scrie analiza volumica a combustibilului;

b) Sa se calculeze puterea calorica a combustibilului daca se cunosc puterile calorice inferioare ale
urmatoarelor hidrocarburi de tip CmHn: Hi(CsHs) = 49972 kJ/m?; Hi(C4H10) = 49130 kJ/m?;
Hi(CsH12) = 48644 kd/m?3; Hi(CeH14) = 48313 kJ/m3; Hi(C7H16) = 48074 ki/m3;

c) Sa se determine debitul de aer necesar arderii;

d) Sa se calculeze debitul de gaze de ardere rezultat in urma arderii combustibilului;

e) Sa se determine debitul masic de aer care poate fi Tncilzit de la temperatura de 10 °C pana la
300 °C cu ajutorul gazelor de ardere daca randamentul instalatiei si al schimbatorului de caldura
este de 96%, iar caldura specifica la presiune constanta a aerului este de 1.011 kJ/kgK.

Rezolvare

a) Analiza volumica a combustibilului este redata in Tabelul 9.3.

Tabel 9.3 Analiza volumica a combustibilului
Analiza elementara | Analiza volumica
N2 = 0.82% nz = 0.0082 m?
CO2= 1.92% coz = 0.0192 m?

CHs= 94.6% chs = 0.946 m?®
CzHe = 0.43% Czhe = 0.0043 m3
C3H8 = 0.61% Cahs = 0.0061 m3
CsHio= 0.46% C4h10 = 0.0046 I'T'I3
CsHip = 0.24% C5h12 = 0.0024 I'T'I3
CeHizs = 0.68% C5h14 = 0.0068 I'T'I3
C/Hie = 0.24% C7h15 = 0.0024 I'T'I3

> = 100% T=1md

b) Puterea calorica inferioara a combustibilului se calculeazi astfel:
H; = 12720-0+ 10800+ 0 + 35910 - 0.946 + 60020 - 0 + 63730 - 0.0043 + 56920 -0 +
0.0061 +49130-0.0046 + 48644 - 0.0024 + 48313 - 0.0068 + 48074 - 0.0024 = 35336.38%

N

c) Debitul de aer necesar arderii se calculeaza cu urmatoarea relatie:
Lreal = A+ Lmin
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Omin = 05 - [(hy) + (co)] + (1 + ) (ch) +(2+ ) (cohe) + (3 + ) (cshg)
(4 + 0 ) (cshyg) + (5 + L ) (cshyz) + (6 + “ ) (cehiy) + (7 + ) (c7hy6)

— (02)
=05-0+2-0946+3.5-0.0043 +5-0.0061 + 6.5-0.0046 + 8-0.0024
m3
x O
+9.5-0.0068 + 11 - 00024—2078 2
m3; cb
2078 9895 m3 aer uscat
w021 7 m3 cb

m3| aer uscat
Loy = 1.2-9.895 = 11.874 N - 0%

m3; cb
Debitul de combustibil se transforma in SI:
Vo= 10m3cb _ 10 m3ch _ 0 00277m3cb
cb h 3600 s '

Debitul de aer necesar arderii se determing astfel:

. . m
Vaer = Lyeal * Vep = 11.874-0.00277 = 0.0329

Debitul orar de aer se calculeaza astfel:

m3aer

h

Vhaer = Vaer - 3600 = 0.0329 - 3600 = 118.4

d) Volumele partiale ale fiecarui element din compozitia gazelor de ardere se calculeaza astfel:
» pentru COy:
Vo, = (co) + (chy) + 2+ (czhg) + 3 - (cshg) + 4 - (c4hyo) + 5 (cshyz) + 6 - (cghyy) +7

- (c7hy6) + (co0z)
=0+0946+2-0.0043 + 3-0.0061+4-0.0046 +5-0.0024 + 6-0.0068
m}

+7:0.0024 + 0.0192 = 1.08
mNcb

» pentru H.0:
Vi,o0 = (h) + 2 (chy) + 3 (c2hg) + 4 (cshg) + 5+ (c4hyg) + 6 (cshyz) + 7 (cghyy) +8

*(c7hy6) + (W)
=0+4+2-0946+3-0.0043 +4-0.0061+5-0.0046+6-0.0024 + 7
m?,

+0.0068 +8-0.0024 + 0 = 2.034

my, cb
> pentru Na:
3
Vn, = 0.79-9.895 = 7.817
m3; cb
Volumul minim de gaze de ardere se determina astfel:
3
me =1.08 +2.034 + 7.817 = 10.93
m3; cb
Volumul total al gazelor de ardere este:
3
VE=1093+ (1.2 —1)-9.895 = 12.9
my cb
Debitul de gaze arse se determina astfel:
V=Vt Vi =129-0.00277 = 0036m—§— 1286m—§
g = Vg cb — . . = V. S = . h
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e) Se porneste de la ecuatia de bilant termic:

Myer Cp,aer” (tz - tl) = Vcb “Hj'n

Se obtine debitul masic de aer care poate fi Incilzit cu ajutorul gazelor de ardere:
Voo "Hi*n  10-35336.38-0.96 kg aer kg aer

= = 1157.03—— = 0.321
Cpaer " (t2 —t;)  1.011- (300 — 10) h

Mper =

3. Termocentrala din Paroseni [23] produce energie electrica prin arderea huilei. Analiza elementara
pentru huila [24] este: C = 63.75%, H = 4.5%, N = 1.25%, S = 2.51%, Cl = 0.29%, A = 9.7%, W = 11.12%, O
= 6.88%. Excesul de aer este A = 1.3. Centrala functioneaza 3 zile pe saptamana, iar debitul de combustibil
introdus in focar este 83 t/h. Sa se determine:

a) Puterea colorica inferioara a combustibilului;

b) Puterea termica a centralei;

c) Aerul necesar arderii unui kilogram de combustibil;

d) Emisiile de CO; pentru un an, considerand ca intr-un an sunt 52 de saptamani.

Rezolvare

a) Puterea calorica inferioara a combustibilului este:
0.0688

H; = 33900-0.6375 + 120120 - (0.045 -

= 25936.7 ul
= 7ig

) +9250-0.0251 — 2510-0.1112

b) Valoarea debitului de combustibil se transforma in SI:
kg

s

Puterea termica a centralei este:

Q = g - H; = 23.0556 - 25936.7 = 597.985 MW

t
the, = 83 - 23.0556

C) Lreal = A Limin

0.6375 , 0.045 , 0.0251 0.0688
L. = Omin _ 22414 ( 12 T4 T 32 " 32 ) —6 725m§ aer uscat
i 0.21 0.21 ' kgcb

In conditiile in care A = 1.3, Lrea devine:

m3 aer uscat
Lreal = A- Lmin =1.3-6.725 = 8743kgT
d) Volumul minim de CO; emis in urma arderii unui kg de combustibil este:

my

kg cb
Volumul total de CO, emis Tn urma arderii unui kg de combustibil, in conditiile in care arderea are loc
cu exces de aer este:

V! = 1.867 - 0.6375 = 1.19

3 3
Vi = VAN 4 (A = 1)Lyin = 119 + (13 — 1) - 6.725 = 3.2075 —N = 3207.5 %
2 2 mn kg cb tcb

Numarul de ore de functionare anuala a centralei este:

Th =24-3-52=3744h

Consumul anual de combustibil este:

Mcpan = 3744 -83 = 310752t

Volumul total de CO; emis pe o perioada de un an este:

Vior = Mepan * Vo, = 310752 - 3207.5 = 996737040 my CO,
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Considerand pco. = 1.98 kg/m?, emisiile de CO; pentru un an sunt:

t,an

Pco, " Vco, 1.98-996737040 teo
Eco, = = = 1973539.34 —2
€02 1000 1000 an

4. Realizati o analizd comparativa a costului anual pentru incalzirea unor sere. Sistemul de incélzire
are puterea termicd de 50 kW. Se propun 3 combustibili, cu urmatoarele analize elementare:

- biogaz [25]: CH4 = 58.5%, CO, = 37.3%, H,S = 0.4%, N2 = 0.3%, H, = 0.7%, CO = 1.6%, O, =
1.2%.

- brichete de lemn [26]: C = 46.48%, H> = 6.10%, O, = 41.80%, N, = 0.63%, A = 1.17%, W = 3.82%.

- gaz natural [27]: CH4 = 98.43%, C;Hs = 0.44%, C3Hg = 0.19%, C4H10 = 0.055%, CsHi> = 0.055%,
CO, =0.415%, N2 = 0.415%.

Pentru gazul natural se cunosc puterile calorice inferioare ale urmétoarelor hidrocarburi de tip CnH:
Hi(CsHg) = 49972 kJ/m?®; Hi(C4Hi) = 49130 kJ/m3; Hi(CsHi2) = 48644 kJ/m3. Instalatia de incilzire
functioneaza 180 de zile/an, 12 ore/zi. Pretul unitar al combustibililor este: biogaz — 2.65 lei/m3y, brichete de
lemn — 1.5 lei/kg, gaz natural — 2.95 lei/m3y.

Rezolvare

Se calculeaza puterea calorica inferioara a combustibililor.
- biogaz:

k
H; =12720-0.016 + 10800 - 0.007 + 35910 - 0.585 = 21286.5—]3

my
- brichete de lemn:
0.418 IN|
H; = 33900-0.4648 + 120120 - (0.061 — T) 4+ 9250-0—2510-0.0382 = 16711.9k—g
- gaz natural:

H; = 35910-0.9843 + 63730 - 0.0044 + 49972 - 0.0019 + 49130 - 0.00055 + 48644 - 0.00055

k]
=357754—
m

N
Se calculeaza debitul de combustibil pentru cele 3 cazuri.
- biogaz:
3

. Qardere 50 ml?{l my
Vbiogaz Hiprogas  21286.5 0.0023489 S 8.4560 &

- brichete de lemn:

Qardere 50 kg kg
- _ — = 0.00299188— = 10.770768 —
Mbrichete Hi,brichete 16711.9 S h

- gaz natural:

. Qardere 50 ml?{l mI%I
Voaz = = = 0.0013976— = 5.03136—
8% Higay 357754 s h

Numarul de ore de functionare a instalatiei de incélzire intr-un an este:
T, = 180-12 =2160h

Consumul anual de combustibil este:
- biogaz:

my

-

- brichete de lemn:

Viiogazan = 8:45604—" - 2160 h = 18265.05 m§

k
Mprichete,an = 10.770768%- 2160 h = 23264.86 kg
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- gaz natural:

my

Vgaz = 5.03136

2160 h = 10867.74 m3;

Costul anual pentru cele 3 propuneri de combustibili sunt:

- biogaz:

lei
Cpiogaz = 18265.05 m3 - 2.6SF = 48402.4 lei
N

- brichete de lemn:
lei
Cprichete = 23264.86 kg - 1'5k_g = 34897.3 lei

- gaz natural:

lei

Cgaz = 10867.74 m§; - 2.95— = 32059.8 lei
N

Din punct de vedere economic, solutia cea mai viabild este gazul natural. Tn Tabelul 9.4 sunt

centralizate rezultatele obtinute.

Tabel 9.4 Analiza comparativa a rezultatelor

Parametru Biogaz | Brichete de lemn | Gaz natural
Puterea calorici inferioard a combustibilului [kd/m3y sau kJ/kg] | 21286.5 16711.9 35775.4
Debitul de combustibil [m3y/h sau kg/h] 8.45604 10.770768 5.03136
Consumul anul de combustibil [m3y sau kg] 18265.05 23264.86 10867.74
Costul anual pentru combustibil [lei] 48402.4 34873.3 32059.8

5. Sa se studieze efectele economice si de mediu, in conditiile utilizarii motorinei si benzinei pentru
un autovehicul cu puterea termicd de 125 CP care ruleaza timp de 2 ore pe autostrada. Analiza elementara a

combustibililor este:

- motorina [28]: C = 85.976%, H = 13.64%, S = 0.38%j;

- benzina (cifra octanica 95) [29]: C = 84.5%, H = 13.2%, O = 2.3%.

Excesul de aer este A = 1.15. Pretul unitar al combustibililor este: motorina — 8.4 lei/kg, benzina — 9.15

lei/kg. Se cere:
a) Puterea calorica inferioara a combustibililor;

b) Debitul de combustibil si cantitatea de combustibil necesara celor doua ore de rulare pe autostrada;

c) Aerul necesar arderii unei unitati de combustibil;
d) Emisiile de COy;

e) Costul aferent celor doua ore de rulare cu autoturismul pe autostrada, in cazul fiecarui combustibil.

Rezolvare

a) Puterea calorica inferioara a combustibililor este:
- motorina:

0
H; = 33900+ 0.85976 + 120120 - (0.1364 — §> +9250-0.0038 — 25100 = 45565'38k_g

- benzina:
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H; = 33900 - 0.845 + 120120 - (0.132 - T) +9250-0—2510-0 = 441561(—g
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este:

b) 125 CP =91.91 kW
Debitul de combustibil este:
- motorina:

; 91.91 k k
Qardere  _ = 0.002017-2 = 7.2612-%
Hi,motoriné 4556538 S

h
- benzina:

Qardere 9191 kg kg
i L= = = 0.002081— = 7.4916 —
Mbenzina Hi,benziné 44156 S

Mumotorina

h

Cantitatea de combustibil necesara celor doud ore de rulare pe autostrada este:
- motorina:
: kg
Myotoring = Mmotoring * T = 7.2612?- 2h = 14.52 kg
- benzina:

k
Mpenzing = Mpenzing " T = 7-49165' 2h = 14.98 kg

c) Aerul necesar arderii unei unitati de combustibil:
- motorina:
0.85976 |, 0.1364 , 0.0038 0
Ll :x_Omin:“S_zz-‘*“'( St T3~ 3g)
real min 021 0.21

m3 aer uscat
=1.15-11.299=1299 ——

kg cb
- benzina:
0.845  0.132 0 0.023
Lyeal = A+ Lpni =A-Omi“=1.15-22'414'( 2 "4 327732 )=1.15-10.961
rea min 0.21 0.21
m3; aer uscat
=12.61 ———
kg cb

d) Emisiile de CO; sunt:

- motorina:

Véo, = 1.867 - ¢ + (A — 1)Lpyin = 1.867 - 0.85976 + (1.15 — 1) - 11.299 = 3.3 krgnfcqb
- benzina:

Véo, = 1.867 - ¢+ (A — 1)Lpyin = 1.867 - 0.845 + (1.15— 1) - 10.961 = 3.22krgn§b

e) Costul aferent celor doud ore de rulare cu autoturismul pe autostrada, in cazul fiecarui combustibil

- motorina:
lei
Cmotoring = 14.52 kg - 8.4k_g =122 lei
- benzina:

lei
Cpenzins = 14.98 kg - 9.151{—g = 137.1lei
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In Tabelul 9.5 se prezinta analiza comparativa a rezultatelor.

Tabel 9.5 Analiza comparativa a rezultatelor

Parametru Motorina | Benzina
Puterea calorica inferioara a combustibilului [kJ/kg] 45565.38 | 44156
Debitul de combustibil [kg/h] 7.2612 7.4916
Cantitatea de combustibil consumata [kg] 14.52 14.98
Aerul necesar arderii unei unititi de combustibil [mSy aer uscat/kg cb] 12.99 12.61
Emisiile de CO, [m3w/kg cb] 3.3 3.22
Costul pentru cantitatea de combustibil consumata [lei] 122 137.1

Emisiile de CO; sunt mai reduse in cazul utilizarii benzinei, iar costul combustibilului este mic la
utilizarea motorinei.

9.3 APLICATII PROPUSE

1. Determinati fluxul de caldura dezvoltat prin arderea unei unititi de combustibil intr-o ord, pentru o
serie de combustibili:

- 1 kg/h motorina (Hi = 42.57 MJ/Kg);

- 1 kg/h antracit (Hi = 23.6 MJ/kg);

- 1 kg/h lignit (Hi = 9.85 MJ/Kg);

- 1 kg/h lemn umed (Hi = 8.4 MJ/kg);

- 1 kg/h benzina (H; = 43.7 MJ/kg);

-1 m%h CHy4 (Hi = 35.9 MJ/ m®);

- 1 m?h GPL (H; = 49.3 MJ/kg).

