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INTRODUCERE

Dezvoltarea stiintificd actuald permite asigurarea confortului in cladiri printr-0
multitudine de tehnologii. O utilizare rationald a resurselor de energie are un efect benefic
asupra economiei i a protejarii mediului si presupune efectuarea unei analize care sa traseze
liniile directoare in privinta eficientizarii sistemelor de producere si distributie a utilitatilor. In
vederea realizarii acestui deziderat sunt necesare studii ale echipamantelor si transformarilor
ce au loc pentru a tranfera energia inglobata de combustibil in produs. Pentru o analiza
coerentd este necesara utilizarea unui instrument care sa poatd aduce la un numitor comun
diferitele tipuri de energie vehiculate in sistem: chimica, electrica, termica. Analiza exergetica
este singura metoda prin care se poate realiza acest scop, deoarece conceptul exergetic tine
cont atat de cantitatea cat si de calitatea formelor de energie implicate, asigurand relationarea
la parametrii mediului ambiant.

1 OBIECTIVELE TEZEI DE DOCTORAT

Tn prezenta teza se studiaza posibilitatea si metodele de optimizare a performantei de
producere a utilitatilor citre un consumator din sectorul tertiar. in acest scop s-au definit
urmatoarele obiective:

- conceperea unei scheme de producere a utilitatilor: electricitate, frig, apa calda.

- studiul masinilor friogrifice cu absorbtie si ejectie, simularea functionarii lor cu
ajutorul softurilor Thermoptim si Engineering Equation Solver precum si influenta
diferitilor parametri functionali;

- calculul pierderilor si al distrugerilor ce apar in masinile frigorifice cu absorbtie si
ejectie, precum si identificarea solutiilor de diminuare a acestora;

- stabilirea unui regim optim de functionare al masinilor frigorifice cu absorbtie si
ejectie;

- studiul de caz pe baza principiilor analizei exergetice, asupra unei centrale de
producere in cogenerare a energiei electrice si termice, din Municipiul Bucuresti

- integrarea masinii frigorifice intr-o schema in care céldura sa fie asigurata in principal
simultand de: electricitate, apa calda si caldura/frig.

- alegerea configuratiei optime din punct de vedere energetic si exergetic a sistemul de
trigenerare.

2 STRUCTURA TEZEI DE DOCTORAT

In aceasta teza de doctorat sunt utilizate analiza energetica si exergetica pentru studierea
unui ansamblu de producere a utilitatilor prin trigenerare. In acest scop primul capitol se
constituie Tntr-un studiu al literaturii stiintifice in domeniu.

Tn cel de al doilea capitol sunt prezentate notiunile si relatiile exergetice ce stau la baza
analizei sistemelor termodinamice.

Capitolul 3 are doud componente. In prima parte este efectuat un studiu de caz asupra a
doua corpuri de cladire ce fac parte din complexul IUT Ville d’Avray, al caror propietar este
Universite Paris X. In urma calculului de pierderi si aporturi termice, efectuat prin intermediul
programului Turbo TH, se stabileste necesarul de frig pentru climatizarea unui corp de
cladire. Acest necesar se constituie in sarcina termica a evaporatorului masinii frigorifice.
Pornind de la necesarul de frig se creeaza modelul termodinamic al masinii frigorifice cu

10
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absorbtie cu solutie de bromura de litiu. Modelul matematic este implementat in programele
Thermoptim si Engineering Equation Solver, rezultand in urma simularii diferente minime
intre cele doud rezultate. Utilizand cel de al doilea Principiu al Termodinamicii se constata
distrugeri mari de exergie la nivelul absorbitorului si generatorului de vapori, ca urmare a
diferentelor mari de temperaturd dintre curenti, impunandu-Se necesitatea introducerii unui
schimbator de cdldurd recuperator. Asupra masinii frigorifice imbunatatite se efectueaza mai
multe studii parametrice prin care sunt variate cele trei regimuri de temperatura caracteristice.
Acelasi studiu parametric se face asupra unei a treia variante a maginii, la absorbitorul careia
imbunatatirea performantei totale.

In capitolul 4, este studiati o modalitate alternativi de producere a frigului, prin
intermediul masinii frigorifice cu ejectie. In acest scop este realizat modelul matematic si
implementat in programul EES. Prima parte a studiului se concentreaza asupra stabilirii
agentului de lucru optim, apa rezultdnd ca fiind cea mai indicatd avand in vedere parametrii
de functionare. In cea de a doua parte este efectuat un studiu parametric, in care sunt
este stabilit un regim optim de functionare.

In capitolul 5 este prezentat un studiu de caz ce analizeazi eficienta producerii in
cogenerare a energiei electrice si termice in CET Vest Energo, Municipiul Bucuresti,
evaluand totodata performantele sistemului combinat producator-consumator. Studiul a fost
realizat pe baza parametrilor medii inregistrati in sezonul de incalzire 2011-2012. S-a utilizat
analiza energetica si exergetica, pornindu-se de la caculul exergiei chimice a combustibilului.
S-au pus in evidentd importanta cogenerdrii si capacitatea analizei exergetice de a identifica
procesele unde apar distrugeri, fapt insesizabil de bilantul energetic.

In capitolul 7 se realizeaza integrarea rezultatetor obtinute in capitolele precedente, prin
studiul ansamblului format din motor — masina frigorifica. In acest scop sunt analizate douz
variante: cu masina cu absorbtie sau cu ejectie. In vederea asigurdrii sarcinii la nivelul
generatorului, este prevdzutd o sursd suplimentard reprezentatd de un boiler, fiind de
asemenea efectuat un calcul prin care este determinat potentialul exergetic al gazului natural.
Studiile parametrice sunt efectuate pentru diferite regimuri de incarcare ale motorului si
diferite temperaturi ce trebuie asigurate la nivelul generatorului. De asemenea sunt prevazute
mai multe scheme de functionare ce presupun furnizarea unei utilitdti, doua sau functionarea
in regim de trigenerare, fiind calculatd eficienta pentru fiecare.

Concluzia principald a studiului evidentiazd importanta trigenerarii si performanta
superioara a schemei ce utilizeaza masina frigorifica cu absorbtie.

11
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CAPITOLUL 1

INTRODUCERE - STUDIU ASUPRA TEHNOLOGIILOR DE

PRODUCERE A UTILITATILOR NECESARE ASIGURARII
CONFORTULUI IN CLADIRI

Unul dintre scopurile principale ale dezvoltarii actualei societdtii constd In asigurarea si
cresterea gradului de confort. Aceastd dorintd ancestrald a umanitatii intrd in contextul
cresterii populatiei si prin utilizarea intensiva a resurselor planetei in contradictie cu conceptul
de dezvoltare durabild, ce presupune asigurarea dezvoltirii economice fard epuizarea
resurselor, respectiv o utilizare rationald a energiei.

O componenta importanta a notiunii de confort o constituie asigurarea unui climat placut
in cladirile de locuit, insemnand furnizarea de utilitati: electricitate, caldurd pe timpul iernii,
respectiv frig si apa caldd pe timpul verii. In economia Europei, cldirile sunt cele mai mari
consumatoare de energie. Conform unui studiu realizat de ,,Buildings Performance Institute
Europe”, la nivelul Uniunii Europene, in cladiri se consuma 40% din resursele energetice si se
produc 40% din emisiile de CO..

1| cladm

| Z| transport

0 3| industrie

O 4{ agncultuwri s1 altele

Fig. 1.1 Distributia consumurilor de energie in Europa [1]

In functie de pozitia ocupati de temperatura caldurii furnizate in raport cu temperatura
de confort a cladirii, se poate produce incalzire sau frig. Fiecare utilitate Tnseamna o alta
forma de energie, energia fiind un concept fundamental al termodinamicii. Primul principiu
al temodinamicii stipuleaza faptul cd energia se conserva si cd ea nu poate fi consumata.
Acest prim principiu nu ne da insa indicii legate de utilizarea adecvata sau nu a resurselor [2].
Primul principiu al termodinamicii nu face diferenta intre diferitele forme de energie, asadar
din punctul de vedere al primului principiu nu se poate distinge calitatea energiei.

Cel de al doilea principiu al termodinamicii indica faptul ca procesele decurg Tn mod
natural Tntr-un singur sens catre starea de echilibru a sistemului analizat cu mediul
inconjurator. Cel de al doilea principiu introduce notiunea de exergie insemnand “lucrul
mecanic maxim ce poate fi obtinut teoretic prin aducerea la echilibru a sistemului cu mediul
ambiant.”’[3]. Daca energia se conserva, cu exergia nu se intampla acest lucru, ea se consuma.

12
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Scopul este minimizarea pe cat posibil a distrugerilor de exergie si obtinerea de efect util
maxim.

Prin utilizarea primului pricipiu al termodinamicii se face o analiza cantitativa, in timp
ce prin cel de al doilea principiu, energia capatd si o dimensiune calitativa. Astfel apare
notiunea de ‘energie ordonata” sau “energie nobild” ce poate fi transformata integral in orice
forma de energie. Din aceasta categorie se pot enumera: lucrul mecanic (energie de transfer)
si energia electrica, cinetica, potentiald, magnetica (energie de acumulare). Aceste energii sunt
caracterizate prin cea mai mare valoare de utilizare.

Energiile dezordonate se transforma doar partial intr-o forma de energie ordonata. Din
aceasta categorie fac parte: caldura (energie de transfer) si energia internda, entalpia (energie
de acumulare).

Tinand cont de aceasta clasificare a formelor de energie in functie de calitate, exergia
reprezinta cantitatea de energie ordonata care poate fi obtinuta dintr-o energie dezordonata
[4].

Desi in lumea stiintifica este o certitudine ca primul principiu al termodinamicii are mai
multe neajunsuri In privinta stabilirii coeficientilor de performantd ai unui sistem, pana in
prezent este unicul instrument de stabilire a acestor coeficienti utilizat in practica. O analiza
exergeticd a sistemelor de producere a caldurii/frigului este utild pentru stabilirea pierderilor
si a performantelor unui sistem complex ce cuprinde intregul lant de la producatorul de
utilitati pana la consumator.

Introducerea conceptului de exergie in strategia si in practica energetica reprezintd o
provocare majora. Elvetia, prin cantonul Geneva este o deschizdtoare de drumuri in privinta
utilizarii practice a notiunii de exergie. Astfel in anul 2001, Tn noua legislatie referitoare la
atribuirea autorizatiei de constructie pentru cladiri noi sau reabilitate s-a introdus necesitatea
calculului unui indicator exergetic [2]. Dezvoltatorii imobiliari au obligatia de a prezenta si o
abordare exergetica a proiectelor de dimensiune mare, care totalizeazd mai mult de 80% din
consumul energetic. in scopul facilitarii calculului exergetic, nefamiliar majoritatii inginerilor
si arhitectilor, profesorilor Favrat si Marechal [2] 1i s-a solicitat conceperea unui indicator,
care sa permita o abordare usoara a aspectului exergetic al proiectului.

Conceptul exergetic inseamna o definire mai exacta a eficientei conversiei energiei intre
sursa si produsul dorit: caldura — electricitate, caldura — frig - electricitate. Valorile acestor
eficiente sunt intotdeauna sub 100% si ele dau indicatii asupra calitatii diverselor tehnologii,
precum si a modului lor de cuplare de la sursa la consumator.

Tn vederea unei mai bune analize sistemul complex producator-consumator de energie
trebuie descompus in subsisteme [4,5], numerotate in ordine crescatoare pornind de la sursa
catre consumator, conform figurii 1.2.

Subsistemul I: se refera la centrala electrica, fara cogenerare. Acest subsistem este
amplasat de obicei in afara orasului, productia electricitatii putand fi realizatd in: centrale
nucleare, hidrocentrale, termocentrale cu ciclu combinat fara cogenerare pe baza de carbune,
gaz natural, deseuri etc., motoare termice sau surse alternative. Electricitatea produsa si
distribuitd prin retea poate interveni la nivelul consumatorului final sau la unul din
subsistemele producatoare de utilitati.

Subsistemul 11: se refera la o centrala districtuala de ncalzire si/sau racire ce poate
functiona in cogenerare (ciclu combinat gaz-vapori, turbina pe gaze, motor). Tot in acest
subsistem sunt incluse boilere pentru sarcina de varf si poate fi dotata suplimentar cu pompa
de céldura. Pentru productia de frig se pot utiliza chillere actionate electric sau masini
frigorifice triterme (absorbtie, ejectie) utilizdnd drept combustibil céaldura reziduald a
sistemului de cogenerare. De fapt prin producerea celor trei utilitdti, Tn varianta masinilor
frigorifice triterme, putem vorbi de trigenerare.
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Subsistemul 111: se refera la o centrala/punct termic ce poate deservi o cladire sau un
grup de cladiri. In acest subsistem se pot produce aceleasi utilititi ca si in cazul sbsistemului
superior, doar ca in echipamente de capacitati mai reduse. La acest nivel nu este obligatoriu sa
se produca ceva, subsistemul III putand desemna un punct de transformare a utilitatilor de la
parametrii ridicati produsi in subsistemul II, la un nivel inferior, necesar consumatorului final.
In cazul sistemelor districtuale de distributie a energiei termice, acest nivel este desemnat de
punctul termic, unde are loc conversia energiei termice primare in energie termica secundara,
de parametri scazuti, precum si prepararea apei calde de consum in schimbatoare de caldura.
Asadar subsistemul III poate fi echipat cu: schimbatoare de caldura pentru incalzire, apa calda
sau frig, boiler pe baza de combustibil, pompa de caldura sau chiller, unitate de cogenerare
sau o0 combinatie a celor de mai sus.