2. Analiza elementara pentru aschii de lemn si peleti [30] este redata in Tabelul 9.6.

Tabel 9.6 Analiza elementara pentru aschii de lemn si peleti

Element component | Aschii de lemn [%0] | Peleti [%]
C 46 50.3

H 5.56 5.7

@] 395 33.05

N 0.27 0.22

S 0 0.03

W 8 10

A 0.67 0.7

Care dintre cei doi combustibili este mai viabil pentru asigurarea incélzirii si prepararii apei calde
menajere pentru o locuinti care are nevoie de un sistem de incilzire cu puterea nominala de 30 kW? In perioada
de incilzire, sistemul functioneaza 150 de zile/an, 14 ore/zi la puterea nominala, iar in restul anului (215 zile),
instalatia functioneaza 2 ore/zi la puterea nominala. Pretul unitar al combustibililor este 1.2 lei/kg pentru aschii
de lemnssi 1.6 lei/kg in cazul peletilor.
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3. O centrala termicd de 24 kW deserveste sistemul de incdlzire al unui apartament de 70 m? Cen-
trala termica functioneaza cu gaz natural, insa arzatorul acesteia poate functiona gi cu un amestec de hidrogen
de 10%. Tabelul 9.7 cuprinde analiza elementara pentru cei doi combustibili gazosi [31].

Tabel 9.7 Analiza elementard a combustibililor gazosi

Element component | Hidrogen (10%) + Gaz natural (90%) | Gaz natural
CH, 83.46% 84.53%
C2He 5.81% 5.87%

CsHs 2.78% 2.82%
C4Hio 1.77% 1.79%
CsHi 0.65% 0.66%
CeHua 0.19% 0.20%

CO; 0.67% 0.68%

N2 3.41% 3.45%

H: 1.26% 0.00%

Excesul de aer este A = 1.08. Puterile calorice inferioare ale hidrocarburilor de tip CnH, sunt:

Hi(CsHs) = 49972 kJ/m?; Hi(C4H10) = 49130 kJ/m3; Hi(CsH12) = 48644 ki/m3; Hi(CsHua) = 48313 kd/m?. Tn
cazul utilizarii celor doi combustibili, sa se determine:

a) Puterea calorica inferioara a combustibililor;

b) Debitul de aer necesar arderii;

c) Debitul de gaze de ardere rezultat Tn urma arderii;

d) Debitul de combustibil;

e) Costul de utilizare al combustibililor pentru un sezon de incalzire, considerand cé perioada de in-
calzire este de 1800 ore/an, pretul gazului natural este 2.8 lei/m®y, iar pretul amestecului de gaz natural si
hidrogen este 3.75 lei/m3y.

4. Tn cazul unui autovehicul dotat cu un motor compatibil pentru utilizarea combustibililor ecologici,
cu puterea maxima de 115 CP, se poate utiliza biodiesel (C = 76.2%, H = 12.6%, O = 11.2%) sau motorina
obtinuta din materii prime regenerabile (C = 84.9%, H = 15.1%) [32]. Sa se realizeze o comparatie cei doi
combustibili cu privire la puterea calorica inferioara, debitul de combustibil (la puterea maxima) si pretul pen-
tru un rezervor de 50 de litri. Densitatea pentru biodiesel este 880 kg/m?, iar pentru motorind obtinutd din
materii prime regenerabile este 790 kg/m2. Pretul unitar pentru biodiesel este 4.5 lei/kg, iar pentru motorini
obtinuta din materii prime regenerabile este 5.5 lei/kg.

5. Realizati o comparatie intre etanol si benzina (cifra octanica 95), investigand putea calorica, aerul

minim necesar arderii si volumul minim de gaze arse pentru o unitate de combustibil. Compozitia etanolului
este: C =52.2%, H = 13%, O = 34.8%, iar a benzinei este: C = 84.5%, H = 13.2%, O = 2.3% [29].
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CAPITOLUL 10. CONDUCTIE SI CONVECTIE TERMICA

10.1 NOTIUNI TEORETICE

Conductia termica

Conductia termica reprezinta procesul de transfer al caldurii dintr-0 regiune cu temperatura mai ridi-

cata citre o regiune cu temperatura mai scazuta, in interiorul unui mediu stationar (solid sau fluid) datorita
interactiunii dintre particule.

Conductia termica in regim stationar prin perete plan omogen

tﬂ

tpl A

OISIXV

-

Figura 10.1 Sectiune prin peretele plan omogen

Rezistenta termica a peretelui plan se calculeaza astfel:
5 [m?K
R, :I[ - ] (10.1)
unde 8 [m] este grosimea peretelui, iar A [W/mK] este conductivitatea termica a materialului.

Fluxul termic unitar este definit astfel:

t, —t w
. pl p2
= |— 10.2
1 R; [mz] (102)

unde tps, tp2 [°C] sunt temperaturile pe cele doua fete ale peretelui.

Fluxul de cildura transmis prin suprafata S este:

. tyy —t
Q:q.sz%.g[w] (10.3)
t
Variatia temperaturii printr-un perete plan sau distributia caldurii:
ty, —t
t= % L X+ tyy [°C] (10.4)
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Conductia termica in regim stationar prin perete plan neomogen

¢

tp] xn
. tpn.\ 3
; s T
.81 . & i On, | X

Figura 10.2 Sectiune prin peretele plan neomogen

Rezistenta termica echivalenta este:

=5, [m?K
Reech = 2/1_ W (10.5)
=1 "

unde &, [m] este grosimea stratului n, iar A, [W/mK] este conductivitatea termica a materialului din
stratul n.

Fluxul termic unitar este definit astfel:

t,1 —t w
g = 2 tonit [_2 (10.6)
Rt,ech m
unde tp1, tpn+1 [°C] sunt temperaturile pe cele doua fete ale peretelui.
Tn regim stationar, fluxul unitar de caldura g este constant in fiecare strat:
M A2 w
q= 6_1 (tpl - tpz) = 8_2 (th - tp3) [W] (107)
Conductia termica in regim stationar prin perete cilindric omogen
t4
| Pl a
| I
—
| | §) tp2
|
| F
| -
r
Figura 10.3 Sectiune prin peretele cilindric omogen
Rezistenta termica este:
R 1 () [mK (10.8)
— Cn= == .
EToma Tnlw

unde A [W/mK] este conductivitatea termicad a materialului, iar r1, r> [m] este raza sectiunii circulare.
Fluxul termic liniar este:

Qz = —tpl — 2 [K]

10.9
R, |m (10.9)
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Variatia temperaturii prin perete se calculeaza astfel:

In—
t =ty — (tp1 — tpy) ln—% [°C] (10.10)
n
Fluxul de céldura transmis prin suprafata S este:
Q=0Q,-S=Q, 2m-r-1[W] (10.11)

Conductia termica in regim stationar prin perete cilindric neomogen

t
1 m”& | L
12 o~ ton-1]
I'n-1 e ﬂ"_“l tpn

| -
BB .

| 4 A .
T

Figura 10.4 Sectiune prin peretele cilindric neomogen

Rezistenta termica echivalenta este:

n
Ry oon = E Ll [m—K (10.12)
’ - 127'[11' 4] |14
1=

Fluxul termic liniar este:

.ty —t w
p1l pn+1
— — 10.13
G = | (10.13)
n regim stationar, fluxul liniar de calduri este egal in cele n straturi cilindrice:
. ti—t t, —t
0 =—1+2% =2 3 (10.14)
1,4 14
2nd, td, 2mi, 'd,
Fluxul de caldura transmis prin suprafata S este:
0=0,-S=0Q, 2m-r-1[W] (10.15)

Convectia liberd

Mecanismul transferului de caldura prin convectie libera este reprezentat de miscarea unui fluid peste
suprafata libera a unui perete, miscare produsa de diferenta de densitate a fluidului, datorata diferentei de
temperatura obtinuta prin procesul de schimb de caldura.

Algoritmul care trebuie parcurs pentru determinarea fluxului de caldura transmis prin convectie libera:

v'Identificarea proprietatilor fluidului in functie de temperatura;
v' Calcularea valorii criteriului de similitudine Grashoff:

:g'lg'(tp_tf)
Tf . 172
unde: g —acceleratia gravitationala [m?/s]; I — lungimea caracteristica [m] (se analizeaza pentru fiecare
caz in parte); v — viscozitate cinematica [m?%s]; t, — temperatura peretelui, [°C]; t; — temperatura fluidului [°C];
95
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T — temperatura fluidului [K].

v' Calcularea valorii criteriului de similitudine Rayleigh si stabilirea regimului de curgere:
Ra = Gr - Pr (10.17)
Daci Ra < 10% — regim laminar;
Daca 10° < Ra <10° — regim tranzitoriu; iar valorile coficientilor sunt: C=0.59, n=1/4;
Daci 10° < Ra <10*® — regim turbulent; iar valorile coficientilor sunt: C=0.13, n=1/3.

v" Calcularea valorii criteriului de similitudine Nusselt adecvat convectiei naturale:

Pr 0.25
Nu=C-Ra"- (—f> (10.18)

Prp

unde Pr, este valoarea criteriului Prandtl pentru fluid, dar la temperatura peretelui.

v" Calcularea valorii coeficientului de convectie o

N4 [ i (10.19)
*= I, lm?K '
v" Calcularea fluxului de caldura schimbat intre perete si aerul inconjurator:
Q=a-S-(t,—tr) W] (10.20)

Convectia fortati

Daca migcarea fluidului este cauzata de un lucru mecanic din exterior (pompa, ventilator) transmiterea
caldurii se face prin convectie fortata.
Algoritmul care trebuie parcurs pentru determinarea fluxului de caldura transmis prin convectie for-
tata:
v"Identificarea proprietatilor fluidului din tabel;
v Determinarea valorii criteriului Reynolds:
w-l
Re = TC (10.21)
unde: w - viteza de curgere a fluidului [m/s]; Ic = dn — lungime caracteristica sau diametru hidraulic si

.o - 4-A . L . . .
se determina cu relatia: dy, = - [m]; A —aria sectiunii de curgere; P, — perimetru udat de fluid la trecerea prin
sectiunea de curgere, v — viscozitatea cinematica a fluidului, [m?/s].

v’ Stabilirea regimului de curgere:
Daca Re < 2320 — regim laminar
Daci 2320 < Re < 10* — regim tranzitoriu
Daci Re > 10* — regim turbulent
Se alege ecuatia criteriala adecvata. Tn cazul curgerii peste o placa plana, ecuatia criteriala este:

Nu = 0.032 - Re®® (10.22)

Ecuatia criteriala adecvata pentru convectia fortata in interiorul conductelor si canalelor (Internal
Flow) se alege din tabele.

v" Se calculeaza valoarea coeficientului de convectie:

_Nu-)L[W] (10.23)
*= l. Llm?K '
v" Se calculeaza fluxul de caldura schimbat ntre perete si fluid:

Q=a-S-(t, —tr) W] (10.24)

96



CAPITOLUL 10

In Tabelul 10.1 se prezinta proprietitile fizice ale aerului uscat, iar in Tabelul 10.2 se prezinta propri-
etatile fizice ale apei.

Tabel 10.1 Proprietatile fizice ale aerului uscat

t[°C] p [kg/m?] cp [/kgK] A [W/mK] v [m?/s] Pr[-]
-10 1.342 1009 0.0236 12.43 - 10 0.712
0 1.293 1005 0.0244 13.28 - 10 0.707
10 1.247 1005 0.0251 14.16 - 10 0.705
20 1.205 1005 0.0259 15.06 - 10® 0.703
30 1.165 1005 0.0267 16.00 - 10 0.701
40 1.128 1005 0.0276 16.96 - 10 0.699
50 1.093 1005 0.0283 17.95 - 10 0.698
60 1.060 1005 0.0290 18.97 - 10 0.696
70 1.029 1009 0.0296 20.02 - 10° 0.694
80 1.000 1009 0.0305 21.09 - 10° 0.692
90 0.972 1009 0.0313 22.10 - 10° 0.690
100 0.946 1009 0.0321 23.12 -10° 0.688
Tabel 10.2 Proprietitile fizice ale apei

t [°C] p [kg/m3] cp [IkgK] A [WImK] v [m?/s] Pr[-]
0 999.9 4212 0.551 1.789 - 10° 13.67
10 999.7 4191 0.574 1.306 - 10° 9.52
20 998.2 4183 0.599 1.006 - 10°° 7.02
30 995.7 4174 0.618 0.805 - 10 5.42
40 992.2 4174 0.635 0.659 - 10° 431
50 988.1 4174 0.648 0.556 - 10°° 3.54
60 983.1 4179 0.659 0.478-10° 2.98
70 977.8 4187 0.668 0.415-10° 2.55
80 971.8 4195 0.674 0.365- 10 221
90 965.3 4208 0.680 0.326 - 10°° 1.95
100 958.4 4220 0.683 0.295-10° 1.75
110 951.0 4233 0.685 0.272- 10 1.60

10.2 APLICATII REZOLVATE

1. Sa se determine fluxul de caldura unitar transmis printr-un perete plan omogen de sticla, pentru care
Se cunosc urmatoarele aspecte:

- Grosimea peretelui, 6 = 30 mm;

- Conductivitatea termica, A = 0.9 W/mK;

- Diferenta de temperatura dintre cele doua fete ale peretelui, At= 30 °C.

Rezolvare

t,; —t 30K w
. _ p1 p2 _ _ v
A="R~ =" 5 - o00m3m  %m

) 0.9 W/mK

2. Sa se determine valoarea conductivitatii termice medii a materialului unui perete plan omogen pen-
tru care se cunoaste:

- Grosimea peretelui, 6 = 20 mm;

- Diferenta de temperatura intre cele 2 fete ale peretelui, At =25 °C,

- Fluxul termic unitar care trece prin perete, q = 100 W/m?2.

Rezolvare

L0 __ 8 _oo2m _ W

_Rt_tpl_th_ 25K = 7 mK
q 100%

97



CONDUCTIE S1 CONVECTIE TERMICA

3. O conducta de PPR cu diametrul interior de 73.4 mm si diametrul exterior de 110 mm transporta
apa calda. Temperatura peretelui conductei este de 80 °C. Stratul de izolatie al conductei va asigura tempera-
tura pe fata exterioara izolatiei de 10 °C. Fluxul de caldura unitar liniar admis pentru transferul caldurii prin
peretele conductei izolate este de 38 W/m. Conductivitatea termica pentru PPR este de 0.15 W/mK, iar a izo-
latiei este 0.035 W/mK. Sa se determine grosimea izolatiei.

Rezolvare
Figura 10.5 Sectiune prin peretele cilindric al conductei
. ty1 — ¢t ty— ¢t 80 — 20 mK
Q, = p1l pn+1 _)Rt: pl. p3: = 0.6—
R; Q; 100 W
Reeeh = ——In 2 4 % — ge2K
tech = om, Nd, | 2mh, d, W

) N ( 1 1 d, + 1 1 d3>
p1 =ty = Qg Ing o Ing
t,1—t 1 d 1 d
Pl p3=< ‘In=2 + -ln—3)

Q 2T d, 2mA, d,

—t 1 d 1 d
pL_P3_ ‘In-2 = ‘In=>

Q 2T d;, 2mA, d,

d3 tpl - tp3 1 dz
_— - — . l <. 2
d, < ) 2, g, ) A

t

ty,y —t 1 d
Ind; —Ind, = < ‘”Q p3 —ml-lnd—i>-2nxz
1

ty1 — ths 1 d,
Ind, = [ 2—P2 — ‘In== - 2mA, + Ind
nds < Ql 21_[}\1 ndl TA, +Ind,

th1—t 1 d
( PLPS i Ing2)-2mh+Ind,
dz =e' Q@ 2™ dy = e 1895 = 0,150 m

dz3 —d, 0.150-0.110

d3_d2=2'62_)82= 2 2

=0.020m = 20 mm
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4. Un perete in care este montatd o serpentind de incalzire are Tnaltimea de 2.75 m si lungimea de 5 m.
Temperatura pe fata exterioara a peretelui este de 30 °C, iar temperatura aerului din mediul Tnconjurator este
20 °C. Se cere sa se determine:

a) Proprietatile fluidului la temperatura fluidului;

b) Valoarea criteriului Prandtl la temperatura peretelui;

c) Criteriul de similitudine Grassoff;

d) Regimul de curgere in functie de criteriul de similitudine Raylaight;

e) Valoarea criteriului de similitudine Nusselt Tn functie de ecuatia criteriala caracteristica;

f) Coeficientul de convectie;

g) Fluxul de cildura transmis de la perete la mediul Tnconjurator.

Rezolvare

a) Identificarea proprietatilor aerului la temperatura de 20°C din Tabelul 10.1.
- Coeficientul de conductivitate termica, A = 0.0259 W/mK
- Vascozitatea cinematicd, v = 15.06-10° m?/s
- Valoarea criteriului Prandtl, Pr = 0.703

b) Criteriul Prandl la temperatura peretelui (t, = 30 °C), extras din Tabelul 10.1 este Pr = 0.701

¢) Criteriul Grassoff se calculeaza astfel:
9.81-5%-(30 —20)

~ (20 + 273.15) - (15.06 - 10-6)2
Tn acest caz, lungimea caracteristica . se considera iniltimea peretelui.

Gr = 1.84- 10!

d) Criteriul Raylaight se calculeaza astfel:
Ra = Gr-Pr=1.84-10'1-0.703 = 1.29 - 101
Regimul de curgere pentru valoarea obtinuta a criteriul Raylaight este turbulent.

e) Criteriul Nusselt se calculeazi astfel:
0.25

Nu=013-Rad (P =013 (1.29-1011)3 (0'7 ) — 658.44
e VN B o701) =~ 7%

f) Coeficientul de convectie se calculeaza astfel:
_ 658.44-0.0259 3.41 w
B 5 T T m2K

[0

g) Fluxul de caldura transmis de la peretele la mediul inconjurator se calculeaza astfel:

O =3.41-(2.75-5) - (30 — 20) = 468.98 W

5. Un dispozitiv electronic este racit cu aer, suflat in lungul acestuia cu viteza de 5 m/s. Dispozitivul
are dimensiunile de 2 cm si 10 cm. Daca temperatura dispozitivului este de 60 °C, iar temperatura aerului suflat
peste acesta este de 10 °C se cere si se determine:

a) Proprietatile fluidului;

b) Regimul de curgere in functie de valoarea criteriului de similitudine Reynolds;

c) Ecuatia criteriald adecvata criteriului Nusselt;

d) Coeficientul de convectie;

e) Fluxul de caldura transmis de la dispozitiv la aer.
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Rezolvare

a) ldentificarea proprietatilor aerului la temperatura de 10°C din Tabelul 10.1.
- Coeficientul de conductivitate termica, A = 0.0251 W/mK
- Vascozitatea cinematica, v = 14.16-10° m?/s
- Valoarea criteriului Prandtl, Pr = 0.705

b) Criteriul Reynolds se calculeaza astfel:
5:0.10

=————=13.53-10* > 10* - regim turbulent
14.16-106

c) Criteriul Nusselt se calculeazi astfel:
Nu = 0.032-(3.53-10%)%8 = 139.11

d) Coeficientul de convectie se calculeaza astfel:

139.11:0.0251 w
=——=13492
0.1 m2K

e) Fluxul de céldura transmis de la dispozitiv la aer se calculeaza astfel:

Q =34.92-(0.02-0.1)- (60 — 10) = 3.49 W

10.3 APLICATII PROPUSE

1. Pe fata interioara a unui perete cu grosimea de 30 cm, realizat din BCA, cu A = 0.12 W/mK, se
masoara temperatura de 24.3 °C. Peretele are Tnaltimea de 2.7 m, iar lungimea de 6.2 m. Fluxul termic pierdut
de perete este 122 W. Care este valoarea temperaturii pe fata exterioara a peretelui?

2. Un perete plan realizat din caramida de 25 cm (A = 0.19 W/mK) si izolat cu spuma poliuretanica
(Aiz = 0.024 W/mK). Daca diferenta de temperatura pe cele doua fete ale peretelui este 16 °C, iar fluxul termic
specific transferat prin perete este 12.142 W/m?, aflati care este grosimea stratului de izolatie.

3. Un convector cu o suprafatd de 0.792 m? incilzeste un dormitor. Temperatura medie pe suprafata
convectorului este 55 °C, iar temperatura aerului este 19 °C. Determinati coeficientul de convectie si fluxul de
cildura transferat de la convector in camera.

4. Un radiator cu aripioare fara ventilator este utilizat pentru racirea pasiva a procesorului unui com-
puter. Dimensiunile radiatorului sunt: lungime L = 40 mm, latime | = 40 mm, inaltime h =20 mm. Temperatura
aerului este 24 °C, iar temperatura medie pe suprafata radiatorului este 68 °C. Calculati fluxul termic transferat
prin convectie de la radiator la aerul ambiental.

s St . =% e -
Figura 10.5 Radiator cu aripioare utilizat la racirea pasiva a componentelor electronice [33]
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5. Procesorul unui computer este racit prin intermediul unui radiator si a unui ventilator. Racirea activa
intensifica transferul de caldura convectiv, viteza aerului fiind 4.5 m/s. Temperatura aerului este 30 °C, iar
temperatura medie pe suprafata ansamblului de racire este 48 °C. Unitatea de racire are dimensiunile: lungime
L = 70 mm, latime 1 = 70 mm, Inaltime h = 40 mm. Sa se determine coeficientul de convectie termica de la
unitatea de racire la aer si puterea termica specifica disipata catre aer.
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CAPITOLUL 11. RADIATIE TERMICA SI SCHIMB GLOBAL DE CALDURA

11.1 NOTIUNI TEORETICE

Radiatia termicd

Transferul de caldura prin radiatie se realizeaza prin unde electromagnetice intre doua suprafete solide
care nu se afla in contact, respectiv intre un gaz si suprafata incintei care il contine.
Fluxul energetic reprezinta energia radiata Tn unitatea de timp:

Q =M, -S[W] (11.1)
unde M. [W/m?] este puterea emisiva, iar S [m?] este suprafata de schimb de caldura.

Puterea emisiva reprezinta fluxul energetic radiat pe unitatea de suprafata, la 0 anumita temperatura:
w
Me =$'C0'T4 [ﬁ] (112)

unde ¢ [-] este factorul de emisie al materialului, C° este coeficientul de radiatie al corpului negru absolut,
T [K] este temperatura corpului.

Intensitatea radiatiei reprezinta puterea emisiva corespunzatoare unei lungimi de unda. Emisivitatea
termica (factor de emisie), €, reprezinta raportul dintre puterea de emisie a unui corp si puterea de emisie a
corpului negru, aflat la aceeasi temperatura. Valoarea factorului de emisie este in intervalul 0...1 si se preia din
tabele in functie de tipul materialului.

Coeficientul de radiatie al corpului negru absolut este C° = 5.67 10 [W/(m? K*)].

Tn Tabelul 11.1 sunt prezentate valori ale factorului de emisie pentru diferite materiale.

Tabel 11.1 Valori ale factorului de emisie pentru diferite materiale

Material Factor de emisie
Metale polizate

Platina 0.054-0.104
Aur 0.018-0.035
Nichel 0.07-0.086
Fier 0.052-0.064
Plumb 0.057-0.075
Metale oxidate

Cupru oxidat 0.78

Fier ruginit 0.61-0.85
Nichel 0.11
Materiale de constructii

Caramida 0.93
Ciment 0.83

Lemn brut 0.83

Sticla 0.94

Asfalt 0.93
Vopsele

Lac email 0.85-0.95
Lac negru mat 0.97
Vopsea de aluminiu 0.20-0.35
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Transferul de caldura prin radiatie Tntre corpuri solide

A) Tntre doui plici plane paralele infinite
Fluxul termic unitar schimbat prin radiatie intre cele doua suprafete:

W
- 0 4 4
q=¢&12-C"-(Ty —Ty) [W]

unde &1 este factorul de emisie redus al celor doua suprafete, definit astfel:

1
2 =T 1

B) Intre dous plici plane paralele infinite intre care se intercaleazi un ecran
Fluxul termic unitar transmis Tn prezenta ecranului este :

. w
q = &r1e2 - co- (Tl4 - T24) [W]

unde:
» factorul de emisie redus intre placa 1 — ecran — placa 2 se determina cu relatia:
€10g = €rie " €rez
Er1e T Erze
» factorul de emisie redus intre placa 1 si ecran se determina cu relatia:
. 1
rle — 1 1
» factorul de emisie redus intre ecran si placa 2 se determina cu relatia:
- 1
re2 — #
ats 1

» fluxul termic unitar transmis intre placa 1 si ecran se determina cu relatia:

) w
Qie = €r1e co- (T14 - Te4) [W]

» fluxul termic unitar transmis ntre ecran si placa 2 se determina cu relatia:

. W
ez = €rez” co- (Te4 - T24) [W]

Schimb global de caldura

(11.3)

(11.4)

(11.5)

(11.6)

(11.7)

(11.8)

(11.9)

(11.10)

Schimbul global de céldura reprezinta transferul termic intre doud fluide de temperaturi diferite, des-
partite printr-un perete omogen sau compus din mai multe straturi, de diferite forme. In acest schimb termic

sunt prezente simultan: conductia, convectia si radiatia termica in proportii diferite.
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Schimb global de caldura prin pereyi plani

Figura 11.1 prezinta schematic mecanismul de schimb global de caldura prin pereti plani.

Fluid 1 A Fluid 2

thay |t b, 05

. b —

Convectie Convectie
+ +
Radiatie Radiatie

Conductie

Figura 11.1 Schimb global de caldura prin pereti plani

Coeficientul global de transfer termic (k) este:
Ty
1 6, 1|Im?-K ]
a1
unde o [m] este grosimea peretelui, A [W/mK] este conductivitatea termica a materialului, iar o, o
[W/m?K] sunt coeficientii de convectie termica dintre fluide si perete.

k =

(11.11)

Fluxul termic unitar transmis intre cele doua fluide:

q=k-(t;—t3) [%] (11.12)

Fluxul termic transferat intre cele doua fluide:

. w
O=k-S-(t; —t,) [W] (11.13)

Daca peretele este format din n straturi se mareste rezistenta la transmiterea caldurii prin conductie,
astfel Tncat expresia lui k devine:

1
k:

+zl ul +L[m2 -K] (11.14)

Schimb global de caldura prin pereyi cilindrici

Figura 11.2 prezinta schematic mecanismul de schimb global de caldura prin pereti cilindrici.

&

f\\Jf:"\/\,
Fluid 1 t;

1,

Fluid 2,

2,00

0 »
Iz

=

2

71NN

Figura 11.2 Schimb global de caldura prin pereti cilindrici
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CAPITOLUL 11

Coeficientul global longitudinal de transfer termic:

k, = ! w 11.15
l_( 1 1 .lnﬁ+ 1 )[mK] ( ' )
T[‘dl‘al 2‘7'['}. d1 T['dz'az
Fluxul termic liniar schimbat intre cele doui fluide:

: w
Q =k (t;—t3) [E] (11.16)
Fluxul termic total schimbat intre cele doua fluide:
Q=0Q L=k L-(t;—t;) [W] (11.17)

unde L — este lungimea peretelui cilindric [m].
11.2 APLICATII REZOLVATE

1. O soba de teracota incalzeste doua camere si are dimensiunile: Tnaltimea 2 m, lungimea 1.5 m,
latimea 0.8 m. Temperatura medie pe suprafata sobei este de 80 °C, iar factorul de emisivitate al placilor
ceramice este 0.75. Sa se determine fluxul de caldura radiat de soba.

Rezolvare

Puterea emisiva se calculeaza astfel:
w
M, = 0.75- (5.67 - 1078) - (80 + 273.15)* = 661.4 —

La calculul suprafetei sobei se considera ca partea din spate transfera caldurd doar pe 50% din supra-
fata, iar In partea inferioara a sobei, pe toate cele 4 fete, pe indltimea de 0.5 m nu exista transfer de caldura.
Suprafata sobei se calculeaza astfel:

Seobs =2-(2-0.8—0.5:08)+1.5:(2-1.5-0.5-1.5) = 5.775 m?

Fluxul de céldura radiat de soba este calculat astfel:

Q. =661.4-5775=38163W

2. Doua placi plane si paralele sunt amplasate la o distantda mica in raport cu dimensiunile lor. Prima
placa este din caramida refractara, are temperatura de 400 °C si factorul de emisivitate este 0.9. A doua placa
este din otel, are temperatura de 30 °C si factorul de emisivitate este 0.7. Sa se calculeze de céte ori se reduce
fluxul de caldura unitar daca intre cele doua placi se intercaleaza un ecran de aluminiu ce are factorul de
emisivitate 0.04.

Rezolvare

Factorul de emisie redus al celor doua placi se calculeaza astfel:

1
0oto7 1

Fluxul termic unitar schimbat prin radiatie intre cele doua placi se calculeaza astfel:

. w
Gr1z = 0.65 - (5.67 - 1078) - [(400 + 273.15)* — (30 + 273.15)%] = 7256.1—
Factorul de emisie redus intre placa 1 si ecran:

1
Erte = ﬁ = 0.03982
0.9 " 0.04
Factorul de emisie redus intre ecran si placa 2:
1
Erey = ——————— = 0.03933
1 1,
0.04 " 0.7
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Factorul de emisie redus intre placa 1 — ecran — placa 2:
0.03982 - 0.03933

fr1e2 = 503982 + 0.03933
Fluxul termic unitar transmis Tn prezenta ecranului este:
Grie2 = 0.01979 - (5.67 - 1078) - [(400 + 273.15)* — (30 + 273.15)*] = 220.9%

Fluxul termic se reduce de aproximativ 33 de ori, in cazul intercalarii ecranului de aluminiu:
2 7256.1
Grie2 220.9

= 0.0197

= 33 ori

3. Camera unei locuinte unifamiliale are doi pereti exteriori. Dimensiunile peretilor sunt 2.5 m x5 m
si 2.5 m x 4 m. Peretii sunt din placi de beton armat, avand grosimea de 30 cm si conductivitatea termica 0.8
W/mK. Coeficientul de convectie intre aerul din camera si peretele interior este 8 W/m?K. Coeficientul de
convectie dintre aerul exterior si perete este 21 W/m?K. Temperatura aerului din interiorul camerei este de
22 °C, iar temperatura aerului exterior este -26 °C. Geamul de tip termopan are dimensiunile 2.5 m x 1.3 m si
coeficientul global de schimb de caldurd 1.1 W/m?K. Sa se calculeze de cate ori se reduce fluxul de caldura
daca peretii sunt izolati cu placi de polistiren expandat cu grosimea de 10 cm si conductivitatea termica de
0.04 W/mK.

Rezolvare

Fluxul de caldura total in cazul peretilor neizolati se calculeaza:
Qtotal = Qperete + Qgeam

Fluxul termic pierdut prin peretii neizolati se determina astfel:

Qperete = Sperete : kperete - At

Suprafata peretilor devine:

Sperete = (2.5-4) +(2.5-5) — (1.3-2.5) = 19.25 m?
Coeficientul global de schimb de caldura este:

1
— — — 2
Kperete = : - - "1 03, 1" 1.83 W/m?K
& }\perete Ae 8 08" 21

Fluxul termic pierdut prin peretii neizolati devine:

Qperete = 19.25-1.83 - (22 — (—26)) = 1691 W

Fluxul termic pierdut prin geam se determina astfel:

Qgeam = Sgeam * Kgeam * At = (1.3-2.5) - 1+ (22 — (=26)) = 156 W
Fluxul termic pierdut prin peretii neizolati devine:

Qtotal = 1691 + 156 = 1847 W

Tn urma izolarii peretilor, fluxul termic total se calculeazi astfel:

Qtotal_izolat = Qperete_izolat + Qgeam
Fluxul termic pierdut prin peretii izolati se determina astfel:

Qperete_izolat = Sperete : kperete_izolat - At
Coeficientul global de schimb de cildura este:

" _ ! - ! ~ 0328
perete_izolat ™ 1 8perete (Sizola;ie l B %4_ 0.3 0.1 i T m?K

+x 8t002121

=)

o }\perete izolatie Ae
Fluxul termic pierdut prin peretii izolati devine:

Qperete izolat = 19.25 - 0.328 - (22 — (—26)) = 303 W
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Fluxul termic total devine:

Qtotal_izolat =303+ 156 =459 W

In urma izolarii peretilor, flxul termic total se reduce de aproximativ 4 ori:
Qtota\l _ 1847

159 = 4 ori

Qtotal_izolat

4. Un puffer de 1000 litri este utilizat intr-o instalatie de incalzire Tn care energia termica este produsa
de o centrala termica in care sunt arsi peleti. Rezervorul este cilindric, cu diametru exterior de 79 cm, iar
inaltimea este de 204 cm. Rezervorul este realizat din tabld de otel cu grosimea de 5 mm, iar izolatia este
realizatd din spuma poliuretanica cu grosimea de 10 cm si conductivitatea termica este 0.021 W/mK. Acumu-
latorul de caldura este amplasat in camera tehnica, unde temperatura aerului este de 18 °C. Rezervorul este
amplasat pe sol, considerandu-se ca fundul rezervorului este adiabatic, iar pierderile de caldura se cuantifica
considerand doar izolatia termica in calcul. Daca temperatura medie din puffer este 50 °C, calculati care este

fluxul termic pierdut spre mediul ambiant.