Subsistemul 1V: desemneaza punctul de consum. Aici este finalul lantului de
transformari pe care il suporta diferitele forme de energie, pand la stadiul de produs. Din
punct de vedere tehnologic, acest subsistem poate desemna: convectorul din camera, aparatul
de aer conditionat sau radiatorul electric.

dlediidiate

. ' I I
]:[ | Bl
1 ST
Cantral Cenfrala de Ll v
cu g2 fara
TPT Convector
Pompa iy ceidur ad®  padiator
din camera

combustibil

!

Fig.1.2. Descompunerea sistemului combinat producator-consumator

Dupd cum se poate observa din figura 1.2, precum si din descrierea de mai sus a
subsistemelor, este imposibil de evaluat corect performanta, din punctul de vedere al utilizarii
potentialului pe care 1l inglobeaza diferitele forme de energie prezentate, daca ne-am rezuma
la o analiza cantitativi. In acest sens, singura analizi care poate indica cat de bine au fost
utilizate resursele in vederea obtinerii unui produs, precum si locul unde este util sd se
intervina in scopul Tmbunatatirii performantelor, prin minimizarea distrugerii potentialului,
este analiza exergetica.

Tn continuarea capitolului se trece la o prezentare a diferitelor tipuri de tehnologii
existente, precum si a rezultatelor inregistrate in diferite lucrari de specialitate.

1.1. STADIUL ACTUAL AL CERCETARII

Sistemele de cogenerare in prezent sunt o tehnologie maturd si sigurd, prima centrala
comerciala in cogenerare fiind pusd in functiune In SUA, in anul 1882 de cédtre Thomas
Edison. Cogenerarea reprezinta producerea simultana de energie electrica si termica, prin
transformarea energiei inglobate intr-un combustibil primar, care poate fi: carbune, petrol, gaz
natural, biomasd sau energie solard. Asadar dintr-un combustibil primar se obtine un
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,combustibil secundar” [5], spre exemplu electricitate, mult mai valoros, al cirui cost per
kilowatt ora, este de cel putin 3-4 ori mai scump decat combustibilul primar fosil.

Tabelul 1.1. Importanta cogeneririi — Date preluate din volumul EXERGY: Energy,
Environment and Sustainable Development [6]

Modalitati de producere a energiei | Eficienta Eficienta Raportul eficientelor
electrice energetica exergetica

(%) (%)

Nsep Ncog Nexsep Nexco | MNcogl Nsep nexcog/r]exsep

g

1. producere de electricitate si | 66,2 92,0 | 30,9 430 |1,39 1,39
incalzire pe combustibil fosil
2. producere nucelara de | 70,0 92,0 | 27,9 36,9 | 1,32 1,32

electricitate  si  incalzire  pe
combustibil fosil

3. producere de electricitate pe baza | 35,5 92,0 | 16,6 43,0 | 2,59 2,59
de combustibil fosil si incalzire
electrica

Centralele de cogenerare se pot Imparti dupa doua criterii: cel al tehnologiei folosite si
cel al capacitatii de productie.

Din punctul de vedere al primului criteriu deosebim urmatoarele tehnologii:

- turbine cu abur, in care sistemul de Incalzire reprezinta condensatorul aburului

- turbine pe gaz

- ciclul combinat de producere gaz-abur

- motoare pe gaz

- centrale nucleare

- motoare Stirling

Din punctul de vedere al capacitatilor, centralele de cogenerare se impart in patru
categorii [6]:

- microcogenerare, sub 20 kKW,

- centrale de cogenerare de capacitate mica, intre 20kW — 1 MW;

- centrale de cogenerare de capacitate medie, intre 1 MW — 10 MW;

- centrale de cogenerare de capacitate mare, peste 10 MW.

1.1.1. Centrale pe baza de turbine cu abur si gaz
1.1.1.1. Centrale cu turbine cu abur

Centrala de cogenerare cu turbina cu abur este una dintre tehnologiile clasice utilizate in
domeniu, functionand dupi un ciclu Rankine. In functie de presiunea la care este eliberat
aburul din turbind, se impart in: turbine cu contrapresiune si turbine cu condensatie.

Turbinele cu contrapresiune functioneazd cu o presiune de evacuare egala cu cea
atmosferica sau deasupra, acest lucru depinzand de necesarul termic si se preteaza aplicatiilor
ce solicitd furnizarea de abur la anumite presiuni intermediare. Turbinele cu condensatie
utilizeaza o presiune de evacuare sub cea atmosfericd si au avantajul de a putea modifica
independent sarcina electrici de cea termica. In cazul acestor turbine, sarcina termica se poate
realiza prin extragerea de abur in una sau mai multe trepte, la parametrii de presiune si
temperatura doriti.
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Dintre avantajele acestei tehnologii trebuie mentionate: durata de viatda foarte mare,
siguranta in exploatare, fiind o tehnologie ajunsd la maturitate, precum si posibilitatea de a
functiona cu orice tip de combustibil, in functie de boilerul ales.

Deficientele acestei tehnologii constau in eficienta electrica scazuta, timpi de repornire
mari §i performante scazute in cazul sarcinilor partiale.

Trebuie mentionat ca aceste centrale se preteaza capacitatilor medii si mari [7].

In vederea producerii combinate de electricitate si cildurd, aburul la o presiune scizuti
este extras din turbind In vederea introducerii 1n sistemul de termoficare, sau in schimbatoare
de caldura unde este preparata apa fierbinte.

Abur

Turbhina

Combustibil Boiler

— Qv

|
Proces sau Condensator

Pompa

Caldura

Fig. 1.3. Schema simplificata a unei centrale cu abur

Eficienta energetica a unui sistem de cogenerare, ce utilizeazad aceasta tehnologie este de
aproximativ 79%.

Din punctul de vedere al eficientei exergetice, randamentul este mai scazut. Astfel daca
in cazul abordarii conform primului principiu, pierderile termice prin mantaua turbinei pot fi
ignorate, distrugerile de exergie ca urmare a generarii de entropie In urma destinderii, introduc
sunt legate de fluidul de lucru si de ciclul termodinamic pe care acesta il parcurge.

Principalele distrugeri sunt legate de arderea combustibililor si de transferul exergiei
asadar externe ciclului Rankine si au o influentd majord asupra performantei exergetice a
sistemului. Astfel conform Moran si Shapiro [3], 60% din exergia combustibilului este
distrusd in boiler prin procesele de combustie si tranfer termic catre agentul de lucru.

Tn anul 2005, Rosen et al.[5] au prezentat un studiu de caz asupra unei centrale de
cogenerare din Canada ce utilizeaza tehnologia turbinelor cu abur si produce 230 MW energie
termica. Studiul se concentreazd asupra utilitdtii cresterii sarcinii termice cu 100 MW,
necesari producerii de frig intr-o instalatie cu absorbtie, in vederea inlocuirii a I5SMW electrici
consumati In instalatia clasica cu chillere electrice. Concluziile au fost ca sistemul de
cogenerare are o eficientd exergeticd de 37%, productia de frig are o eficienta exergetica de
36% 1n cazul chillerelor electrice, in timp ce in cazul utilizdrii masinii cu absorbtie variaza in
intervalul 23-30%. Sistemul de trigenerare are o eficienta totala de 35%.
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1.1.1.2. Centrale pe baza de turbina cu gaze

Turbinele cu gaze functioneaza dupa un ciclu Brayton, in care aerul atmosferic este
comprimat, preincalzit si apoi prin introducerea unui combustibil, are loc aprinderea si
arderea. Lucrul mecanic este produs prin destinderea gazelor de ardere in turbinid. Daca
opereaza dupa un ciclu simplu, acesta tehnologie este potrivitda pentru producerea de
electricitate, avand avantajul dezvoltarii unei puteri mari pentru dimensiuni relativ reduse.
Dintre avantaje trebuie mentionate: cost de investitie mic, instalare rapida, timpi de pornire
rapizi, flexibilitate Tn privinta combustibilului, precum si lipsa consumului de apa de racire. O
turbind pe gaz este fezabild pentru o gama larga de puteri variind in intervalul 50kW —
240MW. [8] Desi in trecut unul dintre principalele dezavanatje era legat de eficienta scazuta
comparativ cu alte motoare cu combustie internd sau tubinele cu abur, cu timpul eficienta lor
a crescut de la 18% cat Tnregistra primul sistem de acest timp instalat la Neuchatel in 1939,
pana la nivelul de 42%, pentru un ciclul simplu. Poullikkas [9] prezinta o lista a diferitelor
turbine pe gaz existente in prezent si eficienta lor de producere a electricitatii. Se remarca
turbina LM500STIG realizata de General Electric cu o capacitate de 51,6 MW si o eficientd
de 43,8%, precum si turbina Trent 50, realizatd de Rolls-Royce ce are o eficientd de 42,2%
pentru o productie de 51,9MW.

Printre masurile luate in decursul timpului in vederea cresterii performantelor
mentiondm: cresterea temperaturii de combustie, Tmbunatatirea eficientei turbinei si
compresorului, precum si introducerea de modificari in ciclul simplu. Exemple ale acestor
tipuri de inovatii care au sporit eficienta sunt: recuperarea caldurii din gazele de ardere si
utilizarea lor intr-un ciclu Rankine in vederea obtinerii unei puteri suplimetare intr-o turbina
cu abur, ciclul STIG cu injectie de abur in camera de combustie etc. [10]. Din punctul de
vedere al circuitului fluidului de lucru, aceasta tehnologie se imparte in doua: turbine cu ciclu
deschis 1n care gazele sunt evacuate cdtre atmosfera si cu ciclu inchis in care gazele de ardere
sunt racite si reintroduse in compresor.

Centrala de cogenerare cu gaze cu ciclu deschis

Cele mai multe dintre sistemele de tip turbind cu gaze disponibile in prezent, in orice
sector de aplicatii, opereaza pe baza ciclului Brayton deschis (de asemenea, numit ciclul Joule
transmite la presiune crescutd la arzator. Unitatile mai vechi si mai mici functioneaza la un
raport de compresie, in intervalul de 15:1, in timp ce unitatile mai noi si mai mari
functioneaza la un raport ce apropie de 30:1.

Aerul comprimat se introduce in camera de combustie, care functioneaza la presiune
constantd, printr-un difuzor. Difuzorul reduce viteza aerului la valori acceptabile pentru
arzator. Arderea are loc cu exces mare de aer. Gazele de evacuare parasesc arzatorul la
temperaturi Tnalte si cu concentratii de oxigen de pana la 15-16%. Cea mai mare temperatura
din ciclu apare in momentul evacuarii, ea definind eficienta procesului. Limita superioard a
acestei temperaturi este data de rezistenta palelor turbinei, cu tehnologia actuala fiind de
aproximativ 1300° C. Gazele de ardere de Tnalta presiune si temperatura intra in turbina unde
prin destindere produc lucrul mecanic. Gazele de evacuare parasesc turbina, la o temperatura
considerabila (450-600° C), ideal pentru a putea recupera acest potential. Acest lucru este
realizat de un cazan recuperator, care transforma potentialul gazelor de ardere in generarea de
abur ce poate fi utilizat in termoficare sau Tn antrenarea unei alte turbine.

17



Scheme hibride de alimentare cu caldura a unor ansambluri de cladiri

Gaze
evacuate
Api
Recuperator
Abur spre proces
Combustibil .
~— Arzitor

L
—

Compresor Turbina

Generator

Aer

Fig. 1.4. Turbina cu gaze cu ciclu deschis

Centrala de cogenerare cu gaze cu ciclu inchis

1n acest sistem, fluidul de lucru (de obicei heliu sau aer) circuld intr-un circuit inchis.
Acesta este incalzit intr-un schimbator de céldura inainte de a intra Tn turbina. Potentialul
termic ramas dupa producerea lucrului mecanic,este cedat printr-un schimbator de caldura.

Avantajele turbinelor pe gaze cu ciclu inchis asa cum au fost enumerate de McDonald
[11] constau in: domeniul larg de utilizare de la productia de electricitate pana la sisteme de
propulsie; adaptabilitate in privinta surselor de caldura, datorita lipsei contactului direct intre
combustibil si turbina, nu mai este necesara presurizarea combustibilului; flexibilitate in
privinta alegerii fluidului de lucru in functie de propietatile termodinamice solicitate. Durata
de viatd a acestui tip de turbina este mai mare prin faptul ca agentul de lucru nu intrd in
contact direct cu gazele de ardere si deci nu existd depuneri ce pot coroda sau eroda. Un alt
avantaj important constd in posibilitatea de a opera cu eficiente crescute chiar si la sarcini
partiale datorita faptului ca productia de electricitate poate fi redusa prin scaderea nivelului de
presiune si nu doar prin scaderea temperaturii la intrarea in turbina.

Dezavantajele constau n:

- necesitatea introducerii in schemd a unui schimbator de cédldurd rezistent la
temperaturi ridicate;

- componente mai scumpe concepute pentru a rezista la presiuni si temperaturi crescute;

- temperatura mai joasa la care poate ajunge agentul de lucru comparativ cu gazele de
ardere care intra direct Tn turbina. Aceastd limitare este introdusa de schimbatorul de caldura.
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Fig. 1.5 Turbina cu gaze cu ciclu inchis

In continuare se prezinta diferite cicluri moderne prin care eficienta turbinei cu gaz este
sporita.

Ciclul cu recuperare gaz — gaz
In aceasta varianti, eficienta este crescuti prin preincilzirea aerului comprimat pe baza

caldurii recuperate de la gazele de ardere. Aceastd modificare conduce la un randament de 39-
43%, comparativ cu valorile de 25-40% inregistrate in varianta nemodificata a ciclului [12].
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Ciclul combinat Brayton-Rankine
In varianta clasicd a ciclului Brayton, 30-40% din potentialul combustibilului este
convertit in lucru mecanic, in vreme ce restul cu exceptia a 1-2% este pierdut sub forma
gazelor de ardere [9]. In vederea utilizarii acestui potential, caldura gazelor de ardere este

recuperata si utilizata pentru producerea de abur, ce ulterior se destinde intr-o turbina.
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Fig. 1.6. Ciclul combinat Brayton- Rankine
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Ciclurile combinate utilizate strict pentru producerea energiei electrice ating un
randament de 50-58%, in timp ce utilizate Tn regim de cogenerare pot atinge din punct de
vedere energetic randamente de pana la 80%. Recuperarea caldurii se poate face in una pana
la trei trepte de presiune. In cazul recuperirii intr-o treapta, aproximativ 30% din productia de
electricitate este generatd de ciclul Rankine. Introducerea unei a doua trepte sporeste
productia turbinei cu abur cu 10%, in timp ce a treia treaptd mai adaugd un surplus de 3%
[13]. Dintre producatorii de turbine, Westinghouse a anuntat ca prin utilizarea unui generator
de aburi in trei trepte a obtinut o eficientd a ciclului combinat pentru producerea doar a
electricitatii de 58% [14] in timp ce General Electric anuntd atingerea unei eficiente de 60%
[15]. Bandayapadhyay [16] considerd ca o masura de crestere a eficientei ciclului combinat
consta in utilizarea de temperaturi mai ridicate.

Franco si Casarosa [17] au propus o metoda termoeconomica de optimizare a ciclurilor
combinate, luand n calcul costul pierderilor de exergie. In urma calculului de optimizare a
schimbatorului de caldura — generator de abur, s-a observat ca temperatura gazelor evacuate
din turbind este mai mare decat temperatura rezultatd in urma calculului, ceea ce arata
utilitatea introducerii unui regenerator. De asemenea rezultatele aratd posibilitatea atingerii in
aceasta configuratie a unei eficiente energetice de 65-68%.

Ciclul combinat Brayton-Kalina

In aceastd varianti, ciclul Rankine este inlocuit cu ciclul Kalina, care este cu 10-30%
mai eficient [18]. Noutatea introdusa de acest ciclu constda in compozitia fluidului de lucru
care este un amestec de amoniac si apa. Diferenta majora a ciclului Kalina fata de ciclul
Rankine consta in faptul ca in ciclul Kalina aportul si cedarea de caldura au loc la diferite
temperaturi, urmarind temperatura gazelor de ardere. Acest lucru este posibil deoarece
lichidul este un amestec. In plus, temperaturile medii la care are loc aportul si cedarea de
caldurd sunt mai mari, ceea ce implica extragerea unei cantitdti mai mari de lucru. Elementele
principale constau in: schimbétor de cadldurd generator, turbina, sistem de distilare si
condensare. Pentru a beneficia de avantajele ciclului, trebuie indeplinite doud conditii:
amestecul ce preia cdldura din schimbdtorul recuperator trebuie sd aiba o concentratie de
amoniac de aproximativ 50-70%; iar in condensator concentratia trebuie inversata pentru a fi
posibila condensarea la temperaturi superioare mediului ambiant. Un alt avantaj rezidd in
dimensiunile cu aproximativ 60% mai mici ale unei centrale Kalina, comparativ cu una ce
functioneaza dupa ciclul Rankine [9].

Ciclul Kalina, la fel ca si Ciclul Rankine Organic este util in vederea utilizarii surselor
de caldura de temperaturi scazute, cum ar fi energia geotermala de parametrii scazuti.

Ciclul combinat Brayton-Brayton, Brayton-Diesel
In aceste variante cildura recuperati de la gazele de ardere este transferati catre aerul ce
participa la combustia celui de al doilea ciclu. In cazul primei variante, aerul expandeaza in

turbind urmand sd producd lucru mecanic suplimentar, cu aproximativ 18-30%, eficienta
crescand cu 10%, dupa cum precizeaza Korobitsyn [10].
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Fig. 1.8. Ciclul combinat Brayton-Kalina

Ciclul combinat Brayton-Stirling

In aceasta varianta de ciclu combinat, incalzitorul motorului Stirling poate fi amplasat
fie in camera de combustie a turbinei sau dupa turbind in fluxul gazelor de ardere. Aceasta
pozitionare este impusa de optimizarea performantei ciclului si de materialele din care este
confectionat incalzitorul. Rolls-Royce a raportat recuperarea a 9 MW prin introducerea unui
motor Stirling la o turbind pe gaz RB211 de 27,5 MW, obtinand o eficientd de 47,7%.

Turbine cu gaz cu aer umed

Principiul de functionare al acestor turbine constd in injectarea de vapori de apa in
camera de combustie, cu scopul de a creste debitul si caldura specifica a agentului de lucru.
Fiecare configuratie de turbina cu gaz are limite privind nivelurile de vapori injectati, pentru a
proteja sistemul de ardere si turbina. Turbinele cu aer umed functioneaza dupa diferite cicluri.
O scurta trecere in revistd a catorva variante si a performantelor obtinute sunt prezentate mai
jos.

Tn 1978, Cheng a propus un ciclu cu turbini cu gaz, in care cildura gazului evacuat de la
turbina este folosit pentru a produce abur intr-un generator de abur cu recuperare de caldura.
Aburul de presiune Tnalta poate fi injectat in camera de ardere, iar cel de medie si joasa
presiune este introdus Tn primele trepte ale turbinei cu gaz. Randamentul creste cu
aproximativ 10%, iar marirea puterii este de aproximativ 50-70%, eficienta totala fiind mai
mica decat in cazul unui ciclu combinat gaz-abur

Aburul expandeaza in turbina cu gaz la presiunea atmosferica, asadar potentialul lui este
utilzat intr-un mod mai putin eficient decat Tn turbina cu abur, unde presiunea de evacuare
este mai micd, oferind astfel posibilitatea dezvoltarii unei cantitti mai mari de lucru mecanic.
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Asadar eficienta unui astfel de ciclu va fi intotdeauna mai mica comparativ cu varianta clasica
a ciclului combinat. Un alt dezavantaj consta in consumul relativ mare de apa purificata, de
circa 1,1-1,6 kg per kWh electric produs, ceea ce implica un cost suplimentar la combustibil
de 5% [19].

Imirare api
SRC
Evacuare gaze ardere
;‘:‘;‘;Iii Ahur de
o presiune
Combustihil ridicati _]nasi

\ Camera de
Compresor 0 tie
“‘-‘__‘_\ Generator

Aer intrare

Fig. 1.9. Ciclul Cheng
Ciclul cu aer umed (HAT)

Ciclul cu turbina cu gaze cu aer umed, este caracterizat de faptul ca in aerul ce urmeaza
sd patrundd in camera de combustie, este introdusd o cantitate de apa, care sub forma de
vapori va insoti gazele de ardere si se va destinde in turbina cu gaze. Pentru a obtine o
eficientd cat mai mare, schema trebuie conceputa astfel incat caldura necesard vaporizarii apei
sa provina dintr-un proces recuperativ. O schemd mai complexa ce presupune ricire
intermediara este propusa de Poullikkas [9].

Dintre tehnologiile ciclurilor cu umidificare mai pot fi amintite: ciclul Driasi, ciclul cu
evaporare, ciclul LOTHECO, ciclul cu compresie umeda.

1.1.1.3. Rezultate ale studiilor energetice §i exergetice asupra centralelor cu
turbina cu abur §i gaz

Sohn [20] in 2002, a descris principiul dupd care a realizat analiza exergetica a unei
turbine cu gaz de 150MW. Rezultatele au indicat ca prima sursa a distrugerilor de exergie
camera de combustie, 28,3%. Un alt factor care influenteaza eficienta totald a sistemului este
ireversibilitatea indusa de aerul de racire, care are o pondere de peste 50% din exergia distrusa
n fiecare treapta a turbinei.

Kaushik si Tyagy [21] n anul 2003, au efectuat un studiu parametric asupra unui motor
termic ce functioneazd dupa ciclul Brayton regenerativ, cu aport de cdldura izoterma.
Cercetatorii au identificat doud tipuri de ireversibitati: externe datorate schimbului termic la
proceselor de comprimare si destindere neizentrope. Prin transferul izoterm de caldura, s-a
realizat o imbunatatire de 15% a performantelor, comparativ cu un ciclu Brayton clasic.
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Khaliq si Kaushik [22] au evaluat exergetic un sistem de cogenerare ce utilizeaza drept
sursa o turbind pe gaz cu reincalzire. S-au evaluat efectele pe care le are presiunea aburului de
proces precum si temperatura de pinch din schimbatorul generator. S-a determinat teoretic ca
raportul electricitate/caldura si eficienta exergetica creste semnificativ cu cresterea nivelului
de presiune, Insd randamentul energetic scade. Efectul introducerii procesului de reicalzire
este unul pozitiv asupra eficientelor calculate dupa cele doua principii.

Sue si Chuang [23] in 2004 au studiat folosind principiile analizei exergetice o centrala
cu turbind cu gaze si o centrald cu ciclu combinat ce functioneaza in regim de cogenerare.
Autorii au evaluat printre altele influenta modificarii temperaturii de pinch, asupra
performantelor si au observat cd o crestere a temperaturii de pinch de la 10 la 30°C in
conditiile mentinerii unei presiuni constante conduce la reducerea suprafetei necesare a
schimbatorului de caldurd. De asemenea raportul electricitate/caldura va creste, dar acest
lucru se intdmpld in detrimentul eficientei exergetice. Analiza exergetici a condus la
imbunatatirea schemei centralei de cogenerare prin introducerea a doua regimuri de presiune a
aburului, racirea aerului si preincélzirea combustibilului prin recuperarea céldurii de la gazele
de ardere. Prin reducerea temperaturii aerului de intrare de la 30°C la 15°C se produce cu
18% mai multa electricitate. Autorii au constatat ca nivelurile distrugerii de exergie cresc si
datoritd faptului ca aburul de presiune mai scazuta are valori ale entropiei mai mari pentru
acelasi nivel de temperaturd. Pentru o mai mare performanta a sistemului autorii recomanda
ca In locul furnizarii de abur, centrala ar putea furniza frig produs intr-o instalatie cu
absorbtie, ceea ce ar elimina multe dintre problemele de transport a aburului.

In anul 2006 Datta et al. [24] au prezentat analiza exergetica a unei centrale cu turbini
cu abur de 210 MW functionand cu cirbune. In vederea studiului, ciclul este impartit in trei
zone: zona 1 ce cuprinde doar turbo-generatorul cu intrarile si iesirile aferente, zona 2 ce
cuprinde pe langd turbina si condensatorul, pompele si schimbatoarele regenerative si zona 3
ce cuprinde intregul ciclu. Aceastd divizare usureaza stabilirea distrugerilor de exergie pe
componente. Eficienta exergetica este calculata utilizdnd datele operationale inregistrate in
functionarea centralei in diferite conditii i anume: diferite presiuni la condensator, sarcina
totala sau partiald, functionare cu si farad incalzire regenerativa. Astfel s-a studiat functionarea
in regim de incarcare de 100%, 75%, 60% si 40%, precum si efectul presiunilor de
condensare de 76 si 89 mmHg. Efectul de regenerare asupra eficientei exergiei este studiata
prin eliminarea succesiva a incalzitoarelor regenerative de inalta presiune. Presiunea turbinei
a fost considerati constanti. In urma studiului autorii au concluzionat ca boilerul introduce o
cresterea presiunii la condensator sporeste eficienta exergeticd. Scoaterea din functiune
succesivd a incdlzitoarelor conduce la o crestere a eficientei daca analizam sistemul exclusiv
boilerul, in cazul analizei intregului sistem eficienta scazand.