Rezolvare

Fluxul de céldura total se calculeazd ca suma dintre fluxul termic pierdut prin partea superioard a

rezervorului si fluxul termic pierdut prin partea laterald a acestuia:

astfel:

Qtotal = Qs + Q
Fluxul termic pierdut prin partea superioara a rezervorului se calculeaza astfel:

Qperete =Ss- krezervor - At
Coeficientul global de schimb de caldura este:

1 1
— — — 2
Krezervor = 1 8izola;ie 1~ 1 N 01 . 1= 0.208 W/m“K
Myore T e 1600 ' 0.021 " 21

Ei }\izolagie
Suprafata superioara a rezervorului este circulara si se calculeaza astfel:
- 0.792 5
Ss=———=049m
4
Fluxul termic pierdut prin partea superioara a rezervorului devine:
Qperete = Kpegervor - Ss - At = 0.208-0.49 - (50 — 18) = 3.26 W

Coeficientul global longitudinal de transfer termic, pentru partea laterald a rezervorului se calculeaza

1
k| =
1 1 a4, 1
(T['dl'al-l_Z'T[')\.lnd_l-l_T['dz'az
- ! — 0423
= 1 L1079, 1 = Uaest
(058 1600 T -7 0021 Moss T w079 21

Fluxul termic liniar, pierdut prin partea laterald a rezervorului, se calculeaza astfel:
Q = 0.423- (50 — 18) = 13.54‘/5v

Fluxul termic total pierdut prin partea laterala a rezervorului devine:
Q=0Q,-h=1354-2.04 =27.62W

Fluxul de caldura total pierdut din puffer spre mediul ambiant devine:

Qtotal = 3.26 + 27.62 = 30.88 W
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5. Sa se calculeze fluxul termic unitar transmis printr-un perete exterior al unei cladiri realizat in doua
variante constructive: peretele exterior este neizolat (Tabelul 11.2) si peretele exterior este izolat cu mai multe

tipuri de izolatii (Tabelul 11.3).

Tabel 11.2 Varianta I: peretele exterior este neizolat

. Conductivitate
Strat Material de constructie Garc[)csll:;e termica - A
[WImK]
1 Tencuiala din mortar de ciment 3 0.930
Perete structural
5 2.1. Caramida eficienta (c.e.) 0.750
2.2. Beton armat (b.a.) 30 2.030
2.3. BCA tip GNB 50 0.340
3 Tencuiala din mortar de var 2 0.700

Tabel 11.3 Varianta I1: peretele exterior este izolat cu mai multe tipuri de izolatii

) ) Conductivitate
iZ(-)rllaptie Material de constructie Gﬁr([);l:;e termica - A
’ [W/mK]
a Polistiren expandat (PEX) 15 0.042
b Vata minerald bazaltici (VMB) 15 0.037
c Spuma poliuretanica (SP) 15 0.021

- temperatura medie a aerului din interiorul cladirii este de 20 °C, iar coeficientul de convectie intre

aerul din incdperile cladirii si peretele exterior este 8 W/m?K;

- temperatura aerului exterior este de -18 °C, iar coeficientul de convectie intre aerul exterior si

peretele exterior este 24 W/m?K.

Rezolvare

- pentru varianta de perete exterior realizat din caramida eficienta
Varianta |: perete exterior neizolat

Coeficientul global de schimb de caldura:
1

l + 5 tencuiald var + 5 caramida eficienta + 8 tencuiald ciment

kperete c.e. neizolat —

1

A tencuiald ciment Qe

Q A tencuiali var A caramida eficienti

= . — 1504
~1_ 002,030 003 1 7 FmK
87070 " 0.75 T 0.93 ' 24

Flux termic unitar transmis:

. w
q=1594-(20-(-18)) = 60.55W

Varianta ll: peretele exterior izolat

a) PEX
Coeficientul global de schimb de caldura:

1

kperete c.e.—izolat PEX = S
PEX

1 & . . 5 e
=4 tenculalavar_l_ caramldaef1c1enta+ + tencuiald ciment

)
Qj A tencuiala var A caramida eficienta

A PEX A tencuiald ciment
= ! — 0238
©1,002 030 015 003 1~ """"m2K
870707 0.75 " 0.042 7 093" 24

108

1

e



CAPITOLUL 11

Flux termic unitar transmis:
) w
q =0.238-(20—(-18)) = 9.05W

b) VBM
1

T 8 tencuials S caramida eficients . O S tencuiald ci 1
4 tencuiala var + caramldaef1c1enta+ VMB + tencuiala c1ment+_

kperete ce.—izolat VMB =

1261 A tencuiala var A caramida eficienta A VMB A tencuiala ciment e
~1,002,030, 015 003 1 “Mhew
8 0.70 " 0.75 " 0.037 " 0.93 " 24
Flux termic unitar transmis:

. w
q=0214- (20— (-18)) = 8.12W

c) SP
1

T 8 tencuials S caramida eficients . O S tencuiald ci 1
— 4 tenculalavar+ caramldaef1c1enta+ SP + tenculalac1ment+_

kperete ce.—izolatSP =

(26 A tencuiald var A caramida eficienta A SP A tencuiald ciment Ae

= 0.129 W/m?K

~1 002 030 015 003 1
870707075 170021 093" 22
Flux termic unitar transmis:

. w
q =0.129- (20— (-18)) = 4903

- pentru varianta de perete exterior realizat din beton armat
Varianta |: perete exterior neizolat

1

1 6 iali ) o) iali ci 1
— 4 tencuiald var + betonarmat+ tencuiald c1ment+_

kperete b.a. neizolat =

& A tencuiala var A beton armat A tencuiald ciment  %e

— — 2
~T, 00z, 030 003 1 ~00°W/mK
87 0.70 " 2.037 093" 24
Flux termic unitar transmis:
. w
q =2.665-(20—-(-18)) = 10125?
Varianta Il: peretele exterior izolat
a) PEX
1

k i =
perete b.a.— izolat PEX 1 5 o 5 S s . 1
+ tencuiald var + beton armat + PEX + tencuiald ciment +

(26 A tencuialad var A beton armat A PEX A tencuiald ciment Ae

1 2
=1 002 030 015 003 1 _ 0253 W/m°K
870707203 170042 093" 22

Flux termic unitar transmis:

_ w

q=0.253-(20-(-18)) = 9.63W

b) VMB

1

k : =
perete b.a.— izolat VMB 1 5 o 5 S 5 . 1
= 4 tencuiald var + beton armat + VMB + tencuiald c1ment+_

(26 A tencuiala var A beton armat A VMB A tencuiald ciment Ae

1
= = 2
=1 00z 030 015 003 1 _ 226W/mK

87070720370037 109322
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Flux termic unitar transmis:
) w
q =0.226-(20—(-18)) = 8.58F

c) SP
1

1,96 ial3 6 ) ) ial% ci 1
— 4 tenculalavar+ betonarmat+ SP + tenculalac1ment+_

kperete b.a.— izolat SP =

261 A tencuialad var A beton armat A SP A tencuiald ciment Ae
1
— — 2
~1.002 030 015 003 1" 0.133 W/m7K
8  0.70  2.03 " 0.021 " 0.93 " 24

Flux termic unitar transmis:

. w
q =0.133- (20— (-18)) = 5.055—

- pentru varianta de perete exterior realizat din BCA
Varianta I: perete exterior neizolat

1

l J tencuiald var J BCA 8 tencuiald ciment l
+ X + X + X +
o tencuiali var BCA tencuiali ciment  %e

kperete BCA neizolat —

— — 2
~T, 002,030 003 1 Co0tW/m
8 0.70 034 0.93 " 24
Flux termic unitar transmis:
. w
q =0.901- (20— (-18)) = 34233
Varianta |l: peretele exterior izolat
a) PEX
1

kperete BCA- izolat PEX =

1 + 8 tencuiald var + 8 BCA + 8 PEX + 8 tencuiald ciment + 1
T X tencuials ) ) X tencuials ci a
Qj tencuiala var BCA PEX tencuiala ciment e

- = 2
=1 002030, 015 003, 1 0214W/m

81t070 7032100427093 22
Flux termic unitar transmis:

. w
q=0214- (20— (-18)) = 8.12F
b) VMB

1

l + J tencuiald var + J BCA + 8 VMB + 8tencuialé ciment + i
T X tencuials ) ) X tencuiali ci a
4 tencuiala var BCA VMB tencuialid ciment e

= 0.194 W/m?K

kperete BCA- izolatVMB =

—1 002 030 015 003 1
870707032170037 093" 22
Flux termic unitar transmis:

: w
q =0.194- (20— (-18)) = 736
c) SP

1

1 & (415 ) ) ) ial4 ci
+ tenculalavar_l_ BCA+ SP+ tencuiala ciment

kperete BCA —izolatSP — 1

1261 A tencuiala var A BCA A SP A tencuiala ciment Ue
— — 2
~1.002 030 015 003 1" 0.121 W/m"K
8  0.70 0.34 " 0.021 " 0.93 " 24
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Flux termic unitar transmis:
) w
q=0.121-(20—(-18)) = 4.60W

Tn Figura 11.3 sunt reprezentate grafic valoarile coeficientului global de caldura pentru cazurile anali-
zate, iar Tn Figura 11.4 sunt prezentate valorile fluxul termic unitar pentru cazurile analizate.

Coeficient global de schimb de caldura
3
2.5
2
1.5 4
1 45
0.5 - I
0 1 . -
Cardmida eficienta Beton armat BCA
® perete neizolat 1.594 2.665 0.901
W izolatie polistiren expandat 0.238 0.253 0.214
®izolatie vata bazaltica 0.214 0.226 0.194
M izolatie spuma poliuretanica 0.129 0.133 0121

Figura 11.3 Coeficientul global de caldura pentru cazurile analizate

Flux termic unitar
120
100
80
60
40
20 A I
0 - - —
Cardmida eficienta Beton armat BCA
M perete neizolat 60.55 101.25 34.23
mizolatie polistiren expandat 9.05 9.63 8.12
Wizolatie vata bazaltici 8.12 8.58 7.36
mizolatie spuma poliuretanici 49 5.055 46

Figura 11.4 Flux termic unitar pentru cazurile analizate
11.3 APLICATII PROPUSE

1. Incilzirea prin pardoseali utilizata intr-o baie de 9 m? este desfasurati pe 65% din suprafata acesteia.
Pardoseala este realizata din gresie cu € = 0.59. In sezonul de iarna, functionarea instalatiei de incalzire aduce
gresia la o temperatura medie de 26 °C. Determinati fluxul de caldurd emis de pardoseala.

2. Temperatura medie a suprafetei Soarelui este 5772 °C. Raza Soarelui este 696340 km, iar emisivi-
tatea este 0.99. Calculati puterea emisiva si fluxul energetic radiat de Soare.

3. Temperatura medie pe suprafata unui motor de cogenerare este 55 °C. Calculati puterea emisiva,
dacd emisivitatea este 0.34.
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4. Pentru o cladire cu regim de inaltime parter si subsol sa se determine fluxul de caldura transmis prin
pardoseala peste subsolul neincalzit avand dimensiunile de 12.00 x 18.00 m, cunoscand urmatoarele:
- temperatura medie a aerului din incaperile de la parter este de 20 °C, iar coeficientul de convectie
intre aerul din incdperile de la parter si pardoseala peste subsolul neincalzit este 6 W/m?K;
- temperatura medie a aerului din incaperile subsolului neincalzit este de 5 °C, iar coeficientul de
convectie intre aerul din incaperile de la subsol si pardoseala peste subsolul neincilzit este 12 W/m?K;
- structura pardoselii, prezentata in Tabelul 11.4.

Tabel 11.4 Structura pardoselii

] Conductivitate
Strat Material de constructie Gﬁr[onslllr:]e termica - 3
[W/mK]
1 Parchet de fag 17 0.230
2 Placi aglomerate fibrolemnoase tip PAF 13 0.084
3 Sapa de protectie (mortar din ciment) 50 0.930
4 Strat de difuziune a vaporilor 1 0.040
5 Vata minerala bazaltica 100 0.037
6 Bariera contra vaporilor polipropilena 1 0.040
7 Sapa de egalizare (rectificare cu mortar din ciment) 30 0.930
8 Planseu de beton armat 200 0.750
9 Tencuiala din mortar din ciment 20 0.930

5. Sa se calculeze fluxul de caldura pierdut prin planseul spre exterior de tip terasa circulabild a unei
cladiri cu dimensiunile de 20,00 x 24,00 m, cunoscand urmatoarele:
- temperatura medie a aerului din interiorul cladirii este de 20 °C, iar coeficientul de convectie intre
aerul din incdperile cladirii si planseul de tip terasa circulabild este 8 W/m?K;
- temperatura aerului exterior este de -18 °C, iar coeficientul de convectie intre aerul exterior si
planseul de tip terasa circulabild este 24 W/m?K;
- structura planseului de tip terasa circulabild, prezentata in Tabelul 11.5.

Tabel 11.4 Structura planseului de tip terasa circulabild

) Conductivitate
Strat Material de constructie G;?j::;e termici - A
[W/mK]
1 Dale prefabricate din beton cu agregate vegetale 5 0.160
2 Nisip 3 0.580
3 Hidroizolatie bituminoasa 2 straturi 15 0.170
4 Sapa de protectie (mortar din ciment) 2 0.930
5 Strat de difuziune a vaporilor 0.1 0.040
6 Polistiren expandat 20 0.039
7 Bariera contra vaporilor polipropilena 0.1 0.040
8 Termobeton (beton de pantd) cu polistiren granulat 5 0.080
9 Planseu de beton armat 15 0.750
10 Tencuiala din mortar de var 2 0.700
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CAPITOLUL 12. SCHIMBATOARE DE CALDURA

12.1 NOTIUNI TEORETICE

Schimbatoarele de caldura sunt aparate termice care realizeaza transferul de caldura intre doua fluide
numite agenyi termici.

Fluidul care cedeaza caldura se numeste agent termic primar, iar cel care ce care primeste caldura se
numeste agent termic secundar.

Ecuarii de baza ale schimbatoarelor de caldurda

Se considerd un schimbator de cdldura care functioneaza in regim stationar, 1n care cei doi agenti nu
isi modifica starea de agregare.

Marimile caracteristice ale agentului termic primar se noteaza cu indice 1, iar cele ale agentului termic
secundar cu indice 2.

Temperatura agentului termic primar la intrarea in schimbatorul de caldura se noteaza cu ti1; tempera-
tura agentului termic primar la iesirea din schimbatorul de caldurd se noteaza cu ti»; temperatura agentului
termic secundar la intrarea in schimbatorul de cdldura se noteaza cu to1; temperatura agentului termic secundar
la iesirea din schimbatorul de caldura se noteaza cu to,.

Figura 12.1 prezinta o schema utilizata la scrierea ecuatiei de bilant termic.

f1
Agentul
termic
principal t2 5
{ Agentul
1 termic
secundar
1:1 2

Figura 12.1 Schema utilizata la scrierea ecuatiei de bilant termic
Elemente utilizate In exprimarea ecuatiei de bilant a unui schimbator de cildura

Ecuatia de bilant termic pentru schimbatorul de caldura este de forma:
Ql = QZ + mea [kW] (12-1)
unde: Q, [kW] este fluxul de cildura cedat de agentul termic primar; Q, [kW] este fluxul de caldura

primit de agentul termic secundar; mea [kW] este fluxul de caldura pierdut in mediul ambiant prin convectia
si radiatia termica a suprafetei exterioare a aparatului.
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Fluxul de caldura cedat de agentul termic primar:
Q1 =My " Cpy * (ty1 — i) = My - (Ryg — hyp) [kW] (12.2)
unde rh, [%] este debitul masic de agent termic primar, ¢, [k] /kg'K] este caldura specifica la presiune

constanta a agentului termic primar, tq4, t1,[°C] reprezinta temperatura agentului primar la intrarea, respectiv
iesirea din schimbator; h; 1, h1,[K]/kg] sunt entalpiile agentului primar la intrarea, respectiv iesirea din schim-
bator.