Wang et al.[25] au efectuat in 2009 o analiza exergetica asupra mai multor centrale de
cogenerare utilizate in industria cimentului. Analiza exergetica a evidentiat ponderea
distrugerilor pe componente, precum s§i superioritatea ciclului Kalina comparativ cu alte
cicluri, pentru domeniul industrial al producerii de ciment.

Khaliq [26] a propus un sistem de trigenerare bazat pe o turbind conventionala cu gaze
pentru producerea de electricitate. Potentialul gazelor de ardere a fost preluat prin intermediul
unui schimbator recuperator generator si a produs abur utilizat partial pentru producerea de
frig intr-un sistem cu absorbtie. Utilizand o simulare si folosindu-se de mijloacele primelor
doud pincipii ale termodinamicii, autorul a investigat efectul pe care il au asupra eficientei
exergetice a fiecarui component, modificarea: raportului presiunilor, temperaturii de intrare in
turbind, caderii de presiune in camera de combustie si in schimbatorul recuperator precum si
efectul modificarii temperaturii de evaporare. Au fost de asemenea analizate eficienta
energeticad si raportul electricitate/caldura produsa. Cresterea raportului de comprimare
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conduce la cresterea lucrului comsumat de compresor i a temperaturii la iesirea din acest
component, dar si a productiei de lucru in turbind, respectiv de electricitate. Astfel eficienta
energetica creste. La o comparatie intre acest ciclu ce utilizeaza cogenerarea si un ciclul
simplu in care se produce doar electricitate se observa ca producerea combinata creste atat
eficienta energetica cat si cea exergetica. In cazul introducerii trigenerarii, ambele eficiente
cresc aratand prin aceasta o utilizare optima a potentialului combustibilului. S-a mai observat
cd o crestere a temperaturii la intrarea in turbina are un efect pozitiv atit asupra eficientei
exergetice cat si asupra raportului electricitate/caldura.

Tn anul 2012, Al-Sulayman et al. [27] a studiat un sistem de trigenerare constand intr-un
arzdtor ce functioneazd cu biomasa, un sistem ORC, un proces de incélzire si un chiller cu
absorbtie simplu efect. In modelul matematic dezvoltat in EES, sunt considerate patru cazuri:
cazul producerii doar de electricitate, cazul producerii de electricitate si frig, cazul producerii
de electricitate si cildura si varianta trigenerarii. In primul caz schema este compusa din ciclul
ORC actionat de arzdtor, In cel de al doilea este atasatd si masina cu absorbtie. Cel de al
treilea caz include pe langa sistemul ORC si un schimbator ce produce caldura recuperata de
la agentul de lucru, ultimul caz fiind o combinatie a celor 3 sisteme. Pentru o presiune de
intrare 1n turbina de 20 bar, o temperaturad de 365 K, la care agentul de lucru al ORC paraseste
generatorul masinii cu absorbtie s1 0 Tpinch=40K s-au inregistrat urmatoarele distrugeri: arzator
- 55%, evaporator ORC — 37%, proces de incalzire — 4% si turbina — 4%. Atunci cand este
utilizatd trigenerarea, eficienta sistemului creste de la 13% la 88%. Eficientele maxime sunt
pentru cele patru configuratii propuse, urmatoarele: eficienta producerii de curent electric —
14%, eficienta producerii de frig in cogenerare -17%, eficienta producerii de caldurd in
cogenerare — 87% si eficienta trigenerarii — 89%. Din punct de vedere exergetic aceste
eficiente sunt: 13%, 13,5%, 27% si 28%. S-a observat ca performanta sistemului de
trigenerare este independenta de presiunea din turbina ORC.

In anul 2013 Marin si Untea [28] au prezentat un studiu in care sunt evaluate
perfomantele energetice si exergetice ale unui ciclu de cogenerare electricitate — frig.
Utilitatile sunt produse prin cuplajul dintre un ciclu ORC si o masina frigorifica cu absorbtie
ce functioneaza cu bromurd de litiu, avand drept combustibil energia solara. Studiul
parametric a presupus varierea temperaturii dezvolatate de captorul solar, ceea ce a implicat
varierea temperaturii agentului de lucru al ORC si al MFA. Analiza a indicat o crestere a
eficientei energetice a sistemului ORC, in vreme ce eficienta exergetica atinge un maxim
pentru o temperaturd de 125°C. $i evolutia performantelor masinii frigorifice este similara,
COP-ul crescand pana la valoarea de 0,78, inregistratd la o temperatura la nivelul
generatorului de 88°C. Avand in vedere ca o crestere suplimentara a temperaturii in generator
nu se reflecta in performantele sistemului, precum si faptul cé eficienta exergeticd scade usor,
o incélzire suplimentara a solutiei de bromura de litiu peste valoare de 88°C nu are justificare
economicd. De asemenea eficienta exergetica a sistemului de cogenerare scade cu cresterea
temperaturii.

1.1.2. Centrale pe baza de motoare termice

Din totalul de putere electrica instalata in lume este estimat ca 10-15% se produce prin
utilizarea motoarelor termice. Motoarele termice sunt des intalnite in aplicatiile ce vizeaza
producerea combinatd de electricitate, caldurd si frig. Principala diferenta dintre turbinele cu
gaz si motoarele termice consta in faptul ca procesul de transformare a energiei chimice a
combustibilului in energie mecanicad are loc in interiorul motoarelor. Aceastd caracteristica
limiteazd combustibilii la cei gazosi si lichizi. Cele mai des intalnite motoare in domeniul
generirii combinate de energie sunt motorina si gazul natural. Tntr-o schemai tipici de
producere combinata, axul motorului termic antreneaza un generator in vederea producerii de
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electricitate. Caldura este recuperatd de la mai multe surse: gazele de ardere, amestecul aer —
combustibil, apa de racire si ulei.

Motoarele termice sunt in general utilizate in unitdti de cogenerare de dimensiuni mici i
medii, astfel capacitdtile variaza in intervalul 50kW — 50MW. Unul dintre principalele
avantaje ale motoarelor este dat de eficienta de producere a electricitatii superioara turbinelor.
Caldura recuperata este de obicei transferata apei fierbinti sau aburului de presiune joasa ( 2
bari). Temperatura mare pe care 0 au gazele de ardere poate asigura producerea de abur chiar
si de 10 bari, insd potentialul acestora nu reprezinta decat jumatate din cantitatea de caldura
recuperatd de la motoarele termice. In general se prefera producerea de apa fierbinte si abur
de joasa presiune ce au ca utilitate asigurarea incalzirii, prepararea de apa calda de consum
sau producerea de frig prin intermediul chillerelor cu absorbtie. Eficienta motoarelor diesel in
producerea doar de electricitate este de 30% in cazul motoarelor mici, cu turatii mari, in timp
ce motoarele de capacitati mai mari pot atinge eficiente de pana la 48% [29].

Desi motoarele diesel au performante superioare comparativ cu cele pe gaz, una dintre
principalele probleme ale acestor motoare constd in emisiile de sulf, care pentru a putea fi
eliminate, necesitd instalatii de tratare costisitoare [30] .
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Fig. 1.10 Schema de producere in cogenerare a electricitatii si caldurii intr-o centrala ce
utilizeaza motor termic

Motoarele au fost analizate de mai multi cercetitori din punctul de vedere al
primele doua principii ale termodinamicii.

In urma unei analize energo-exergetice a unui motor diesel cu 6 cilindri
turbosupraalimentat de 224kW, de 2100 rpm, Primus si Flynn [31] au prezentat datele
comparative rezultate (tab.1).
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Tabelul 1.2. Pierderi/Distrugeri raportate la potentialul combustibilului

Produs / pierdere — | Produs / Distrugere — al
primul principiu doilea principiu

Lucru mecanic 40,54% 39,21%

Frecare 4,67% 4,52%

Pierderi termice prin conductie 17,23% 13,98%

Pierderi prin galeria de evacuare | 0,39% 0,25%

Pierderi prin gazele evacuate 31,31% 12,73%

Distributia distrugerilor pe procese si componente este prezentata in tabelul 3.

Tabelul 1.3. Procent distrugeri din total

Proces/echipament Procent distrugere
Combustie 75,3
Amestecarea  fluxurilor de | 2,9
temperaturi diferite

Valva admisie 2,1
Valva evacuare 5,9
Curgerea fluidului 2,0
Compresor 5,8
Turbina 6

In anul 2005, Rakopoulos si Giakoumis [32] au publicat un studiu complex in care sunt
evaluate si prezentate rezultatele publicate de cercetatori in decursul timpului, referitor la
analiza exergetica a motoarelor cu ardere internd. Din comentariile celor doi autori, in urma
studierii a 100 de lucrari stiintifice, amintim:

- majoritatea cercetdtorilor, nu au luat in considerare termenul de exergie chimica,
datorita dificultatilor practice in exploatarea acestei notiuni. Cei care au studiat acest aspect au
facut referire strict la disponibilul exergetic rezultat ca urmare a diferentelor dintre presiunile
relative al componentilor gazelor de evacuare §i presiunea la care se gasesc ei in mediul
ambiant. Aceasta componenta a fost studiata in prezenta teza in capitolul 6.

- cresterea temperaturilor de combustie, poate fi realizatd prin cresterea raportului de
comprimare sau prin izolarea peretilor cilindrului. Acest lucru conduce la o scadere relativa a
pus in valoare, fiind transferat unei calduri superioare calitativ ceea ce semnificd o
imbunatatire a functiondrii din punctul de vedere al celui de al doilea principiu. Autorii
sugereaza insd ca trebuie avut grija In privinta masurilor ce trebuie adoptate, deoarece o
preincalzire a aerului de admisie, ce are ca urmare o sporire a performantei exergetice,
conduce totusi la reducerea eficientei volumetrice si deci la reducerea puterii motorului;

- combustia adiabatd este o altd solutie propusd de cercetdtori, Insa aceasta presupune
construirea de camere de combustie speciale, cu costuri sporite. O alta problema deriva insa
de aici s1 anume cresterea emisiilor poluante;

- turbosupraalimentarea este o cale de urmat in vederea cresterii puterii, avand in vedere
cad o bund parte din potentialul gazelor de ardere este utilizat in acest scop. Introducerea
turbosupraalimentdrii prin cresterea nivelului de presiune si temperatura scade ireversibilitatea
asociatd combustiei, creste potentialul recuperarii de caldurd, insa transfera o parte din
distrugeri catre galeria colectoare;

- o alta solutie posibild, trateazd exploatarea potentialului gazelor de ardere si a

e vyt
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recuperare de caldura devine fezabila prin introducerea unui ciclu secundar (Rankine,
absorbtie). Aceasta Inseamna de fapt cogenerare sau trigenerare;

- Gyftopoulos [33] recunoaste superioritate analizei bazate pe cel de al doilea principiu,
insa concluzioneaza ca o analizd completa si pertinentd nu se poate face decat prin utilizarea
ambelor principii ale termodinamicii.

In anul 2005, Kong et al.[43] au prezentat rezultatele unor cercetiri experimentale
desfasurate pe un sistem de micro-trigenerare, ce utilizeaza un motor pe gaz petrolier lichefiat.
Sistemul produce 12 kW electrici, are o capacitate de incilzire de 28kW si prin intermediul
unei masini cu adsorbtie ce utilizeaza perechea gel de siliciu — apa, poate produce 9kW de
frig. COPu-l1 masinii cu adsorbtie are valoarea de 0,3 pentru o temperatura de 13°C la
evaporator. Analiza energetica a sistemului de producere combinata a electricitatii si caldurii
indica o eficientd de 70%. Schema instalatiei analizate este prezentata in figura de mai jos.
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Fig. 1.11. Shema unei centrale de micro-trigenerare

Kanoglu et al.[35] au evaluat in anul 2005 performanta unei centrale electrice de
120MW. Centrala este formata dintr-un ansamblu de sapte motoare diesel identice
functionand cu combustibil greu inclusiv diferite subsisteme: turbocompresoare, aparate de
ncalzire a combustibilului si schimbatoare de caldura. Cercetatorii au analizat lucrul mecanic
produs, interactiunile termice, distrugerile de exergie si eficientele diferitelor componente.
Fiecare flux este evaluat prin cele trei bilanturi: masic, energetic si exergetic. Eficientele
energetice §i exergetice au rezultat 47%, respectiv 44%. Procesul de combustie este
responsabil de distrugerea a 32% din potentialul combustibilului si de 57% din totalul
compresor si in schimbatorul de racire a uleiului.

Tn anul 2008, Abusoglu si Kanoglu [36] au prezentat rezultatele unei analize energetice
si exergetice a unui sistem existent de cogenerare. Toate datele necesare studiului au fost
obtinute de la instalatia de cogenerare cu motoare diesel situat la Gaziantep, Turcia. Tn urma
analizei exergetice, au fost evaluate distrugerile din fiecare componenta a sistemului, precum
si eficienta exergetica. Sistemul produce 25,32 MW electrici si 8,1 t/h de
abur. Eficienta energetica totala a centralei a rezultat ca fiind 44,2% Tn vreme ce exergetic s-a
inregistrat o performanta de 40,7%. Principalul element responsabil de aparitia

a combustibililor, ceea ce reprezinta 83% din totalul distrugerilor sistemului de cogenerare.
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Factorii care produc aceste distrugeri sunt: procesul ireversibil de combustie, pierderea de
caldurd si frecarile. Celelalte echipamente sunt prezentate in ordinea importantei distrugerilor
de potential exergetic: intercoolerul — 2,7%, schimbatorul recuperator al céldurii gazelor de
ardere — 2,24%, compresorul — 2,20%, turbina — 1,74% si schimbatorul ulei — apa 0,30%.

Kanoglu si Dincer in 2009 [37] au prezentat o analizd comparativa a patru tehnologii
pentru producerea de energie termica si electricd In cogenerare: turbina cu abur, turbind cu
gaz, motor diesel si centrald pe baza de energie geotermali. In vederea facilitarii comparatiei
au fost considerate ca fiind produse aceleasi cantititi de energie electricd si termica. A mai
fost de asemenea investigatad influenta pe care o au diferiti parametrii: presiunea din turbina si
temperatura apei, asupra eficientelor energetice si exergetice. Rezultatele inregistrate sunt
prezentate in tabelul 1.4.

Tabelul 1.4. Rezultate studiu Kanoglu si Dincer [37]

Centrala abur Centrala gaz | Motor Diesel Centrald geotermala
Temperatura agent | 249°C 303°C 400°C 100°C
primar
Temperatura agent | 90°C 90°C 90°C 90°C
secundar
Nen 47,8% 46,8% 78,2% 16,1%
Nex 23,1% 22,6% 47,7% 44,1%

Se poate observa ca motorul Diesel este cel mai eficient conform ambelor principii. In
cazul centralei geotermale, rezultatele par a fi contradictorii. Eficienta energetica scazuta a
centralei geotermale se datoreazd temperaturii scazute a sursei de cdldura, ceea ce implica
vehicularea unui debit mare de apd pentru producerea efectului util. Diferenta micd dintre
temperatura agentului incélzitor si a celui incdlzit, fac ca distrugerile de exergie sa fie reduse,
ceea ce explicd eficienta exergeticd buna comparativ cu turbinele pe abur si gaze. Asadar
ceea ce initial parea paradoxal, este explicabil stiintific.

In 2012 Untea et al. [38] au prezentat o analizi energetica si exergeticd a unei centrale
de cogenerare ce produce 14,1 MW electrici si 13,7 MW termici in patru motoare termice
alimentate cu gaz natural, iar 12,5 MW termici sunt produsi suplimentar intr-un boiler.
Centrala studiatd este CET Vest Energo ce furnizeazd energia electricd in sistemul national,
iar energia termicd este distribuitd prin reteaua de termoficare intr-un cartier din Bucuresti.
Centrala este compusa din 4 motoare pe gaz Jenbacher: 2 x model J 624 GS-G02 de 4MW si
2 x model J 620 GS — E02 de 3MW.
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Fig.1.12. Schema sistemului de termoficare de la sursa la consumator

Intregul sistem de la sursd la consumator este analizat si descompus conform metodei
propusd de Favrat et al. [2]. In urma bilantului energetic al centralei a rezultat o eficienta de
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88% pentru sistemul dotat cu motoarele de 4MW si 84% pentru sistemul dotat cu motoarele
de 3 MW. Analiza efectuata conform cu cel de al doilea principiu a pornit de la stabilirea
potentialului exergetic al combustibilului si a indicat eficiente de 45% pentru sistemul dotat
cu motoare de de 4MW si de 42% in cazul motoarelor de 3MW. Eficienta exergetica a
boilerului este de doar 16,59%, ceea ce demonstreazd importanta majord pe care o are
cogenerarea 1n vederea utilizarii eficiente a potentialului combustibilului. Astfel daca
eficientele energetice ale motoarelor si boilerului sunt similare, din punct de vedere exergetic,
eficienta este de aproape 3 ori mai mare in cazul producerii in cogenerare. Eficientele
exergetice sunt definite conform relatiilor (1.1) si (1.2.). Randamentul exergetic total al
centralei a rezultat 37%.

E.XQmotor+W
Mexmotor = 5 (1.1)
EXCbmotor
E.XQboiIer
nexboiler - (12)
EX coboiler

Analiza exergeticad efectuatd pe intregul sistem a idealizat sistemul de termoficare,
calculul neluand in considerare pierderile din retelele de transport si distributie. Eficienta
totala a sistemului combinat sursd — consumator a rezultat 32% raportat la exergia chimica a
combustibilului. Cresterea distrugerilor de exergie de la 63% - sursd la 67% - consumator
final, datorita potentialului termic mai scazut al agentului termic secundar, furnizat
consumatorului, comparativ cu agentul primar ce paraseste centrala. Acest lucru denotd o
scadere a calitatii energiei termice inglobate, chiar daca din punct de vedere cantitativ intre
sursd si consumator nu sunt luate in calcul pierderi.

1.1.3. Pompe de cildura

In sistemele prezentate anterior, cildura necesara domeniului rezidential trebuie sa aiba
un potential redus ce nu depaseste 150°C, se obtine din arderea combustibililor la temperaturi
de pana la 2000°C. La acest nivel termic ridicat, exergia caldurii are valori importante, iar
utilizarea pentru scopul de a incdlzi apa in boiler, conduce la distrugeri de potential
importante. Tn spiritul acestui principiu, o cale rationali este aceea de alimentare a
consumatorilor cu energie termica cu potetial redus, prin valorificarea resurselor secundare
naturale sau pe cele din retelele de termoficare [39] .

Mediul ambiant este un rezervor imens de caldura. Dezavantajul acestei calduri este ca
se afld la o temperatura inferioara celei necesare consumatorului, si asa cum stipuleaza cel de
al doilea principiu al termodinamici, conform formularii date de Clausius ,,caldura trece de la
sine doar de la corpurile cu temperaturd mai mare la corpurile cu temperatura mai mica”.
Asadar pentru a realiza un transfer de caldura intr-un sens contrar celui natural, este necesar
consumul de lucru mecanic intr-o instalatie ce poarta denumirea de pompa de caldura.
Avantajul utilizarii pompelor de cdldura consta in faptul ca energia consumata este mai mica
decat cea reprezentatd de transferul de cdldurd dintre cele doud medii. Principiul de
functionare consta in punerea in contact a unui agent de lucru pe parcursul unui ciclu
termodinamic cu cele doua medii cu care trebuie sa se realizeze schimbul de cadura. Procesul
este astfel condus Tncat agentul preia caldura Q, de la mediul cu temperatura mai coborata,
spre exemplu a mediului ambiant T, si apoi ridicandu-i potentialul termic printr-un procedeu
termodinamic corespunzator (in care este implicat consumul de energie din exterior), cedeaza
caldura Q mediului cu temperatura T mai ridicata.

Trebuie observat ca din punct de vedere energetic, instalatia de pompa de céldura nu se
deosebeste de cea frigorifica decat prin pozitia pe care o ocupa in raport cu mediul ambiant
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Clasificarea pompelor de caldura se poate face dupd mai multe criterii:

a) din punctul de vedere al procesului termodinamic ce sta la baza ciclului, deosebim
urmatoarele tipuri de pompe de caldurd: cu comprimare mecanica de vapori, cu
comprimare mecanicad de gaze, cu absorbtie, cu ejectie de abur, termoelectrice;

b)  din punctul de vedere al puterii instalate , instalatii: mici ( sub 1 kW), medii ( sub
100kW), mari ( peste 1000 kW)

c)  din punctul de vedere al surselor de caldura utilizate: aer — aer; apa —aer; aer-apa;
apa — apd; pamant — aer; pamant — apa; soare — aer; soare — apa.
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Fig.1.13. Diferite moduri de functionare si surse: PC — pompa caldurd, IF — instalatie frigorifica,
IFC — instalatie frigorifica-calorifica conform Radcenco et al. [47]

1.1.3.1. Pompe de caldura cu comprimare mecanica

Cel mai simplu ciclu de pompa de céldura idealizat este un ciclu Carnot inversat. Primul
proces este cel de compresie adiabatica reversibila, apoi urmeaza condensarea izobar-
izotermica In care cdldura preluata de la sursa mai joasd este cedatd catre mediul ce trebuie
incalzit. Apoi agentul de lucru trece printr-o destindere adiabatica reversibild, urmata de
vaporizarea izobar izotermica in care agentul preia caldura de la sursa.

Un proces termodinamic reversibil presupune ca sistemul si mediul sa se intoarca la
starea initiald la finalul procesului inversat, ceea ce presupune ca schimbul de caldura si lucru
cu mediul sa fie zero. Procesele functionale reale prezinta abateri in raport cu cel teoretic.
Esenta abaterilor constau in faptul cd schimbul termic se desfdsoard la diferente finite de
temperaturd, ceea ce face ca procesele din vaporizator si condensator sa fie ireversibile. De
asemenea nici procesul de comprimare nu este adiabatic reversibil datoritd cresterii entropiei
vaporilor. Pentru o functionare in conditii reale de multe ori procesul termodinamic este
perfectionat prin introducerea subracirii pentru a asigura starea lichida la intrarea n ventilul
de laminare sau a supraincalzirii pentru a avea doar vapori la intrarea in compresor si a nu-i
afecta functionarea. In aceste conditii eficienta specifici creste.

_ |qu|+|qsr|
/’1_—

(1.3)
[Wioe
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Coeficientii de performantd al unei pompe de caldurd/instalatie frigorifica conform
primului si celui de al doilea principiu au relatia:

cha rimi
COPp¢) i = % (14.)
K
EX cedat/ primi
Meciie :% (1.5.)
K

Tn anul 1996 Zubair et al.[40] au realizat o investigatie comparativa utilizand cele doua
principii ale termodinamicii intre un sistem frigorific cu compresie de vapori intr-o treapta si
doua trepte. De asemenea s-a acordat atentie efectului pe care le au introducerea unor
echipamente suplimentare cum ar fi: subracitor si intercooler. Autorii au remarcat ca desi prin
intermediul primului principiu se determind performanta globald a sistemului, sursele ce
introduc ineficiente sunt identificate printr-o analiza exergetica. Aceasta analiza arata faptul

catre prima direct proportional cu cresterea acestui parametru. De asemenea distrugerea totala
de exergie este minima pentru o presiune intermediara care se apropie de media aritmetica a
presiunilor de evaporare si condensare. Urmatoarele ca importanta in privinta distrugerilor de
exergie sunt cele doua ventile de laminare, observandu-se un comportament similiar cu al

e1e

Tn anul 2002 Grosu et al.[41] au prezentat, utilizand conceptul de termodinamica in timp
finit, metode de optimizare a performantelor masinilor frigorifice si a pompelor de cédldura
externe, la nivelul schimbatoarelor de caldurd (condensator si evaporator), datorate
diferentelor finite de temperaturd ce existd intre agentul frigorific si agentul termic si
ireversibilitati interne ce apar in compresor si ventilul de laminare, cauzate de pierderile de
presiune si de frecarea cu peretii. In cea de a doua parte a lucrarii este studiatd functionarea
unei masini frigorifice, a unei pompe de cédldura, pentru trei agenti frigorifici: R22, R134a si
R717 cu scopul declarat de a gisi regim optim de functionare. In acest sens, autorii utilizeaza
bilantul energetic si analiza exergeticd, aborddnd si aspectul termoeconomic. Autorii
concluzioneaza ca in functie de tipul de masind termica, obiectivul si nivelul de temperatura,
agentul optim diferd. Astfel masina frigorifica functioneaza optim cu R134a, in timp ce pentru
pompa de cdldura cea mai buna performanta se inregistreaza in cazul R716.

In anul 2003, Malinowska si Malinowski [42] au prezentat un studiu parametric
comparativ intre un sistem clasic in care electricitatea este luatd de la retea, iar caldura este
produsa intr-un boiler, i un sistem de microgenerare ce utilizeaza un motor termic si o pompa
de cilduri actionati electric. In prima parte a articolului autorii motiveazi alegerea pompei cu
compresie de vapori in detrimentul celei cu absorbtie prin aceea ca atunci cand necesarul de
electricitate este scazut, pompa de caldura preia surplusul de electricitate transformandu-| n
cildurd. In aceasti situatie varianta cu absorbtie ar fi nefunctionala prin faptul ci o scidere a
producerii de electricitate conduce la scaderea disponibilului de cdldura pentru generator.

In anul 2005 Lazzarin si Noro [43] au prezentat o analizi economici, prin care este
evaluata cea mai buna optiune in vederea alimentarii cu caldura, apa calda si frig a cladirii
Universitatii din Vicenza. Sunt prezentate rezultatele inregistrate in cazul asigurarii utilitatilor
descentralizat prin intermediul unui motor pe gaz cuplat la o pompa de caldura comparativ cu
cele estimate in eventualitatea in care ar fi preluate de la reteaua ordseneasca. De la gazele de
ardere, uleiul si apa de racire se recupereaza 109 kW ce sunt folositi iarna pentru incalzirea
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directd a apei mpreund cu doud boilere. Pompa de cédldurd asigurd pe timpul iernii o
preincalzire a apei pana la valoarea de 40°C, iar pe timpul verii asigura 287 kW de frig,
suficienti pentru climatizarea pe timpul verii. Analiza comparativa aratd ca in 6 ani, se
recupereaza complet investitia cu pompa de céldura, fiind mai economica varianta producerii
descentralizate in aceste conditii.