Fluxul de caldura primit de agentul termic secundar :
Q2 =1y - Cpy * (tyy — tp1) = My * (hyy — hyy) [kW] (12.3)
n care: m, [%] este debitul masic de agent termic secundar, c,3[k]J/kg'K] este cildura specifica la

presiune constanta a agentului termic secundar, t,4, t,,[°C] reprezinta temperatura agentului secundar la intra-
rea, respectiv iesirea din schimbator; h,4, h,, [K]/kg] sunt entalpiile agentului secundar la intrarea, respectiv
iesirea din schimbator.

Fluxul de caldura pierdut in mediul ambiant prin radiatie si convectie:

mea =a-S- (tms - tma) [kW] (12-4)
kw
m2K

unde: S [m?] este suprafata exterioard a schimbitorului de cildura, o [ ] este coeficient de transfer

termic prin convectie si radiatie.
Ecuatia de transfer termic

Ecuatia transferului de caldura in aparat este:
Q=k S ATpeq =k, "L ATpeq [kW] (12.5)
unde: ATp,eq[K] este diferenta medie logaritmica de temperatura in lungul suprafetei de schimb
< < 1 [KW
de cdldura, k [mZK
de transfer de caldura.

- - kW .- .
] este coeficientul global de transfer termic, iar k; [ﬁ] este coeficientul global liniar

In cazul suprafetelor plane, coeficientul global de transfer termic se determina cu relatia:

pe— L [ W ] (12.6)
1, % 1lm’K '
a Ay ay
Pentru peretele tubular se utilizeaza de obicei coeficientul global liniar de transfer de caldura:
o = 1 v 12.7
l_( T 1 _lﬁJr;)[ﬁ] (12.7)
Tda 2w A, d T wd,

Diferenta medie logaritmica de temperatura pentru schimbétoare de cdldura cu circulatie in echicurent
si contracurent se determina cu relatia:

ATmatx - ATmin

ATmea = [K] (12.8)

AT,
In Smax
ATmin
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Figura 12.2 prezinta diagrama t-L pentru circulatia agentilor termici in echicurent (a) si contracurent

(b).

1 551

A
AT gy
AT x| t2 . - 0
t A
ATmin ATmm
r

. L
a. Curgere n echicurent b. Curgere Tn contracurent
Figura 12.2 Diagrama t-L pentru circulatia agentilor termici in schimbatoarele de caldura

12.2 APLICATII REZOLVATE

1. Tntr-un schimbator de caldura de tip recuperativ se realizeaza transferul de caldura intre apa calda
si apa rece. Debitul de apa calda este de 3.5 I/s iar temperatura apei calde la intrarea in schimbatorul de caldura
este de 90 °C. Folosind caldura cedata de agentul primar, in schimbatorul de caldura se Thcalzesc 3 kg/s de apa
rece de la temperatura de 17 °C péna la 40 °C. Caldura specifica la presiune constanta pentru apa rece este
4183 J/kgK, iar pentru apa caldi este 4194 J/kgK. Densitatea apei calde este de 972 kg/m?. Randamentul termic
al schimbatorului de caldura este 96%. Se cere sa se determine:

a) Sarcina termica a aparatului (fluxul de caldura primit de agentul secundar) ;

b) Temperatura la iesirea din schimbatorul de caldura a agentului primar;

c) Suprafata de schimb de caldura in cazul curgerii in echicurent, respectiv contracurent, daca coefici-
entul global de transfer termic este 1200 W/m?K.

Rezolvare

a) Sarcina termica a aparatului se determina astfel:

Qr=1"Q=Q

Qr =Qz =ty cpp - At =Ty - Cpp * (toy — tzy) = 3+ 4183+ (40 — 17) = 288627 W

b) Temperatura agentului primar la iesire din schimbator se calculeaza astfel:
Qr=m-Q =11y Cpyt At =11y cpg (Eg — ty2) =T]-V1-p-cp1-(t11—t12)
kg
s
Qr 288627
to=tyy—————=90— } ;
Ny cpg 0.96-4194-3.4

m; = 972-3.5-1073 = 3.4

=6891°C=69°C

c) Suprafata de schimb de caldura se obtine din ecuatia fluxul termic transferat de agentul termic pri-
mar:

Qr

) =k-S-AT S=———
Qr med k'ATmed

[m?]
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I. Curgerea in echicurent

90

73 69

17

Figura 12.3 Diagrama t-L pentru curgerea Tn echicurent

Atmax = tll _t21 =90—-17=73K

Atmin = t12 _tzz =69—-40=29K

Diferenta de temperatura medie logaritmica devine:

Atpax — Atpin 73 — 29

Atmax .73

N At min In79

Suprafata de schimb de caldura devine:

_ Qp 288627

Kk ATpeq 1200 47.66

ATped = = 47.66

S = 5.04 m?

I1. Curgerea Tn contracurent

=
50
P 69
—-\\ A
40
52
L

Figura 12.4 Diagrama t-L pentru curgerea in contracurent

Atmax = tlZ - t21 = 69 - 17 = 52

Atmin = tll - tzz =90—-40 = 50
Diferenta de temperatura medie logaritmica devine:
Atpax — Atpmin 52 —50
ATpeq = — g = = 50.944
1n Atmax 52

Atmin In 50

Suprafata de schimb de caldura devine:
_Qr 288627
k- ATpeq 1200-50.944

S 4.7 m?

116



SCHIMBATOARE DE CALDURA

2. Un condensator racit cu aer are puterea termica de 12 kW. Acesta face parte dintr-o instalatie frigo-
rifica care utilizeaza agentul frigorific R123a. Temperatura de condensare este de 40 °C, iar coeficientul global
de transfer termic 1500 W/m?K. Diferenta de entalpie pentru faza de condensare este 163003 J/kg, temperatura
de intrare a aerului este 15 °C, iar temperatura de iesire este 35 °C. Caldura specifica la presiune constanta a
aerului este 1.007 kJ/kgK. Randamentul termic al condensatorului se considera 97%. Se cere sa se determine:

a) Debitul de agent frigorific;

b) Debitul de aer si fluxul de caldura primit de agentul termic secundar;

C) Sa se calculeze suprafata de schimb de caldura in contracurent.

Rezolvare
a) Debitul de agent frigorific se calculeaza astfel:
Qx 12000 kg

Y = e AB - 1 = 2K = = 0.07362-2
Qe = 1y - Ah =iy = 70 = 73003 S

b) Fluxul de caldura primit de agentul termic secundar se calculeaza astfel:
Qr=nm-Q;=Q, =0.97-12000 = 11640 W
Pentru a determina debitul de aer, se pleaca de la ecuatia fluxului termic primit de agentul secundar:
Qz = Maer * Cpaer * (tz2 — t21)
Debitul de aer devine:
' 11640 k
R = = 0.5781-2
Cp,aer ' (tzz - t21) 1007 - (35 - 15) S

Maer =

c) Pentru a calcula diferenta de temperatura medie logaritmica, pentru inceput calculam diferenta ma-
ximd i minima de temperatura:

Atpax =ty —ty; =40 —15 =25

Atminztk_tzz =40_35 = 5

40 > 40
35
15
>
Le “Lm]

Figura 12.5 Diagrama t-L pentru curgerea ih contracurent

Diferenta de temperaturd medie logaritmica devine:
Atpax — Atmin - 25—5

ATpeq = M = | 5 = 12.43

Atmin In 5

Suprafata de schimb de caldura devine:
Qr 11640

T Kk-AT,.q 1500-12.43

S = 0.6245 m?
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3. Centrala de ventilatie cu recuperare de caldura, amplasata intr-un apartament de bloc asigura un
debit de aer de 240 m®h. Recuperarea caldurii se face printr-un schimbator de caldurd, avand curgerea in
contracurent, care realizeaza schimbul termic intre aerul evacuat din incapere si aerul proaspat introdus, ran-
damentul aparatului fiind de 92%. Regimul de temperatura pentru cei doi agenti termici de lucru este:
tin = 21°C, t12 = 17°C, to1 = -10°C, t = -7°C. Si se determine:

a) Fluxul de céldura cedat de agentul termic primar;

b) Fluxul de caldura primit de agentul termic secundar;

¢) Debitul masic al agentului termic secundar;

d) Suprafata de schimb de caldurd, daca coeficientul global de transfer termic este 800 W/m?K.

Rezolvare

Pentru Inceput se determind temperatura medie pentru cei doi agenti termici de lucru, dupa care se
determind proprietatile termofizice:
- agentul termic primar — reprezentat de aerul evacuat din incapere:
tip+tip 17421
th1 = > =
Cunoscand temperatura medie pentru agentul termic primar, din tabelele termodinamice se citesc den-
sitatea si caldura specifica.

=19°C

kg
p1 = 1.208 W
cp; = 1007 L
kg K

- similar se calculeaza pentru agentul termic secundar — reprezentat de aerul proaspat introdus:
tyy +t, —-10-—7

Ttz > > =-8.5°C
kg
cp, = 1006 L
P2 kg K

a) Fluxul de caldura cedat de agentul termic primar determina astfel:
Q =my, - Cp1 * (t11 — t12)
my =V p

240 kg

h, = ——.1208 = 0.0805 -2
M1 = 3600 s

Q, = 0.0805-1007 - (21 — 17) = 3244 W

b) Fluxul de caldura primit de agentul termic secundar

QT=T]'Q1=Q2

Q, =0.92-3244 =2984W

c) Debitul masic al agentului termic secundar

0“ 298.4
Cpz * (ta2 —tz1)  1006- (=10 — (=7))

: . . kg
Qz =My - cpy v (tp —tpq) 2 My = = 0.098?
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d) Suprafata de schimb de céldura, se determina astfel:
Qr

K+ ATyeq

Se realizeaza schema de curgere pentru curgerea in contracurent:

QTzk'S'ATmed_>S= [mz]

21

-+
28
v 17
-7 )
27
v

-10

L
Figura 12.6 Diagrama t-L pentru curgerea in contracurent

Se determina diferenta de temperatura la capetele schimbatorului:
Atmax = t11 - t22 =21-— (_7) = 28K

Atpin = t1, —ty; =17 = (=10) = 27K

Diferenta de temperatura medie logaritmica devine:

Atmax — Atmin 28— 27

ATpeq = 1HM = 1n§ =275
Atpin 27
Cunoscand toti parametrii se poate determina suprafata de schimb de caldura:
s=—2B8% 0135 m?
~800-275 oM

4. Tntr-un schimbator de cildura cu un randament de transmitere a caldurii de 98 %, avand circulatia
agentilor in contracurent si o putere termica de 145 kW se Incalzeste apa de la 10 °C la 70 °C. Agentul termic
primar este apa fierbinte care are un debit de 5.5 I/s si temperatura de intrare 115 °C. Densitatea agentului
termic primar este de 960 kg/m?, iar cildura specifica la presiune constantd are valoarea de 4229 J/kgK, iar
pentru agentul termic secundar 4182 J/kgK. Sa se determine:

a) Fluxul de céldura cedat de agentul termic primar;

b) Temperatura de iesire a agentului termic primar;

c) Debitul masic al agentului termic secundar;

d) Suprafata de schimb de caldura, daca coeficientul global de transfer termic este 3500 W/m?K.

Rezolvare
a) Fluxul de céldura cedat de agentul termic primar se determina astfel:

QT=U'Q1=Q2
_Q_145-10° — 117347 W
7y 098

b) Temperatura agentului primar la iesire din schimbator se calculeaza astfel:
Qq =my * cpy - (t1 — ty2)

kg

thy =V py = 96055107 = 528>
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ty, =t U _ 15— 23 0970c
BTy ey 5.28-4229

c) Debitul masic al agentului termic secundar se determina astfel:
' 145000 k
% = = 0.458-2

Cpz " (tze —tz) 4182-(70—10) s

rh2=

d) Suprafata de schimb de caldura se obtine din ecuatia:
Qr

K- ATpeq

Se realizeaza schema de curgere pentru curgerea in contracurent:

QTZk'S'ATmed_>S= [mz]

t
115

10
*L

Figura 12.7 Diagrama t-L pentru curgerea in contracurent

Se determina diferenta de temperatura la capetele schimbatorului:
Atpax = t12 —t31 = 109.7 — 10 = 99.74 K
Atmin = t11 - t22 =115—-70=45K
Diferenta de temperaturd medie logaritmica devine:
Atpax — Atmin  99.74 — 45

ATeq = mM = 1HM =43.21
Atin 45
Cunoscand toti parametrii se poate determina suprafata de schimb de caldura:
145000 )
=3500-4321  /00*m

5. Se considera un vaporizator sub forma unei baterii de serpentine prin care circuld un debit masic de
0.02 kg/s freon R600a avand temperatura de vaporizare de -10 °C si diferenta de entalpie pentru faza de vapo-
rizare este 362842 J/kg. Acest aparat este imersat intr-un bazin cu 2000 litri apa care trebuie racita in timp de
1 ord de la 10 °C la 1 °C. Stiind ca densitatea apei este de 968 kg/m?, caldura specifica la presiune constantd
este de 4210 J/kgK, si randamentul transferului de caldura este de 94 %, sa se calculeze:

a) Puterea vaporizatorului;

b) Fluxul de caldura cedat de agentul termic primar;

c) Debitul de agent termic primar (de freon).

Rezolvare

a) Puterea vaporizatorului se determina astfel:
Qr=1"Q4=Q

Qy =1y" Cpz * (tze — tai)
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_ ) V, 2000-1073 kg
m, =V, p, = P2 = g 1968 = 0.5378?

Q, = 0.5378-4210- (10 — 1) = 22640 W

b) Fluxul de caldura cedat de agentul termic primar se determina astfel:

- Q, 22640 24086 W
Q= n~ 094

c) Debitul de freon se determina utilizand ecuatia:
Q1 =1y - Ahy
Q24086 kg

=1 = 0.0664-2
M= An, ~ 362842 s

12.3 APLICATII PROPUSE

1. Vaporizatorul unei pompe de caldura de tip aer-aer functioneaza intr-un mediu cu temperatura ae-
rului de -5 °C. La iesirea din vaporizator, temperatura aerului este mai scazuta cu 8 °C, iar temperatura de
vaporizare este mai mica cu 14 °C decat temperatura aerului la intrare. Puterea termica a vaporizatorului este
de 7 kW. Pompa de céldura utilizeaza agentul frigorific R407a, diferenta de entalpie pentru procesul de vapo-
rizare fiind 162.079 kJ/kg. Randamentul termic al vaporizatorului este 98%. Caldura specifica la presiune
constanta a aerului este 1.005 kJ/kgK. Sa se determine:

a) Debitul agentului frigorific si debitul de aer.

b) Diferenta de temperaturd medie logaritmica pentru curgerea agentilor termici in echicurent si con-
tracurent.

C) Suprafata de schimb de céldura in echicurent, pentru coeficientul global de schimb de caldura 1050
W/m?2K, respectiv 1150 W/m?K.

d) Suprafata de schimb de céldurd in contracurent, pentru coeficientul global de schimb de caldura
1050 W/m?K, respectiv 1150 W/m?K.

2. Se considera un condensator racit cu aer sub forma unei baterii de serpentine prin care circuld un
debit masic de 0.6 kg/s freon cu temperatura de condensare de 55 °C , diferenta de entalpie pentru faza de
condensare este de 110 kJ/kg. Aerul care circula fortat peste serpentinele condensatorului, se incilzeste de la
15 °C la 45 °C si are parametrii termofizici: densitate 1.25 kg/m?3 si céldura specifica la presiune constanti are
valoarea de 1015 J/kgK, iar randamentul transferului de caldura este 87%. Sa se calculeze:

a) Puterea condensatorului;

b) Debitul volumic de aer de racire;

c) Suprafata totala de transfer termic daca coeficientul global de transfer termic are valoarea 3700
W/m?K.