Tn anul 2013 Kwon et. al. [44] au prezentat o evaluare a performantelor unei pomp de
caldura care este alimentatd cu caldura deseu ce poate proveni de la una sau mai multe surse,
la o temperatura de aproximativ 25°C. Pompa de caldura ce utilizeaza R134a, furnizeaza apa
incalzita pana la 70°C. Avand in vedere diferenta mare de temperaturd pe care trebuie sa o
asigure, un singur compresor ar avea o eficienta scazuta, in acest caz optandu-se pentru o
comprimare in doud trepte imbunatititi cu un intercooler. In continuare apa incalziti preia un
surplus de caldura de la o centrald cu abur, atingand valoarea de 90°C. A fost studiata variatia
performantelor cu modificarea conditiilor de operare. Cresterea temperaturii sursei de caldura
in intervalul 10-30°C a avut ca urmare o crestere a performantelor cu 22,6%. O sporire a
temperaturii de supraincalzire cu 2 pana la 11°C scade capacitatea cu pana la 7,6%, neexistand
insd un impact major asupra temperaturii de livrare a apei calde.

1.1.3.2. Sisteme frigorifice triterme

Sistemele prezentate in subcapitolul precedent functioneaza prin transferul de caldura
intre doud surse. In aceasta sectiune sunt prezentate principiile si cAteva rezultate inregistrate
in ultimii ani in studiul sistemelor frigorifice triterme. Cele trei surse de caldura clasificate
dupa nivelul de temperatura, sunt: sursa ce alimenteaza procesul, avand temperatura ridicata
ts, mediul ambiant ty si sursa rece de temperatura tg, la nivelul céreia se realizeaza efectul
frigorific.

Fiind sisteme triterme, transformarile pe care le suportd agentul frigorific pot fi separate
in doua cicluri termodinamice cuplate ce stau la baza functiondrii oricdrui sistem de acest tip,
indiferent ca este cu absorbtie, adsorbtie sau ejectie. Primul ciclu direct sau motor, furnizeaza
energia necesara desfasurarii unui al doilea ciclu inversat, frigorific[45].

Trebuie precizat de la inceput cd performanta masinilor triterme este net inferioard celor
cu compresie mecanicd, lucru datorat sursei ce genereaza functionarea procesului si anume
caldura, a carei calitate este inferioard din punctul de vedere al celui de al doilea principiu
energiei mecanice. Avand in vedere acest fapt, pentru a se putea obtine acelasi efect frigorific,
in cazul acestor sisteme trebuie furnizatd mai multa energie.

Conform [45] coeficientul de performanta are relatia;

T ToTey — QEV — 11Te:To ToTey
COPCarnotFrig - - nCarnotmotoCOPCarnotFrig (16)
G
Stiind ca intotdeauna randamentul ciclului Carnot motor direct este subunitar, rezulta ca
sistemului triterm are un coeficient de performanta intotdeauna inferior celui cu doud surse de

caldura.

COPTG Mo Tey < COPTOvTEv (16)

CarnotFrig CarnotFric
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Fig.1.14. Ciclul ideal reversibil al sistemelor frigorifice triterme

Principalul dezavantaj constituie insa paradoxal si principalul avantaj al acestor sisteme.
Astfel aceste masini frigorifice pot functiona cu cédldurd deseu si prin introducerea lor in
schema centralelor de trigenerare, maresc eficienta exergo-economica a instalatiei. De
asemenea aceste sisteme In functie de agentul de lucru ales, se preteaza utilizarii caldurii
solare. Un alt avantaj major al acestor sisteme, consta in faptul ca indeplinesc criteriul ,,eco-
friendly” datorita faptului ca utilizeaza agenti frigorifici nepoluanti cum ar fi: apa in cazul
instalatiilor cu ejectie si solutia de bromura de litiu s1 cea hidro-amoniacala.

Un alt dezavantaj este unul de ordin constructiv, fiindcd aceste instalatii implica
dimensiuni mai mari, ca urmare a necesarului de caldura si a debitelor specifice mai mari.
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Fig.1.15.. Scheme ale instalatiilor cu absorbtie si cu ejectie
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In vederea prezentirii principiului de functionare al instalatiilor frigorifice cu absorbtie
si cu ejectie in figura de mai sus s-au incadrat cu linie punctata componentele aferente fiecarui
sistem ce reprezintd echivalentul compresorului mecanic.

In cazul instalatiei cu absorbtie apare un compresor termochimic alcituit in principal
din: generatorul de vapori, absorbitor, pompa. In generatorul de vapori agentul frigorific este
separat prin fierbere din solutia binard urmand sa parcurga pana la intrarea 1n absorbitor fazele
unui ciclul frigorific obisnuit. In absorbitor agentul frigorific se combini cu absorbantul cu
cedare de caldura catre exterior, urmand ca acest amestec sa fie pompat cétre generatorul de
vapori.

In instalatia cu ejectie, ejectorul este principalul element al acestui sistem frigorific, ce
foloseste pentru functionare vaporii motori proveniti de la generator, care se destind, creand o
cadere de presiune datorita careia sunt antrenati vaporii reci produsi in evaporator.

Din cele prezentate mai sus se poate observa ca 1n aceste doud instalatii, consumul de
energie electrica este redus, fiind necesarda doar pomparea lichidului si nu comprimarea unor
vapori.

Tn anul 2005 Rosen et al. [5] au prezentat un studiu de caz al centralei de trigenerare
Rosdale din Edmonton in vederea stabilirii oportunitatii inlocuirii chillerelor actionate electric
cu chillere cu absorbtie. In acest scop s-au utilizat drept instrumente, analiza energetica si
exergetica asupra a trei variante de configuratii. Prima configuratie, cea existenta in prezent,
este compusa din centrala de cogenerare careia 1i sunt atasate chillere electrice ce produc apa
ricitd la 7°C, pe care o distribuie prin reteaua districtuald citre consumatori. In cea de a doua
varianta chillerele cu compresie mecanica sunt inlocuite cu chillere cu absorbtie intr-o treapta
ce utilizeaza apa la 120°C si 2 bari ca sursa, iar in cea de a treia abordare sunt introduse
chillere cu absorbtie dublu efect alimentate cu o caldura superioard calitativ de 170°C si 8
bari. In varianta 2 si 3, 15 MW electrici ce sunt initial utilizati pentru actionarea chillerelor
electrice, raman disponibili pentru a fi furnizati sistemului.

Eficienta totala a centralei de cogenerare este de 85%, eficienta de producere a
electricititii de 25% si cea a energiei termice de 60%. In cazul masinii frigorifice cu simplu
efect se considera un COP reprezentativ de 0,67, in vreme ce pentru masina cu dublu efect
COP-ul utilizat este de 1,2. Chillerele electrice au un COP de 4,5. Autorii au calculat
eficientele energetice si exergetice pentru intregul sistem si pentru fiecare subsistem, in cele
trei variante de functionare.

Rezultatele obtinute sunt prezentate in tabelul de mai jos.

Tabelul 1.4. Eficiente ale sistemului si ale componentelor pentru cele trei variante

Sistem Coeficient de performanta energetica | Coeficient de performanta
exergetica
chiller MFA - 1| MFA — 2| chiller MFA- | MFA -
electric treapta trepte electric | 1 treapta | 2 trepte
cogenerare 85 85 85 37 37 37
racire 4,5 (COP) | 0,67(COP) 1,2(COP) | 36 23 30
cogeneraretracire | 94 83 88 35 35 35
Total procesde la | 94 83 88 28 29 29
sursa la
consumator

Rezultatele prezentate in tabel aratd ca eficientele exergetice sunt net inferioare celor
energetice. Spre exemplu sistemul total are o eficienta de 94% 1n varianta cu chiller electric
dar eficienta exergetica este de doar 28%. Eficienta totald a sistemului este mai mica decat cea
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a subsistemelor fiindca la nivelul consumatorului calitatea céldurii, respectiv a frigului este
mai scazuta decét la sursd, deoarece pentru a putea fi utilizatd parametrii sunt transformati in
punctele termice. Aceastd distrugere a calitatii energiei nu este sesizata de primul principiu in
conditiile considerarii unei izolatii perfecte a retelelor termice si a punctelor de transformare.
Pierderea cantitativa este nuld, Insa exergetic, calitativ, potentialul este distrus.

Tn anul 2009 Kaushik si Arora [46] au prezentat rezultatele unei analize energetice si
exergetice asupra unei MFA ce utilizeaza solutia de bromuri de litiu. In acest sens autorii au
dezvoltat modelul matematic si au investigat, n urma unei simulari computerizate, influentele
pe care le au asupra functionarii, diferiti parametrii cum ar fi temperaturile de la: generator,
absorbitor si evaporator. Astfel s-a observat cd o crestere a temperaturii la nivelul
generatorului are o influenta pozitiva pana la o anumita valoare dupa care cresterea diferentei
Cresterea tap are o influenta negativa asupra sistemului datoritd cresterii factorului de
circulatie care are drept urmare o crestere a sarcinii generatorului in conditiile producerii
aceluiasi efect util.

Tn anul 2013 Grosu et al.[47] au prezentat o simulare numerica in care este urmaritd
evolutia unui sistem frigoric cu absorbtie alimentat cu energie solara, ce utilizeaza solutia de
bromura de litiu. Simularea numerica ce a vizat modificarea temperaturilor de
absorbtie/condensare in intervalul 31-36°C, a fost efectuatd in urma realizarii modelului
matematic in doua programe de calcul Thermoptim[48] si EES (Engineerimg Equation
Solver) [49]. In prima parte a articolului a fost prezentati importanta introducerii
schimbatorului recuperator care a avut ca efect cresterea COP-ului de la 0,69 la 0,8. Cresterea
temperaturilor de absorbtie si condensare a condus la scaderea COP-ului de la 0,8 la 0,56,
anuland astfel efectul economizorului, in timp ce eficienta exergetica a scazut de la 0,27 la
0,18. Studiul a relevat ca cele mai mari distrugeri au loc in ordine in absorbitor, generator si
condensator. O analizd mai detaliatd a fost efectuatd asupra absorbitrului, prin separarea
exergiei in exergie chimica si exergie termo-mecanicd, evidentiindu-se faptul ca cea de a doua
componentd este nesemnificativa. S-a pus in evidentd ca la nivelul absorbitorului atat eficienta
exergeticd cat si distrugerea relativa de exergie cresc simultan cu temperatura de absorbtie.

In anul 2010, Ziapour si Abassy [50] au studiat un sistem de refrigerare pe bazi de
ejectie ce utilizeazd apa drept agent frigorific. Au fost evaluate eficientele energetice si
exergetice ale sistemului si influentele pe care le au temperaturile de condensare si de
evaporare asupra performantelor. S-a stabilit un regim optim de functionare pentru tg,=10°C,
tcg=30°C, tc=100°C, inregistrandu-se un COP de 0,30. Autorii au observat ca o crestere a
temperaturii de evaporare are un efect pozitiv asupra eficientei energetice §i exergetice, in
timp ce temperatura de condensare are efectul contrar. A mai fost pusa in evidenta importanta
pe care o au diametrele conductelor ( care trebuie sa fie mari ) si lungimile acestora ( care se
recomanda a fi cat mai mici ).

Tn anul 2013 Untea et al.[51]au prezentat un studiu asupra unui sistem de climatizare cu
ejectie, ce utilizeaza céldura recuperatd de la gazele de ardere ale unui motor diesel. Prima
parte a studiului s-a concentrat asupra studierii functionarii in cazul utilizarii a patru agenti de
lucru diferiti: apa, metanol, amoniac §i R134a. S-a constatat ca pentru conditiile de
functionare dorite, agentul ideal este apa, restul refrigerantilor inregistrand presiuni foarte
mari, neeconomice, pentru temperaturi de peste 140°C la generator. A fost pusd in evidentd
influenta pozitivd pe care o are cresterea tg asupra COP-ului si a factorului de ejectie.
Eficienta exergetica a sistemului creste pana la valoarea tz=140° C atingdnd un optim de
8,5%. Cea mai bund eficientd exergetica o are generatorul, In timp ce In ejector se
inregistreaza cele mai mari distrugeri, de peste 80% din total. Acest fapt se explica prin
amestecul a doud debite de calitate foarte diferitd. Astfel fluxul de vapori fierbinti generati in
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fierbator si aflati la parametrii de presiune si temperatura ridicati se amesteca in ejector cu
vaporii reci de la evaporator.

Din analizele prezentate in aceastd sectiune se poate remarca faptul cd desi sistemele
triterme nu au eficientele celor cu compresie mecanica, datoritd faptului cad pot opera cu
caldurd deseu sau provenind din surse regenerabile, le face foarte atractive in utilizarea la
nivel districtual, avand efecte benefice prin cresterea eficientei sistemelor de cogenerare si
prin furnizarea economica a frigului.

1.2. CONCLUZII ALE STUDIULUI BIBLIOGRAFIC

Tn acest capitol introductiv au fost prezentate diferite cercetari efectuate in ultimii 15 ani
in domeniul tehnologiilor de producere a utilitatilor necesare asigurarii conditiilor de confort
conforme cerintelor societatii actuale. S-au prezentat scheme clasice cu turbine cu abur pana
la sisteme hibride ce prevad incorporarea de pompe de caldura, motoare Stirling, masini cu
absorbtie si ejectie. Aceste sisteme si diferitele lor combinatii au fost analizate din punct de
vedere al performantelor energetice si exergetice, in tabelul 1.5. fiind prezentate un tabel
centralizator intocmit de profesorul Favrat [2] ce reuneste performantele aproximative ale
unei game variate de tehnologii de producere si transport a utilitatilor.

Tabelul 1.5. Performantele unei game variate de tehnologii de producere si
transport a utilitatilor

Tehnologie Centrald | Centrala Centrala cladirii Convector de cameri Eficienta
electrica | distric- [-1 [-] exergetica totali
[] tuala |-] [%6]
Temperatura tur/retur 45/ 65/ 75/ 45/ 65/ 75/ | 45/ | 65/ | 75/
35°C 55°C 65°C 35°C 55°C 65°C| 35°C| 55°C| 65°C

Incilzire electrica directa | 0.32 0.07 0.07 0.07 | 2.2 2.2 2.2

(centrald nucleard)

Incalzire electrica directa (ciclu 0.55 0.07 0.07 0.07 | 3.7 |37 |37

combinat cu cogenerare)

Incalzire electrica directd (hidro) | 0.88 0.07 0.07 0.07 | 6 6 6

Boiler districtual 0.2 0.54 0.76 0.86 0.53 0.38 03358 [58 |58

Boiler  de cladire fara 0.11 0.16 0.18 0.53 0.38 033 (61 |61 |61

condensatie

Boiler de cladire in condensatie 0.12 0.53 6.6

Pompa de caldurad districtuala ( | 0.32 0.61 0.54 0.76 0.86 0.53 0.38 033 |56 |56 |56

en. electricd nucleard)

Pompa de caldura de cladire (en. | 0.32 0.45 0.45 0.45 0.53 0.38 033 |66 |54 |48

electrica nucleara)

Motor cu cogenerare si pompa 0.22 0.25 0.26 0.53 0.38 033 118 |94 |87

de caldura de cladire

Pompd de caldura districtuala | 0.54 0.61 0.54 0.76 0.86 0.53 0.38 03394 |94 |94

(ciclu combinat)

Pompa de caldura de cladire | 0.54 0.45 0.45 0.45 0.53 0.38 033|129 ({92 |81

(ciclu combinat)

Pompa de caldura de cladire 0.55 0.45 0.45 0.45 0.53 0.38 033|132 (94 |83

(ciclu combinat cu cogenerare)

Cogenerare cu pila de combustie 0.25 0.27 0.28 0.53 0.38 0.33 | 134 | 104 | 95

si pompa de caldura de cladire

Pompa de caldura districtuala | 0.88 0.61 0.54 0.76 0.86 0.53 0.38 0.33 | 154 | 154 | 154

(en. electrica hidro)

Pompa de caldura de cladire (en. | 0.88 0.45 0.45 0.45 0.53 0.38 0.33 | 21.2 | 15.1 | 133

electrica hidro)
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Concluziile acestui studiu ce s-au constituit ulterior in subiectul prezentei teze de doctorat
sunt urmatoarele:

1 Orice analiza energetica se rezuma la intocmirea unor bilanturi termice si esueaza in
incercarea de a evalua si compara diferitele procese termodinamice. Principala piedica se
datoreaza naturii si calitatii diferite a celor trei utilitati: electricitate, caldura si frig. Analiza
exergetica este in prezent cel mai puternic instrument cu ajutorul caruia se pot investiga
performantele unui sistem sau al unui ansamblu de subsisteme ce produce una sau mai multe
utilitati, tindnd cont de calitatea energiei produse si nu doar de cantitate. Analiza exergetica
ierarhizeaza diferitele forme de energie prin raportarea la ciclul Carnot ideal si evidentiaza
procesele ce introduc malfunctii oferind solutii de eficientizare.

2. Nivelul tehnologic actual permite producerea utilitatilor printr-un numar impresionant
de tehnologii. In vederea alegerii solutiei optime trebuie luati in considerare mai multi factori:
clima , resursele energetice ale zonei, costurile de furnizare ale diferitilor combustibili, costul
tehnologiilor, existenta potentialior consumatori in cazul in care o utilitate este produsa in
cantitate mai mare decat este necesar.
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CAPITOLUL 2

UTILIZAREA CONCEPTULUI DE EXERGIE IN PRECIZAREA
EFICIENTEI UNUI SISTEM DE ALIMENTARE CU ENERGIE
TERMICA SI ELECTRICA A UNUI SPATIU DE LOCUIT

2.1. FORME ORDONATE $I DEZORDONATE DE ENERGIE

Energia are diferite forme de manifestare, ea putandu-se transforma dintr-o forma in
alta. In termodinamica clasica, fenomenologic, sistemele sunt analizate din punct de vedere
macroscopic, comportarea particulelor nefiind luata in considerare [4]. Din punctul de vedere

Energii ordonate ce au caracteristicd o capacitate nelimitatd de transformare 1n orice alta
forma de energie, independent de mediul ambiant. Din aceasta categorie fac parte:

- energii de acumulare, respectiv: energia cineticd, energia potentiala,
energia electrica, energia magnetica;
- energii de transfer: lucrul mecanic.

Energiile neordonate se pot transforma doar partial in energii ordonate, gradul de
transformabilitate depinzand de tipul energiei, parametrii acesteia, precum si de parametrii
mediului ambiant. Din aceasta categorie fac parte:

- energii de acumulare: energia interna si entalpia;
- energii de transfer: caldura

Ca masura a capacitatii de transformare a unei forme neordonate de energie, poate fi luat
drept etalon energia mecanicd sau electricd. Tindnd cont cd din punct de vedere practic,
importantd este cantitatea maxima ce poate fi transformatd dintr-o forma neordonata de
energie intr-o forma ordonata, s-a ajuns la necesitatea introducerii notiunii de exergie [39].

Conform cu Dobrovicescu [4], exergia poate fi definitd in doua moduri:

Definitia 1: Exergia reprezinta cantitatea de energie ordonata ce poate fi obtinuta dintr-
0 energie dezordonata.

Definitia 2: Exergia reprezinta cantitatea maxima de lucru pe care un sistem o poate
elibera in conditiile precizate ale parametrilor intensivi ai mediului sau ambiant.

2.2. EXERGIA TERMO-MECANICA A UNEI MASE DE CONTROL

n termeni termodinamici, masa de control reprezintd un sistem ce nu schimba materie
cu mediul ambiant, respectiv este un sistem inchis. In continuare se stabileste relatia care
defineste lucrul maxim, Lc pe care sistemul combinat masa de control — mediu ambiant il
poate oferi altor sisteme.

In vederea acestui calcul se iau in considerare urmitoarele ipoteze:

- suprafata sistemului este izolata adiabatic;
- suprafata sistemului este rigida si impenetrabila transferului de
substanta.

39



Scheme hibride de alimentare cu caldura a unor ansambluri de cladiri

Sistemn combmat

Idasa de control

L
C
L
Tl'?ll'l.ﬁf?l' l:].l?' fflllihu'fl Transfer de Incim
Dledin ambiant
Ia P, 5 T o
Fig 2.1. Sistem combinat masa de control — mediu ambiant
Pentru sistemul combinat, primul principiu al termodinamicii are relatia:
AE. =Ey —E =-L¢ (2.1)
Tn starea initiala, energia totald a sistemului este:
E.,=E+U, (2.2)
iar in starea finala:
Ee =U, +U?

(2.3)

In relatiile de mai sus U° se refera la parametrii extensivi ai mediului ambiant, iar Uy la
sistemul adus in starea moartd restrictiva. Starea moartd restrictiva reprezintd starea In care
masa de control se afla in echilibru termomecanic cu mediul ambiant.

Variatia energiei totale a sistemului combinat devine:

AE. =(U,—-E)+AU° (2.4)
E=U+E, +E, (2.5)
Relatia ce defineste legatura dintre variatia parametrilor standard ai mediului ambiant
este:
AU°® =T,AS® — p,AV° (2.6)
Daca se inlocuieste in ecuatia (2.1) ecuatia (2.4), se obtine:
Lc =-{U,-E)+AU 0] ={U,-E)+T, *AS® - poAVO] (2.7)
Tinand cont de faptul ca:
AV® =—AV =—(V, -V) =V -V, (2.8)
ecuatia (2.7) devine:
Le :E_Uo"'po(v_vo)_To'Aso (2.9)

Variatia de entropie a mediului ambiant n functie de parametrii sistemului considerat,
poate fi scrisa utilizand ecuatia generdrii de entropie a sistemului combinat:

Sgenc = AS¢ — 2% (2.10)
unde Q¢=0.

Rezulta ca:
Sgenc = AS +AS? (2.11)
respectiv
AS° = Sgenc —AS (2.12)
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Prin inlocuirea (2.12) in ecuatia (2.9) se obtine:

LC :[E_Uo+ po(V_Vo)_To(S_So)]_Tosgenc (2-13)
Termenul ToSgenc are intotdeauna valoare pozitiva, ceea ce face ca lucrul mecanic maxim

ce poate fi eliberat de sistemul inchis, respectiv exergia sistemului sa aiba relatia:

EX=Lemx =E-Uy+po(V—Vy) =T (S=S,) (2.14)
Termenul ToSgenc reprezinta distrugerea de exergie sau ireversibilitatea.

2.3. EXERGIA TERMO-MECANICA A UNUI VOLUM DE CONTROL

Volumul de control, sau sistemul deschis, reprezinta din punct de vedere termodinamic
un sistem care schimba substanta cu mediul ambiant. Astfel pentru a transforma sistemul
deschis 1n sistem inchis, se adauga la cantitatea de substantd continuta in interiorul sistemului
deschis, cantitatea om care asteapta sa intre, in perioada de timp dz, in interiorul sistemului
deschis.

Ecuatia de bilant exergetic penrtu un sistem inchis are relatia:

EXmC(T + dT) - Exmc(T) = éEXQ - (d-mc - pOdec) —al mc (215)
Schematic, modelul volumului de control este prezentat in figura 2.2.
00

5L

Fig 2.2. Model de volum de control

Tn continuare se trece la scrierea termenilor ecuatiei (2.15) in functie de volumul de
control:

Ex,.(r +d7) =Ex(r +d7) (2.16)

EX,.(7) = EX, () +ex,om, (2.17)

OEXy, = O0EXq (2.18)

o, . =d,, +d (2.19)
Se observa ca lucrul primit de cétre sistem este negativ:

oL, =—p,v,om, (2.20)

Ecuatia (2.19) devine:
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A, =, — p;Viom; (2.21)

dv_ .=V  (r+d7)-V .(7) (2.22)

V. .(r+d7) =V, (r+d7) (2.23)

Vine (7) =V, (7) +V;0m, (2.24)
Din ecuatiile (2.22)-(2.24) se determind variatia volumica a masei de control:

dv, . =dV, —v,om (2.25)
Ecuatia (2.15) devine:

dEX,, —exdm; = Xy — (AL, — pv;dm; — podV,, + povidim;) — 4l (2.26)

dEX, = 0EXg — (AL, — PodV,) =8l +[ex + (p; — po)Vv; Jom, (2.27)

Termenul ex;, +(p, — P,)V; reprezinta contributia pe care o are interactiunea mecanica
in curgerea sistemului, acest termen purtdnd denumirea de exergie in curgere, relatia (2.28).

exif =ex + (pi - pO)Vi (2.28)
Se observa ca:
€X =€ —U, + pO(Vi _Vo) _TO(Si _So) unde
(2.29)
2
e =Uu + W7' + 0z, (2.30)

Astfel, ecuatia (2.29) devine:
2

eXif =U —U + pO(Vi _Vo)_To(Si _SO)"'W?i_"gZi (2:31)

Prin substituirea ecuatiei (2.31) in (2.28) se obtine:
2

ex; =U; —Uy + PV, — PoVy = To (S, —Sp) + %‘ + 94 (2.32)
Stiind ca entalpia este definita ca fiind:
h=u+ pv (2.33)

relatia (2.28) devine:
2

ex' =h —h, —T,(s; —S,) +W7‘ +0z, (2.34)
Introducénd relatia (2.34) in ecuatia (2.27) se obtine:
dEX,, = 6EX, — (6L — pydV) +ex' om; — &l (2.35)
Pentru mai multe porti de intrare si iesire si raportand la timp, ecuatia (2.35) devine:
d(l?xvc :ZéxQ—(ZL— poz—V)JrZex: r}le—Zexsf f;]s—Zi (2.36)
T T