3. Un condensator racit cu aer de putere 46 kW, prin care circuld agent frigorific R407a, la temperatura
de 50 °C cu un debit de 0.4 kg/s si o diferenta de entalpie pe faza de condensare de 125 kJ/kg incalzeste aerul
care circuld in contracurent peste serpentine de la 10 °C la 35 °C si are parametrii termofizici: densitate 1.227
kg/m? si caldura specificd la presiune constantd are valoarea de 1013 J/kgK. Sa se determine:

a) Debitul de aer de racire;

b) Randamentul schimbatorului;

C) Suprafata totald de transfer termic daca coeficientul global de transfer termic are valoarea 4500
W/mK.
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4. Tntr-un schimbator de calduri cu plici, avand circulatia agentilor in contracurent, cu puterea termica
de 120 kW se incalzeste apa de la 7 °C la 57 °C. Agentul termic principal este apa fierbinte care are un debit
de 5 /s si temperatura de intrare 120 °C. Se cunosc: randamentul de transmitere a caldurii este de 97 %,
densitatea p; = 960 kg/m?, p, = 995.7 kg/m?3si cildura specifica cp; = 4229 J/kgK, c,, = 4183 J/kgK.
Sa se calculeze:

a) Temperatura de iesire a apei calde;

b) Debitul masic de apa rece din schimbator;

¢) Suprafata de schimb de cilduri, daci k = 1250 W/m?K.

5. Un schimbator de caldurd pentru piscind, cu circulatia agentilor in echicurent, are puterea termica
de 20 kW. Acesta trebuie sa incélzeasca apa de la 15 °C la 25 °C. Agentul termic primar este apa calda care
are un debit de 2.5 kg/s si temperatura de intrare 45 °C. Randamentul de transmitere a caldurii este de 87 %,
iar caldura specifica la presiune constantd pentru cei doi agenti termici de lucru au valorile ¢,y = 4229 J/kgK,
Cpz = 4183 J/kgK. Sa se determine:

a) Temperatura de iesire a apei calde;

b) Debitul masic de apa rece din schimbator;

¢) Suprafata de schimb de cildurd, daci k = 750 W/m?K.
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CAPITOLUL 13. MOTOARE CU ARDERE INTERNA

13.1 NOTIUNI TEORETICE

Motoarele cu ardere interna sunt masini termice motoare care produc lucru mecanic pe seama caldurii
dezvoltate prin arderea combustibilului intr-un cilindru sau intr-o camera de ardere plasata in interiorul masinii.

Ciclul motor are loc intr-un cilindru prevazut cu un piston legat de arborele motor (cotit). Pistonul exe-
cutd o miscare alternanta Intre doud pozitii extreme, numite punct mort superior (PMS) si punct mort inferior
(PMI). PMS reprezinta pozitia pistonului care corespunde volumului minim ocupat de fluidul motor in cilindru,
iar PMI reprezinta pozitia pistonului care corespunde volumului maxim ocupat de fluidul motor in cilindru.

Volumul util al cilindrului sau cilindreea unitara (V) reprezinta volumul descris de piston intre PMS si
PMI:

- D?
Ve = Vinax = Vinin = T ’ Sp (13.1)

unde: Vmax este volumul total al cilindrului, Vimin este volumul camerei de ardere sau a spatiului mort, D

este diametrul cilindrului, iar Sy este cursa pistonului.

Raportul de compresie (¢) este unul dintre parametrii cei mai importanti ai ciclului termodinamic al
motoarelor cu ardere interna si este definit prin raportul dintre volumul maxim si volumul minim, delimitate
de piston in miscarea sa alternanta:

Vmax Vl
£ = =— (13.2)
Vmin V2
Volumul in punctul 1 devine:
y = Ebe (13.3)
17 e—1 '

unde: ¢ este raportul de compresie.
Ciclul teoretic al motoarelor cu aprindere prin scanteie (MAS-OTTO)

Ciclul termodinamic al motorului cu aprindere prin scanteie in diagrama p-V (a) si diagrama T-S (b)
este prezentat in Figura 13.1.

A
P TA 3
3 Qs
N\
32)3
4
2 4
2 Qq4
—
1 N
0 Qu
1
— Ve — v >
Vmin Vmax . S
a) Diagrama p-V b) Diagrama T-S

Figura 13.1 Ciclul termodinamic al motorului cu aprindere prin scanteie
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Cele 5 procese de functionare ale motorului cu ardere la volum constant sunt:

» 0-1 admisia amestecului in cilindru (proces care se desfasoare la presiune constanta)

» 1-2 comprimarea adiabata a agentului de lucru, de la volumul maxim Vmax = V1, delimitat de
piston aflat in PME, pana la volumul minim Vmin = V2, corespunzator volumului camerei de ardere
al ciclul real. Acest proces este caracterizat prin raportul de comprimare «.

» 2-3 arderea izocorga; are loc aportul de caldura Qzs, proces echivalent producerii caldurii prin ar-
dere. Prin definitie, raportul de crestere a presiunii la incélzirea izocora este:

1= (13.4)
b2

» 3-4 destinderea adiabata este procesul Tn care are loc transformarea caldurii in lucru mecanic si
reprezinta portiunea utila din ciclu.

» Ciclul se inchide prin racirea izocora 4-1, similara cu evacuarea gazelor de ardere.

Tn Tabelul 13.1 sunt prezentate relatiile de calcul pentru determinarea marimilor de stare in punctele

caracteristice.

Tabel 13.1 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | Presiune | Volum | Temperatura
-V,
1 Cunoscut | = i Cunoscut
E J—
V.
2 py - €5 e T, - ek 1
£
3 7\ " p2 VZ T2 - A
1 1
4 Ps g_k Vi T, =

Caldurile schimbate si lucrul mecanic produs de agentul de lucru intr-un ciclu motor se determina

astfel:
Qsc = Q23 =m-c, (T3 — T2) ] (13.5)
|Qsr| = 1Qa1l =m=-c, - (T, — T1) [J] (13.6)
L= Qs — Qs U1 (13.7)
Randamentul termic al motorului cu ardere la volum constant este:
L 1

(13.8)

= —= 1
1= 0 gk-1
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Ciclul teoretic al motoarelor cu ardere la presiune constantdi

Ciclul termodinamic al motorului Diesel lent in diagrama p-V (a) si diagrama T-S (b) este prezentat
n Figura 13.2.

p A Q23 T A 3
5, | Qs
' \
4 2 4
C')41
- S
0 . 1 1 Q41
> >
- Ve - v S
Vmin Vmax
a) Diagrama p-V b) Diagrama T-S

Figura 13.2 Ciclul termodinamic al motorului cu ardere la presiune constanta

Cele 4 procese de functionare ale motorului cu ardere la presiune constanta sunt:

» 0-1 admisia aerului in cilindru (la presiune constanta)

» 1-2 comprimarea adiabata a aerului pana la temperatura de autoaprindere a motorinei

» 2-3 are loc aportul de caldura Qs prin arderea izobara. Pentru a defini conditiile de schimb de
energie dintre sistem si mediul exterior se introduce raportul de crestere a volumului la incélzirea
izobara, numit si grad de injectie:

_ (13.9)

» 3-4 destinderea adiabata este procesul in care are loc transformarea caldurii in lucru mecanic.
» Ciclul se inchide prin rdcirea izocora 4-1, similara cu evacuarea gazelor de ardere.

n Tabelul 13.2 sunt prezentate relatiile de calcul pentru determinarea marimilor de stare in punctele
caracteristice.

Tabel 13.2 Determinarea méarimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | Presiune | Volum | Temperatura

-V,

1 Cunoscut | ¢ Cunoscut

e—1

V.

2 p; - €X e T, - €€t
€

3 P2 V- T, ¢

V k V k-1
IR
] v, 1 3 v,

Cildurile schimbate si lucrul mecanic produs de agentul de lucru intr-un ciclu motor se determina

astfel:
Qsc = Q3 =m-cp (T3 —T,) [J] (13.10)
|Qsr| = 1Qa1l =m-c, - (T4 — Ty) U] (13.11)
L= Qs — Qs U1 (13.12)
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Randamentul termic al motorului cu ardere la presiune constanta este:
L (p* —1)
Ne=—=1— — (13.13)
‘ Qsc k'gkl'((p_l)

Ciclul teoretic al motoarelor cu ardere mixta

Ciclul termodinamic al motorului cu ardere mixta in diagrama p-V (a) si diagrama T-S (b) este pre-
zentat in Figura 13.3.

o} Qz4
5 b oy
Q23
—)
2 5
Q51
: =
0 = 1
| S
‘ } f [ V >S
Vmin Vmax
a) Diagrama p-V b) Diagrama T-S

Figura 13.3 Ciclul termodinamic al motorului cu ardere mixta

Ciclul de functionare a motorului cu ardere mixta este alcatuit din 6 procese:
0-1 aspiratia aerului in cilindru (la presiune constanta)

1-2 comprimarea adiabata

2-3 are loc aportul de caldura Qg3 prin arderea izocora

3-4 ardere izobara. Gradul de injectie se defineste astfel:

VVVY

0 =— (13.14)

» 4-5 destinderea adiabata

» Ciclul se inchide prin rdcirea izocora 5-1, similara cu evacuarea gazelor de ardere.

Tn Tabelul 13.3 sunt prezentate relatiile de calcul pentru determinarea marimilor de stare in punctele
caracteristice.

Tabel 13.3 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | Presiune | Volum | Temperatura
-V
1 Cunoscut | £ Cunoscut
e—1
V.
2 p, - &F e T, - e&°1
€
3 pz )\. VZ T1 " )\ " Sk_l
4 P3 Vit | T A-@rek?
V k
5 p4'<—4> Vi Ty - A "
Vs
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Caldurile schimbate si lucrul mecanic produs de agentul de lucru intr-un ciclu motor se determina

astfel:
Qsc = Q23 + Q34 =m'CV'T1'£k_1-[/1—1+k-/1'((p—1)] U] (13.15)
Qs = 1Qs1l =m-c, Ty - (A- @* = 1) [J] (13.16)
L= Qs — |er| U] (13.17)
Randamentul termic al motorului cu ardere mixta este:
L 1 1ok -1
Mt (13.18)

Qsc el A—14+k-2-(p—-1)
Parametrii caracteristici motoarelor cu ardere internd

Puterea teoretica a unui motor cu ardere interna este data de relatia:
P=L-i-N.[kW] (13.19)

unde: i este numarul de cilindri, L este lucrul mecanic [J], iar N¢ este numarul de cicluri efectuate intr-

o secunda de fiecare cilindru, care se calculeaza cu urmatoarea relatie:
n, [nr. cicluri]
60T
2

unde: t reprezinta numarul de timpi ai motorului.

N, (13.20)

S

Puterea indicata a motorului este exprimata prin relatia:
Pi=L;-i"N,[kW] (13.21)
unde: L; este lucrul mecanic indicat [J].

Presiunea medie indicata este raportul dintre lucrul mecanic indicat si cilindreea unitara:

L
Pmi = Vc (13.22)
Puterea medie indicata exprimata in functie de presiunea medie indicata (pmi) este:
P =pmi V. i-N, [kW] (13.23)

Consumul de combustibil reprezinta cantitatea de combustibil consumata de motor pentru efectuarea
unui ciclu si este dat de raportul dintre cantitatea de caldurad primita in cursul arderii (Qsc) si puterea calorica
inferioara a combustibilului utilizat (H;):

_ Qs
=,
Consumul orar de combustibil se obtine cunoscand consumul de combustibil, numarul de cicluri efec-

tuate ntr-o ora si numarul de cilindri ai motorului:
Ci-i-nr-60 1kg
6= |3

2

C1 (13.24)

(13.25)
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13.2 APLICATII REZOLVATE

1. Un motor cu 4 cilindri functioneaza in 4 timpi la turatia 4000 rot/min. Cilindreea totala este 1461
cm?, raportul de comprimare este € = V1/V,=17.6, iar gradul de injectie ¢ = V4/V3= 1.8. Aspiratia are loc de
la presiunea de 1 bar si temperatura de 30 °C. Comprimarea si destinderea sunt adiabate, avand coeficientul
adiabatic k= 1.4. Arderea are loc in doua etape: la volum constant si apoi la presiune constanta. Raportul de
crestere a presiunii la incélzirea izocora este A = 1.2. Evacuarea se realizeaza la volum constant. Agentul de
lucru este echivalentul aerului si are constanta de gaz perfect R = 287 J/kgK. Se cere:

a) Sa se determine cilindreea unitara si volumul total al cilindrului (V1);

b) Sa se calculeze marimile de stare in punctele caracteristice (p,V,T);

c) Sa se determine puterea teoretica a ciclului;

d) Sa se calculeze randamentul termic teoretic al ciclului;

e) Sa se determine consumul orar de combustibil daca puterea calorica a combustibilului este 42000

kJ/kg.

Rezolvare

a) Cilindreea unitara sau volumul util cilindrului este volumul descris de piston intre PMS si PMI,
fiind definita ca raport intre capacitatea cilindrica (V) si numarul de cilindri (i):

V. 1461-107° 6 3

Volumul total al unui cilindru devine:
eV 17.6-365.25- 107
Te—1 17.6 — 1

v, = 387.253- 106 m3

b) Mérimile de stare in punctele caracteristice sunt redate in Tabelul 13.4.

Tabel 13.4 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice
Punct | p[bar] | V-10¢[m® | TI[K]
1 1 387.253 303.15
55.43 22.003 954.69
66.51 22.003 1145.63
66.51 39.605 2062.13
2.73 387.253 828.36

a|lbhlwinN

C) Puterea teoretica a ciclului se determina astfel:

L-i
P=L-i-N,=—
(&)

o este timpul 1n care se parcurge un ciclu si se determind astfel:

1ot 1 4_003
°=Tm 377000 2 °F
60 60

Pentru determinarea masei se scrie ecuatia de stare a gazelor ideale pentru starea 1:
p1-Vi 1- 105-387.253-107°

. — R-T = = = VU. 445k
p;-Vi=m 1=~ m RT, 587 30315 0.000445 kg
Cildura introdusa Qs este:

m- 0.000445 - 287
Qyz=m-cy- (t3 —t,) = kT]l . (T3 -T,) = T - (1145.63 — 954.69)
= 60.978 —<idu_
cilindru
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Cildura introdusa Qa4 este:

k
Qsg=m-cp (T, —Tz) =m-R-—— (T, — T3)

k—1
-
= 0.000445 - 287 - — . (2062.13 — 1145.63) = 409.769 ST _
' 1.4-1 ' ' ' cilindru

Cildura iesita Qs este:

R
Qs;=m-cy-(T; —Ts) =m-——- (T, — Ts) = 0.000445 - - (303.15 — 828.36)

k ]— 1 14 -1
= —167.731 -Cidu_
cilindru
Lucru mecanic devine:
J
icl
L = Qsc — |Qqsr] = Qu3 + Q34 — Q54| = 60.978 4+ 409.769 — 167.731 = 470.747cifi‘§—d“ru

Puterea teoretica a ciclului devine:
L-i 470.747-4

P =00

1kW=1.34CP

Pcp = 40.4 KW = 54.136 CP

= 40402.14 W = 40.4 kW

d) Randamentul termic teoretic al ciclului se calculeaza astfel:

L + Qaq — 303.016
o= o=t Qo= Qal = 0.6437 = 64.37%
Qsc Q23 + Q34 470.747

e) Consumul de combustibil pentru un cilindru al motorului este:

kg

Qsc Qu3+Qs 1 470.747 1 5
N = —o = : = : = 0.0003736 —>—
Mebe = - o H; - 103 0.03  42000-103 cilindru

Consumul orar de combustibil pentru motor devine:

k
Mep,orar = Mep.c -1+ 3600 = 0.0003736 - 4 - 3600 = 5.37Fg

2. Un motor cu aprindere prin scanteie Tn 4 timpi [35] are 4 cilindri. Cilindreea totala este 1984 cm?,
raportul de comprimare este € = V1i/V> = 9.6, iar raportul de crestere a presiunii la incalzirea izocora se consi-
dera A = pa/p2 = 2.2. Aspiratia are loc de la presiunea de 0.98 bar si temperatura de 25 °C. Comprimarea si
destinderea sunt adiabate, avand coeficientul adiabatic k = 1.4. Agentul de lucru este echivalentul aerului si
are constanta de gaz perfect R = 287 J/kgK. Se cere:

a) Sa se determine cilindreea unitara si volumul total al cilindrului (V1);

b) Sa se calculeze marimile de stare in punctele caracteristice (p,V,T);

C) Sa se determine puterea teoretica a ciclului, considerand turatia motorului de 4300 rot/min;

d) Sa se calculeze randamentul termic teoretic al ciclului;

e) Sa se determine consumul orar de combustibil, considernd puterea calorica a combustibilului
cu valoare de 43700 kJ/kg.

Rezolvare

a) Cilindreea unitara se calculeaza astfel:
Vi _ 1984 -107°

Ve=—=————=496"10""m’
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Volumul total al unui cilindru devine:
_ eV, _ 9.6-496-107°

— . 10-6 m3
=T~ 96-1 = 553.674-10"°m

Vi

b) Marimile de stare in punctele caracteristice sunt redate in Tabelul 13.5.

Tabel 13.5 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice
Punct | p[bar] | V-10°[m® | TI[K]
1 0.98 553.674 298.15
2 23.25 57.674 736.79
3 51.15 57.674 1620.94
4 2.16 553.674 655.93

c) Puterea teoretica a ciclului se determina astfel:
_ L-i
P=L-iN.=—
o

o este timpul in care se parcurge un ciclu si se determind astfel:

1t 1 4
274300 2
60 60
Pentru determinarea masei se scrie ecuatia de stare a gazelor ideale pentru starea 1:
pi-Vi _ 0.98-10°-553.674-107°

o= = 0.0279 s

V. =m-R-T = = = 0.000634 k
Pro¥i =M 2 m = 28729815 &
Cildura introdusa Qg3 este:
m-R 0.000634 - 287
Q23 =m-cCy- (t3 — tz) = lel ' (T3 — TZ) = T . (162094 — 73679)
— 40226 —Siclu
02.26 cilindru
Cildura iesita Q4 este:
m - R 0.000634 - 287
Q41 =m-Cy- (Tl - T4_) = kT} ' (Tl - T4_) = T . (29815 - 65593)
- _162. ciclu
62.78 cilindru
Lucru mecanic devine:
- ]1
L = Qg — |Qsr] = Qz3 — |Qqq| = 402.26 — 162.78 = 239.485115—(1‘;11
Puterea teoretica a ciclului devine:
po Ll 29484 o asaaw = 343344 1w
o 00279 T
d) Randamentul termic teoretic al ciclului se calculeaza astfel:
L Qu3—1Qsy| 23948
7 Qe Q23 402.26
e) Consumul de combustibil pentru un cilindru al motorului este:
Q.. Q 1 402.26 1 kg
Y = i = ﬁ . = : . = —S
Mebe = H; o H;-103 0.0279 43700-103 0.00033 cilindru
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Consumul orar de combustibil pentru motor devine:

k
Mep orar = Mepc "1 3600 = 0.00033 - 4 - 3600 = 4.75Tg

3. Intr-un motor cu ardere la presiune constanti, aspiratia are loc de la presiunea p1 = 975 mbar si
temperatura t; = 32 °C. Motorul are 4 cilindri si functioneaza in 4 timpi la turatia de 5200 rot/min. Sunt cunos-
cute raportul de comprimare ¢ = V1/V2 = 10, volumul total al unui cilindru V1 = 0.4 dm? si gradul de injectie
¢ = V3V, = 1.8. Agentul termic este un gaz perfect cu proprietatile aerului: R = 287 J/kgK, k = 1.42.

a) Sa se calculeze marimile de stare in punctele caracteristice (p,V,T);

b) Sa se determine puterea teoretica a ciclului;

c) Sa se calculeze randamentul termic teoretic al ciclului;

d) Sa se determine consumul orar de combustibil, considerand puterea calorica a combustibilului
cu valoare de 46200 kJ/kg.

Rezolvare

a) Marimile de stare in punctele caracteristice sunt redate in Tabelul 13.6.

Tabel 13.6 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | p[bar] | V-10°[m% | TI[K]
1 0.975 400 305.15
2 25.65 40 802.63
3 25.65 72 144473
4 2.246 400 703.07

b) Puterea teoretica a ciclului se determina astfel:

_ L-i
P=L-i- NC = ?
o este timpul 1n care se parcurge un ciclu si se determind astfel:
LI Lt 02307
°=m 275200 27 S
60 60

Cildura introdusa Q23 este:

Qa3 =m ¢ (tz —t3) =m-R-k :1'(T3—T2)
C

J
— 0.000445 - 287 - —2% . (1444.73 — 802.63) = 277.25 —SilU_

142 -1 cilindru

Pentru determinarea masei se scrie ecuatia de stare a gazelor ideale pentru starea 1:
p:-Vy  0.975- 10%-400-107°
R'T, 287 - 305.15

pi*Vi=m-R- T, >m= = 0.000445 kg

Cildura iesita Q4 este:

Qu=m-c, (T,—T)=m- (T, = T,) = 0.000445 - - (305.15 — 703.07)

kg —1 142 -1
J
_ ciclu
cilindru
Lucru mecanic devine:
-]1
L= Qg — |Qqs| = Qu3 — [Quq| = 277.25 — 121 = 156.25%
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Puterea teoretica a ciclului devine:
P_L-i_ 156.25 -4

¢) Randamentul termic teoretic al ciclului se calculeaza astfel:

L Qu3—1Qsy| 15625

= —= = = 0.563 = 56.3%
Qsc Q,3 277.25

Nt

d) Consumul de combustibil pentru un cilindru al motorului este:

kg
, Qs  Qu3 1 277.25 1 <
Mebe H; o H;-103 0.02307 46200103 cilindru

Consumul orar de combustibil pentru motor devine:

k
Meporar = Mepc "1 3600 = 0.00026 - 4 - 3600 = 3.74leg

4. Un motor al unui camion [36] care are 6 cilindri, functioneaza dupa ciclul Diesel Rapid. Se cunosc
urmatoarele caracteristici:

- diametrul cilindrilor: 107 mm;

- cursa pistonului: 124 mm;

- raportul de compresie € = 16.2;

- raportul de crestere a presiunii pe procesul de ardere izocora A = % = 1.4;
2

- gradul de injectie ¢ = :’/—: =17,

- agentul de lucru este aer: R = 287 J/kgK, k = 1.36.

Aspiratia are loc presiunea p1 = 1010 mbar si temperatura t1 = 13 °C.

Se cere:

a) Sa se calculeze cilindreea unitara, volumul camerei de ardere (V2 Sau Vmax) si volumul total al
cilindrului;

b) Sa se determine parametrii de stare in punctele caracteristice;

¢) Lucrul mecanic produs de agentul de lucru intr-un ciclu motor;

d) Randamentul termic teoretic al ciclului.
Rezolvare

a) Volumul util al cilindrului sau cilindreea unitara (V) este:
_m-D?*  m-0.107?

Ve=—73—5 4
Volumul total al cilindrului este:
eV _ 16.2-0.001115

+0.124 = 0.001115m?3

V1=8_1— 167 —1 =0.001188 m3

Volumul camerei de ardere (V2 sau Vmax) €ste:
W _V; 0.001188 3

E—V—2—>V2 —?—T— 0.0000733m
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b) Marimile de stare in punctele caracteristice sunt redate in Tabelul 13.7

Tabel 13.7 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | p[bar] | V-10°[m%] | TI[K]
1 1.01 1188 286.15
2 44,59 73.3 779.86
3 62.43 73.3 1091.81
4 62.43 124.6 1856.08
5 291 1188 824.39

¢) Cildura introdusa Q2; este:

m- R 0.00146 - 287
Q23 =m- CV . (t3 - tz) = kC — 1 " (T3 - Tz) - W . (109181 - 77986)
_J
= 363.1 —ddu_
cilindru

Pentru determinarea masei se scrie ecuatia de stare a gazelor ideale pentru starea 1:
p;-Vy  1.01-10°-1188-107°

-V;=m-R-T = = = 0.00146 k
Pro¥i =M oM = 287 - 286.15 &
Caldura introdusa Qs4 este:
k
Q34=m-cp-(T4—T3)=m-R-k :1'(T4—T3)
C
— 0.00146- 287 - —° . (1856.08 — 1091.81) = 1209 8£
' 136 -1 ' ' "~ cilindru

Caldura iesita Qs; este:

Qs;=m-cy (T, —Tg) =m- (T, — Ts) = 0.00146 - - (286.15 — 824.39)

kg—1 1.36 -1
J
— _g26.5-_Ciclu
626.5 cilindru
Lucru mecanic devine:
.]1
L = Qs — |Qsr] = Qa3 + Q34 — |1Qs1| = 363.1 + 1209.8 — 626.5 = 946.4‘:;;5—(;11
d) Randamentul termic teoretic al ciclului se calculeaza astfel:
L + — 946.4
o= — = Q23 + Q34 — |Qs1l _ — 0.602 = 60.2%
Qsc Q23 + Q34 363.1 4+ 1209.8

5. O motocicleta [37] are un motor alcatuit dintr-un cilindru si functioneaza in 4 timpi la turatia de

12000 rot/min. Raportul de comprimare este € = V1/V, = 11.3. Volumul total al cilindrului este 149.16 cm?®.
Aspiratia are loc de la presiunea p; = 1010 hPa si temperatura t; = 6 °C. Raportul de crestere a presiunii la

incalzirea izocora se considera A = ps/p, = 2. Agentul termic este un gaz perfect cu proprietatile aerului: R =
287 JIkgK, ke = 1.4, kg = 1.38.

a) Sa se calculeze marimile de stare in punctele caracteristice (p,V,T);
b) Caldurile schimbate si lucrul mecanic produs de agentul de lucru intr-un ciclu motor;
¢) Randamentul motorului.
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Rezolvare

a) Marimile de stare in punctele caracteristice sunt redate in Tabelul 13.8.

Tabel 13.8 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice
Punct | p[bar] | V-10°[m® | TI[K]
1 1.010 149.16 279.15

2 30.10 13.2 736.32
3 60.21 13.2 1472.65
4 2.12 149.16 586.04

b) Pentru determinarea masei se scrie ecuatia de stare a gazelor ideale pentru starea 1:
p;-Vy  1.010-10°-149.16-107°
R'T, 287 -279.15

pi'Vi=m-R'Ty >m= = 0.000188 kg
Cildura introdusa Qg3 este:

_ (ta—t,) = m-R (T, —T,) = 0.000188 - 287
Q3 =m-cy-(t3 — 3 k-1 3~ 12)= 14 —1

J
= 99345 —diclu_

cilindru

- (1472.65 — 736.32)

Caldura iesita Qa; este:

0.000188 - 287
Qu=m-cy (T, —Ty) = =~ 4%a 1

m-R
7 (- Ty) - (279.15 — 586.04)

kq — ©138-1
J
— _43 ciclu
3.585 cilindru
Lucru mecanic devine:
.]1
L = Qg — |Qqsr] = Qu3 — |Qqq| = 99.345 — 43.585 = 55.76cifi‘§—d“ru

¢) Randamentul termic al motorului cu ardere la volum constant este:
L 50.76

- = = 0.5613 = 56.139
Qsc  99.345 %

Nt

13.3 APLICATII PROPUSE

1. Motorul unei motociclete [38] are urmatoarele caracteristici:

- diametrul cilindrilor: 106 mm:;

- cursa pistonului: 67.9 mm;

- raportul de compresie € = 11.5;

Si se calculeze cilindreea unitara, volumul camerei de ardere (V2 sau Vmax) si volumul total al cilin-
drului.

2. Sa se determine parametrii de stare in punctele caracteristice pentru un motor care functioneaza
dupa ciclul teoretic al motoarelor cu ardere la presiune constantd. Volumul total al cilindrului este Vi = 900
cm?, iar raportul de comprimare este € = 17.3. Agentul de lucru este aer, caracterizat de R = 287 J/kgK si k =
1.4. Aerul aspirat de motor este descris de temperatura t; = 15 °C si presiunea p1 = 0.99 bar. Gradul de injectie
este ¢ = ViV, = 1.6.
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3. Ciclul teoretic al unui motor cu ardere mixta este definit de urmatorii parametri:
- volumul total al cilindrului al unui cilindru V = 1.2 dm?;
- raportul de compresie € = 16.5;

- raportul de crestere a presiunii la Incalzirea izocord A = % = 1.16;
2

- gradul de injectie @ = % = 1.65;
3
- agentul de lucru este aer cu R =287 J/kgK si k = 1.4;
- aspiratia are loc la temperatura t; = -5 °C si presiunea p1 = 1.029 at.
a) Sa se determine parametrii de stare Tn punctele caracteristice ale ciclului;

b) Sa se calculeze caldurile schimbate si lucrul mecanic dezvoltat intr-un ciclu de functionare.

4. Un MAS are raportul de compresie &€ = 8.6. Raportul de crestere a presiunii la incélzirea izocora

A= 2—3 = 3.2. Agentul de lucru este aer, caracterizat de R =287 J/kgK si k = 1.39. Aspiratia are loc la tempe-
2

ratura t; = 0 °C si presiunea p1 = 984 hPa. Volumul total al cilindrului este V1 = 2.3 dm3. Sa se determine:

a) Parametrii de stare Tn punctele caracteristice ale ciclului;

b) Caldurile schimbate si lucrul mecanic dezvoltat intr-un ciclu de functionare;

C) Puterea teoretici a ciclului;

d) Randamentul termic teoretic al ciclului;

e) Consumul orar de combustibil, considerand puterea calorica a combustibilului cu valoare de 43.4
MJ/kg.

5. Un motor cu ardere internd [39] functioneaza dupa ciclul cu aprindere prin scanteie si este dotat cu
6 cilindri. Diametrul unui cilindru este 84.5 mm, iar cursa pistonului este 89 mm. Raportul de compresie este

e = 11.2, iar raportul de crestere a presiunii la incalzirea izocora este A = % = 2.6. Aerul este agentul de lucru,

2

fiind cunoscute R = 287 J/kgK si k = 1.4. Aspiratia aerului se desfasoara la temperatura t; = 12 °C si presiunea
p: = 1.01 bar. Sa se calculeze:

a) Cilindreea unitara, volumul camerei de ardere (V2 Sau Vmax) si volumul total al cilindrului.

b) Parametrii de stare Tn punctele caracteristice ale ciclului;

c) Puterea teoretica a ciclului;

d) Randamentul termic teoretic al ciclului.
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CAPITOLUL 14. INSTALATII DE TURBINE CU GAZE

141 NOTIUNI TEORETICE

Instalatii de turbina cu gaze cu circuit deschis

Elementele componente ale unei instalatii de turbine cu gaze cu circuit deschis utilizata la producerea
energiei electrice sunt: compresor (C), camera de ardere (CA), turbina cu gaze (T) si un generator electric (G).
La pornirea instalatiei se foloseste si un motor de pornire (MP). Schema de functionare a unei instalatii de
turbind cu gaze cu circuit deschis este prezentata in Figura 14.1.

combustibil

|

| CA |

el

w8 i
e

aer din mediul ambiant gaze de ardere

Figura 14.1 Instalatie de turbina cu gaze cu circuit deschis

Ciclul termodinamic dupa care functioneaza turbinele cu gaze este ciclul Brayton deschis (sau Joule,
sunt:
- Agentul termic din instalatie este considerat gaz perfect, care pastreaza proprietatile aerului pe tot
parcursul ciclului
- Debitul masic de aer este constant si egal cu debitul de aer aspirat de compresor
- Toate transformarile se considera reversibile
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Ciclul de functionare al instalatiei cu turbine cu gaze cu circuit deschis in diagrama p-V (a) si diagrama
T-S (b) este prezentat Tn Figura 14.2.

T Qs

>

\%
a) Diagrama p-V b) Diagrama T-S
Figura 14.2 Ciclul termodinamic al unei instalatii cu turbina cu gaze cu circuit deschis

Ciclul teoretic al instalatiilor de turbina cu gaze, cu ardere la presiune constanta, se compune din:

- Comprimare adiabata a aerului (1-2);
- Incilzire izobara echivalenta cu arderea combustibilului Tn camera de ardere (2-3);

- Destindere adiabata a gazelor de ardere in turbina (3-4);
- Racirea izobari a gazelor de ardere echivalentd cu evacuarea (4-1).
Raportul de comprimare realizat de compresor este definit astfel:
D2
e=—
p1
In Tabelul 14.1 sunt prezentate relatiile de calcul pentru determinarea marimilor de stare in punctele

caracteristice ale ciclului termodinamic.

(14.1)

Tabel 14.1 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice ale ciclului termodinamic

Punct | Presiune | Volum specific | Temperatura
R'T1
1 Cunoscut Cunoscut
P1
hES k-1
2 € 1 T," e K
ek
3 = 2
P2 V2 T, 2 v,
1 N
4 P1 (&)k T (_) K
¥ Ps 3 \e

Lucrul mecanic necesar comprimarii in transformarea 1-2 se determina cu relatia:

|ILcl =m- (hy —hy) =m-cp - (To = T1) [K]] (14.2)
Puterea necesara comprimarii in transformarea 1-2 se poate determina cu relatia:
PC =m- Cp - (TZ - Tl) [kW] (143)

unde: m [kg] este masa agentului de lucru, m [%] este debitul de agent [kg/s]; c, [kl;—]K] este caldura

specifica la presiune constantd, T1, T [K] sunt temperaturile agentului de lucru la intrarea si la iesirea din
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compresor.

Cildura si fluxul termic absorbite la incalzirea izobara 2-3 se determina astfel:
Q3 =m-cp - (T3 —T2) [K]] (14.4)
Q3 =1y (T3 —T2) [kW] (14.5)

Lucrul mecanic si puterea produse la arborele turbinei sunt:
Ly =m-(hs —hy) =m-c, - (Ts = Ty) [K]] (14.6)

Pr=1iv-c, (T3 —T,) [kW] (14.7)

Cildura, respectiv fluxul de cildura cedate de agentul de lucru in mediul ambiant sunt:
|Q4q| =m- Cp- (Ty — Ty) [K]] (14.8)
|Q41| =m:- Cp- (T, — Ty) [kW] (14.9)

Lucru mecanic util realizat Tntr-un ciclu este:
L, =L, —L.[k]] (14.10)

Puterea utila realizatd intr-un ciclu este:
P, =Ly — L [kW] (14.11)

Randamentul electric al instalatiei este:
Ly B

n=—t=_% (14.12)
Q23 Q3
Consumul de combustibil este:
) kg comb
Tiep = Cas [ g ] (14.13)
Nea " H; N

kg comb

unde: rhcb[ ] este debitul de combustibil, H; [E—;]sau[;(—%] este puterea calorica a

combustibilului, nca este randamentul camerei de ardere.
142 APLICATII REZOLVATE

1. Compresorul unei instalatii de turbine cu gaze cu ardere la presiune constanta aspira aer de la pre-
siunea de 0.9 bar si temperatura de 17 °C. Raportul de comprimare al compresorului este & = p2/p1 = 6, tempe-
ratura gazelor la intrarea in turbina are valoarea t; = 700 °C, iar debitul de aer refulat de compresor este 50
kg/s. Gazele de ardere au proprietatile aerului: constanta de gaz perfect R = 287 J/kgK si exponentul adiabatic
k = 1.4. Se cere:

a) Sa se determine marimile de stare (p, v, T) in punctele caracteristice.

b) Sa se calculeze puterea teoretica a turbinei, puterea teoretica a compresorului, puterea teoretica

utild a instalatiei de turbina cu gaze si randamentul electric al instalatiei.
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Rezolvare

a) Marimile de stare (p, v, T) Tn punctele caracteristice sunt prezentate in Tabelul 14.2.

Tabel 14.2 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | p [bar] | v[kg/m3] | T [K]
1 0.9 0.925 290.15
2 5.4 0.257 484.12
3 54 0.517 973.15
4 0.9 1.860 583.24

b) Puterea teoretica a turbinei este:

, ~ k-R 1.4-287
Psz-cp-(T3—T4)=m-m-(T3—T4)=50-m
= 19582990 W = 19.583 MW

- (973.15 — 583.24)

Puterea necesara comprimarii se determina astfel:

' ~ k-R 1.4-287
PC=m-cp-(T2—T1)=m-m-(T2—T1)=50-m
= 9742058 W = 9.742 MW

- (484.12 — 290.15)

Puterea teoretica utila a instalatiei de turbina cu gaze este:

P, = Pr — Pc = 19.582990 — 9.742058 = 9.841 MW

Fluxul termic absorbit la incilzirea izobara 2-3 se determina astfel:

. ' _ k-R 1.4-287

= 24561617 W = 24.562 MW
Randamentul termodinamic al instalatiei este:

_ P, 9.841
Q. 24562

n = 0.4 = 40%

2. O microturbina cu gaze (ITG), folosita la producerea energiei electrice pentru o fabrica de materiale

de constructii, are urmatoarele caracteristici:

- Raportul de comprimare al compresorului: & = 4.8;

- Temperatura la intrare in compresor: t;= 12 °C ;

- Presiunea la intrare in compresor: p: =1 bar;

- Temperatura maxima admisibila in turbina: t; = 800 °C;

- Constanta de gaz perfect: R = 287 J/kgK;

- Exponentul adiabatic al aerului: k = 1.4.

a) Sa se calculeze parametrii de stare (p, v, T) in punctele caracteristice;

b) Daca caldura specifica a aerului este 1004 J/kgK si debitul masic de aer din instalatie este 6 kg/s,
sa se calculeze puterea necesara antrenarii compresorului, puterea produsa Tn turbind si puterea utila a
instalatiei.
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Rezolvare

a) Marimile de stare in punctele caracteristice (p, v, T) sunt prezentate in Tabelul 14.3.

Tabel 14.3 Determinarea marimilor de stare in punctele caracteristice

Punct | p [bar] | v [kg/m3] | T[K]
1 1 0.818 285.15
2 4.8 0.267 446.39
3 4.8 0.642 1073.15
4 1 1.967 685.52

Puterea necesara antrenarii compresorului este:
Pe=m-cp- (T, —T;) =6-1004 - (446.39 — 285.15) = 971305 W = 0.971 MW
Puterea produsa in turbina este:

Pr=m-cy- (T3 —Ty) = 61004 (1073.15 — 685.52) = 2335084 W = 2.335 MW

Puterea utila a instalatiei de turbina cu gaze este:

P, = Pp — P = 2.335084 — 0.971305 = 1.364 MW

3. O instalatie de turbina cu gaze folosita la tractiune navala (care functioneaza dupa ciclul deschis)
are urmatoarele caracteristici:
- Raportul de comprimare: € = 16;
- Puterea nominala utila a instalatiei de turbina cu gaze in conditii ISO este de 50 MW.
Se cunosc:
- Parametrii la aspiratie (conditii ISO: presiunea p: = 1 bar si temperatura t; = 15 °C)
- Temperatura la finalul arderii (adica temperatura maxima admisibila in turbina): t; = 1130 °C.
- Se cunoaste caldura specifica a aerului, Cpaer = 1004 J/kgK si indicele adiabatic al aerului, k =
1.32.
Sa se determine:
a) Temperaturile in punctele caracteristice;
b) Debitul masic de aer din instalatia de turbina cu gaze;
c) Puterea necesara antrenarii compresorului, puterea turbinei si fluxul de caldura introdus in camera
de ardere.

Rezolvare

a) Temperaturile Tn punctele caracteristice sunt:
T; =273.154+ 15 = 288.15K

E 1.32—-1
T, =T, ¢k =288.15-16 13z = 564.32K
T, = 273.15 + 1130 = 1403.15K

k-1 1.32—-1

T,=Ts(3)* =T (%) ™ =71647K

b) Puterea utila a instalatiei de turbina cu gaze se calculeaza astfel:
Py =PT_PC=rh'Cp'(T3—T4)—m'cp'(Tz—T1)=rh'[Cp'(T3_T4)—Cp'(T2—T1)]

Debitul masic de aer din instalatia de turbina cu gaze este:
Py _ 50000000
Cp'(T3=Ty)—Cp (T2=Ty) " 1004-(1403.15-716.47)—1004+(564.32—288.15)

I = - 121.315"?‘9
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c) Puterea necesara antrenarii compresorului este:
Pe=m-cp- (T, —Ty) =121.315- 1004 - (564.32 — 288.15) = 33.638 MW

Puterea produsa in turbina este:
Pr=m-c, (T3 —T,) = 6-1004-(1403.15 — 716.47) = 83.638 MW

Fluxul de caldura introdus in camera de ardere este:
Q23 =m-c, (T3 —T,) =121.315-1004 - (1403.15 — 564.32) = 102.170 MW

4. O turbind cu gaze functioneazd dupa schema cu recuperarea caldurii (in care gazele de ardere
preincalzesc aerului de combustie) este prezentata in Figura 14.3. Se considera t» = t4 Si ty = t.

combustibil

AR
| CA |

aer
g.a,

/

Y

gaze de
ardere (g.a.)

B A

1
T —@

g
ol

aer din mediul
ambiant
Figura 14.3 Ciclul unei turbine cu gaz cu regenerarea caldurii

Parametrii aerului aspirat din mediul ambiant sunt temperatura t; = 15 °C si presiunea p1 = 1 bar. Temperatura
de evacuare a gazelor arse este t» = 520 °C. Raportul de comprimare al compresorului este € = 8. Gazele de
ardere au proprietatile aerului R = 287 J/kgK, k = 1.4, ¢, = 1.004 kJ/kgK.

a) Sa se calculeze parametrii termodinamici in starile caracteristice ale ciclului;

b) Sa se calculeze lucrul mecanic specific necesar antrenarii compresorului, lucrul mecanic specific
produs in turbind, lucrul mecanic specific util al instalatiei si caldura masica absorbita la incdlzirea izobara
M3;

¢) Sa se determine randamentul termodinamic al instalatiei.

Rezolvare

a) Parametrii termodinamici in stérile caracteristice ale ciclului sunt prezentati in Tabelul 14.4.

Tabel 14.4 Parametrii termodinamici in stérile caracteristice ale ciclului

Punct | p [bar] | v[kg/m3] | T[K]
1 1 0.827 288.15
2 8 0.187 521.25
2’ 8 0.285 793.15
3 8 0.515 1436.75
4 1 2.276 793.15
4’ 1 1.495 521.25
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b) Lucrul mecanic specific necesar antrenarii compresorului este:
le =cp- (T, — Ty) = 1.004 - (521.25 — 288.15) = 234.03:—;
Lucrul mecanic specific produs in turbina este:

It = cp* (T3 — T,) = 1.004 - (1436.75 — 793.15) = 646.17 .~

kJ
kg

Lucrul mecanic specific util al instalatiei este:
I, =1r —lc = 646.17 — 234.03 = 412.14’;—;

Caldura masica absorbita la Tncalzirea izobara 2°-3:
gsc = qy'_3 = ¢y (T3 — T,) = 1.004 - (1436.75 — 793.15) = 643.17::—;

¢) Randamentul termodinamic al instalatiei este:

! 412.14
n=——=——=064.08%
Ayr_5 64317

5. Puterea nominald a unei instalatii de turbina cu gaze [40] este 450 MW. Raportul de comprimare
realizat de compresor este € = 21. Temperatura gazelor la iesirea din turbina este t4 = 630 °C. Aerul este aspirat
n compresor la temperatura t; = 23 °C si presiunea p1 = 985 mbar. Gazele au proprietatile aerului: R = 287
JIkgK, k =1.4, ¢, = 1004 J/kgK. Si se calculeze:

a) Parametrii de stare (p, v, T) Th punctele caracteristice;

b) Debitul masic de aer din instalatie;

¢) Fluxul de céldura introdus in camera de ardere;

d) Consumul de combustibil, in conditiile utilizarii gazelor naturale, cu puterea calorifica inferioara
de 35.6 MJ/m3.

Rezolvare

a) Parametrii termodinamici in starile caracteristice ale ciclului sunt prezentati in Tabelul 14.5.

Tabel 14.5 Parametrii termodinamici in stérile caracteristice ale ciclului

Punct | p [bar] | v [kg/m3] | T[K]

1 0.985 0.863 296.15
2 20.685 0.098 706.79
3 20.685 0.299 2155.44
4 0.985 2.632 903.15

b) Debitul masic de aer din instalatia de turbina cu gaze este:

Py _ 450000000
cp*(T3—Ty)—cp:(T2=T;)  1004-(2155.44—903.15)—1004+(706.79—296.15)

I = - 532.53’%’

¢) Fluxul de céldura introdus in camera de ardere este:
Qy3 = ¢p (T3 —T,) = 532.53-1004 - (2155.44 — 706.79) = 774.54 MW

d) Consumul de combustibil este:

Q3 __ 77454

3
= =21.76
H; 35.6 s

Mep
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14.3 APLICATII PROPUSE

1. Compresorul unei instalatii de turbina cu gaze aspird 25000 kg/h de aer la presiunea de 1 bar si
temperatura de 30 °C. Raportul de comprimare al compresorului € = p2/p1=5.5. Temperatura la finalul arderii
este t; = 800 °C. Gazele au proprietatile acrului: R = 287 J/kgK, k = 1.4.

a) Sa se determine parametrii de stare (p, v, T) in punctele caracteristice;
b) Sa se calculeze puterea utild a instalatiei;
¢) Sa se determine randamentul termodinamic al ciclului;

2. Tntr-o instalatie cu turbini de gaze cu circuit deschis, compresorul vehiculeazi un debit de 166800
m3h. Aspiratia are loc la temperatura t; = 20 °C si presiunea p1 = 1 bar. Raportul de comprimare este & = p2/p1
= 6. Gazele au proprietitile aerului: R = 287 J/kgK, k = 1.4, p = 1.2 kg/m®. Sa se determine:

a) Parametrii de stare (p, v, T) Tn punctele caracteristice;
b) Puterea teoretica a turbinei;

C) Puterea teoretica a compresorului;

d) Puterea teoretica a instalatiei de turbina cu gaze;

e) Randamentul termodinamic al instalatiei.

3. Tractiunea unei nave este asiguratd de o turbind cu gaze [41] cu puterea nominald de 30.2 MW.
Raportul de comprimare este € = 23.1. Temperatura gazelor la iesirea din turbina este ts = 518 °C. Aerul este
aspirat in compresor la temperatura t; = 12 °C si presiunea p1 = 1.01 bar. Gazele au proprietatile aerului: R =
287 JIkgK, k = 1.4, c, = 1004 J/kgK.

Figura 14.4 Turbina cu gaze utilizata in tractiunea navala [41]

Sa se determine:

a) Temperaturile Tn punctele caracteristice;

b) Debitul masic de aer din instalatie;

C) Puterea utila a instalatiei;

d) Fluxul de cdldura introdus in camera de ardere, respectiv fluxul termic evacuat de agentul de lucru;
¢) Randamentul instalatiei de turbina cu gaze.
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CAPITOLUL 14

4. Pe o platforma de extractia petrolului se utilizeaza o instalatie cu turbina cu gaze [42] cu puterea de
38.1 MW (in conditii ISO). Aspiratia aerului are loc la presiunea p: = 1.01325 bar si temperatura t; = 15 °C.
Raportul de comprimare este € = 24.5. Temperatura gazelor la iesirea din turbina este t4 = 484 °C. Se considera
ca gazele au proprietétile aerului: ¢, = 1.004 kJ/kgK, R =287 J/kgK, k =1.4.

Figura 14.5 Turbina cu gaze utilizata in industria petrolului si a gazelor naturale [42]

a) Sa se determine parametrii de stare (p, v, T) In punctele caracteristice;
b) Sa se calculeze debitul masic de aer din instalatie;
c) Sa se determine puterea utila a instalatiei si randamentul termodinamic al instalatiei.

5. O microturbina cu gaze asigura productia de 100 kW electricitate [43] pentru un chiller care asigura
racirea unei cladiri comerciale. Raportul de comprimare al compresorului este € = 4.5. Aerul este aspirat la
presiunea p1 = 1 bar si temperatura t1 = 30 °C, iar gazele au proprietatile aerului: R = 287 J/kgK, k = 1.4, ¢, =
1.004 kJ/kgK. Temperatura maxima admisibila in turbina este t3 = 950 °C. Sa se determine:

a) Parametrii de stare (p, v, T) Th punctele caracteristice;

b) Puterea teoretica a turbinei, puterea teoretica a compresorului si puterea teoretica a instalatiei de
turbind cu gaze;

) Randamentul termodinamic al instalatiei.
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