Pentru un regim stationar, atunci cand parametrii de stare sunt constanti in timp, variatia
exergiei si a volumului 1n timp sunt nule. In aceasta situatie, ecuatia de bilant a volumului de
control se simplifica si devine:

> éxQ =>" exsf Me— Zexef Mo+ > L+Z I (2.37)

2.4, EXERGIA CALDURII

Tn vederea stabilirii cantititii maxime de lucru mecanic ce se poate obtine daci se
considerd o cantitate elementard de caldura 0Q ce se afld la temperatura T, este necesar un
agent de lucru care sa evolueze intr-un ciclu direct. Ciclul motor caracterizat prin cel mai
mare randament §i prin cea mai mare cantitate de lucru ce poate fi produsa este ciclul Carnot.
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T 80}

T 4
k4
e 5L

I.=T, >
-
ds S

__.‘ P.,_
Fig 2.3. Ciclul Carnot in diagrama T-s
Randamentul ciclului Carnot are relatia:
oL T
¢ vex = =1- (238)
&g Tca

T, reprezintd temperatura sursei reci, iar T, pe cea a sursei calde. In vederea
maximizarii randamentului se doreste ca temperatura rece sa aiba o valoare cat mai mica, dar
si sa fie gratuitd. Temperatura care indeplineste aceste doud criterii este To, ce reprezintd
temperatura mediului ambiant. Asadar, relatia (2.38 ) se rescrie astfel:

T

M e =1—i (2.39)
Lucrul maxim ce poate fi obtinut are relatia:

oL = (1— _:—OjéQ = 0BXq (2.40)
Exergia :éldurii are relatia:

Ex, = (1— I—OJQ =Q-T,AS, (2.41)

2.5. EXERGIA CHIMICA A COMBUSTIBILILOR

Atunci cand un sistem se afld in starea moartd restrictiva, la parametrii termodinamici ai
mediului ambiant, o cantitate suplimentara de lucru poate fi eliberata cand sistemul trece de la
compozitia initiald la compozitia mediului ambiant.

Exergia chimicd a unui combustibil are urmatoarea definitie [1]:

Lucrul maxim ce poate fi eliberat cand sistemul considerat este adus din starea moarta
restrictiva in starea moarta (echillbru total — termic, mecanic si chimic).
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2.5.1. Entalpia de formare
Se considerd, de exemplu, cazul reactiei de oxidare al unei hidrocarburi.

C,H, +a(0, +376N,) > > v, P, (2.42)
k

Neglijand variatia energiei cinetice si potentiale, bilantul unui volum de control pe molul
de combustibil da:

Q=AH+L=Hp-Hr+L (2.43)

Hr = (h)g, +aho, +3,76c (h),, (2.44)

He = ka (F‘)k (2.45)
k

Pentru a calcula bilantul energetic al reactiei de ardere, sunt necesare entalpiile fiecarui
element. Pentru calculul unui proces insotit de reactii chimice, marimile de stare ale tuturor
participantilor trebuie estimate in functie de aceeasi referinta. In acest caz, valoarea entalpiei
de referintd este entalpia de formare, calculatd sau masuratd in conditii de referinta standard.
Se considera ca entalpia de formare a elementelor este nula.

Entalpia de formare a unui compus este egala cu energia eliberata sau primita in timpul
formarii sale. Parametrii standard ai starii de referinta sunt T=298,15K si pres=1bar.

Entalpia unui compus aflat intr-o alta stare decat cea de referinta este:

h(T,p)=h¢+Ah (2.46)
AH = H(T’ p) o H(Tref ' pref) (247)

Pentru a determina AN alegerea referintei este arbitrara, deoarece este cazul unei
diferente, referinta anulandu-se.

2.5.2. Entropia absoluta
Generarea de enropie pentru procesul de combustie considerat are relatia:

n n n Q .
Sgen:SP—SR—Z:T_jJ (248)
In aceasti relatie entropia reactantilor este:
Sk =(8)g, +@So,+3,76cx S, (2.49)
iar entropia produsilor este:
Sp :ka Sk (2.50)
k

Similar cu cazul entalpiei, este necesard o referintd comund pentru calculul valorilor
entropiei fiecarui compus. Entropiile calculate in raport cu OK se numesc entropii absolute,
care sunt intabelate penrtu starea de referintd. Parametrii standard ai starii de referinta sunt
Tref:298,15K Si prelebar.

Pentru o alta stare decat cea de referinta, entropia absoluta se calculeaza astfel:

é(Tv p) = é(Tref ' pref ) + Aé (251)

As=5(T,p)=S(Trer, Prer) (2.52)
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2.5.3. Functia Gibbs de formare
Pentru determinarea potentialului Gibbs de formare, se utilizeaza aceesi reguld ca in
cazul entalpiei de formare. Pentru un element ce se gaseste in starea standard de referinta,
potentialul Gibbs de formare are valoarea zero. in cazul unui compus, valoarea functiei Gibbs
de formare este egald cu variatia functiei Gibbs pentru reactia de formare.
Functia Gibbs pentru un compus intr-o alta stare decat cea standard devine:

g(T,p) =g, +Ag (2.53)

Ag=[9(T,P)~ 9(Trer Prer) (2.54)
Stiind ca:

g=h-Ts (2.55)

ecuatia 2.54 devine:

Aé = [}](T! p) - Ij](Tref 1 Pres )] _[T é(T! p) _Tref é(Tref v Pres )]
(2.56)

2.5.4. Lucrul maxim al unei reactii chimice
Considerand un volum de control reprezentat de o camera de reactie chimica, in care
reactantii intrd i produsii ies la po si Top si aplicand ecuatiile primului si celui de al doilea
principiu al termodinamicii, pentru un proces stationar reversibil, se obtine:

Q

Reactanti Proces chimie si fizie Produsi
—» reversibil —™
TI] llu TI] llu
HR SR | -
o 0 0o
L
Hax
Fig 2.4. Schema unei camere de reactie reversibila
Q=HJ -HJ+L5 (2.57)
Q=T,y(Ss —S5) (2.58)
Prin inlocuirea relatiei (2.58) in relatia (2.57) se obtine:
Lo =1(Hg TS5 ) —(Hy —T,Sg)] (2.59)
LA =—AG, (2.60)

Astfel, lucrul maxim al unei reactii chimice este de fapt variatia functiei Gibbs standard a
reactiei chimice.
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2.5.5. Exergia chimica a unui combustibil
Pentru a se putea calcula exergia combustibilului se apeleaza la un dispozitiv cunoscut
sub numele de cutia ( fig.2.5). Aceasta cutie este baza ce asigura legatura dintre variatia
energiei libere Gibbs si constanta k, de echilibru a unei reactii chimice. In acesti cutie, intra
reactantii, iar produsii parasesc camera la po si To. Sistemul schimba cdldurd si masa numai cu
mediul ambiant.

po.To
(a+b/4)0: . To,pi = (@+h/4)0:

G CaHh + (@#b/4)02 —> aCO2 + (b/2H:0 | poTa
’ (aco: . Topim [5(2)C0:

po.Te

poTo
(bf2)H0,” . To,preo {B/2)H0

=

—(AG,) L,
P

— o

EalN

—CH
[ a1

Fig.2.5. Model pentru calculul exergiei chimice a unui combustibil gazos

Exergia chimicd a combustibilului reprezintd lucrul maxim pe care acesta il poate
elibera atunci cand reactioneaza reversibil cu mediul inconjurdtor, transformandu-se in
elemente ce in final difuzeaza printre elementele omoloage ale mediului ambiant.

Pentru a pune in evidentd lucrul maxim al reactiei chimice, reactantii intra si produsii ies
din camera de reactie la po si To. Oxigenul necesar reactiei de ardere este luat din mediul

0
ambiant la presiunea sa partiald Po, si trebuie comprimat la po. Pentru a consuma lucrul
mecanic minim, comprimarea trebuie sa fie reversibila si realizata izotermic la To. Produsul
combustiei trebuie sa ajunga in mediul ambiant si trebuie sa se destinda reversibil la Ty , de la

0 0
presiunea po la Peo, si respectiv la Pho

Exergia chimica este o suma a tuturor acestor lucruri schimbate cu sistemele
exterioare.
0

eXcr, (P, To) = —AG" +(a+%)ﬁTo ALY, RO A

pO pC02 pEIZO (261)

Relatia (2.61) reprezintd exergia chimicd molard a combustibilului, si are doua
componente. Prima componenta, reprezinta asa cum s-a putut vedea in sectiunea precedenta,
lucrul maxim al reactiei chimice desfasurata in conditii de echilibru termo-mecanic cu mediul
ambiant (po,To) si este redata in relatia (2.62). Cea de-a doua componentd, reprezinta lucrul
mecanic izoterm consumat pentru comprimare (in cazul O,), respectiv produs prin destindere
(in cazul CO; si H,0).

—0 b.—o —0 b —o
-AG’ =g £ C.Hy +(a+z)g t0, ~ a0+ co, _Eg f,H,0
(2.62)
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De multe ori in cazul hidrocarburilor, nu vorbim de un singur componet, ci de un
combustibil format dintr-un amestec de mai multe hidrocarburi si elemente. Un calcul real al
potentialului oferit de un combustibil gazos este prezentat in capitolul 5. In aceasta situatie,
fiecare component intervine, considerand presiunea partiala pe care o are in amestec.

2.6. STABILIREA COEFICIENTULUI DE PERFORMANTA AL UNUI ANSAMBLU
INTEGRAT : SISTEM DE PRODUCERE A ENERGIEI - UTILIZATOR
In vederea stabilirii coeficientului de performanti al unui ansamblu producitor-
consumator, se propune schema sistemului combinat de analizat in figura 2.6.

W
> out
Qice acc
'l 1 x Q
Combustibil Centrals PT ’ BT {1' w
. cogenerares T e | inc
CcC
[i! * ut
Q. T Ev frig
G ’ Lasina Sclambator
frigorifici ' caldwa '
T o T T wt
Ev frig

Fig. 2.6. Schema sistemului integrat producator - consumator

Este considerata producerea in cadrul unei centrale de cogenerare a energiei electrice

notate cu W si a caldurii Q.. . Puterea termicd Q.. se descompune in doud componente,
componenta Q,; si componenta Q. .

Componenta Qp; este transportatd catre un punct termic de transformare in vederea
o Ut
prepararii agentului termic de incélzire caruia i se transfera caldura Q
o Ut .
Tinc i a apei calde de consum Q,.., la temperatura Tacc. Pe timpul verii, caldura Qp; se

ut

la temperatura medie

inc
transforma doar in Q ..
Componenta Q, este transferata pe timpul verii citre generatorul unei masini frigorifice

triterme, fie cu absorbtie sau ejectie, unde produce cantiatea de frig Q., la temperatura Tegy.

Intr-un schimbitor de cildurd ea este transferatd la parametrii optimi utilizatorului, Tfﬂtig, n

ut

cantitatea de frig Q (.

écc :épTJréG (263)
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- o ut o Ut
QPT = Qinc+QACC (2.64)

Bilanturile la nivelul sistemului de producere sunt urmétorarele:
- energetic pe timpul verii

W+|Qp:[+]Qg
n = - (2.65)
Ecp
unde numitorul reprezinta energia combustibilului cu care este alimentata centrala.
- energetic pe timpul iernii

W+ QPT
ne* =— (2.66)
Eco
- exergetic pe timpul verii
W + nCarnotPT Q PT + z-CarnotG QG
cc
nex - .
E X
(2.67)
- exergetic pe timpul iernii
W+ TcarmoetQpr
Mo = . (2.68)
E X
unde
Ncarnot = 1_?0 (269)
Bilanturile pentru ansamblul integrat sistem de producere - utilizator:
- energetic pe timpul verii
o o Ut o ut
W+ QACC + erig
e = - (2.70)
Eco
- energetic pe timpul iernii
o o ut o ut
W+ Qinc + QACC
ntt = - (2.71)
Eco
- exergetic pe timpul verii
. o Ut o ut
W + ng;rnotACC‘Q ACC| ng;rnotfriiQ frig
st = (2.72)

EXcp
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In relatia (2.72) apare semnul ,,-,, deoarece factorul ng;mmf,ig<o. Acest lucru se

5 .. . . T,
datoreaza valorii supraunitare a raportului —— >1.
frig
- exergetic pe timpul iernii

- o ut o Ut
ut ut
W + TICarnotACCQ ACC + nCarnoti#Q inc
C-ut
n. = - (2.73)
EXco

Daca se considera ca retelele de transport si distributie a caldurii, respectiv frigului sunt
perfect izolate, intre bilantul energetic pe timpul iernii de la nivelul centralei si cel al
sistemului integrat, nu exista diferente valorice.

Din punct de vedere exergetic lucrurile nu sunt similare, tocmai datoritd nivelurilor de
temperatura diferite la care se afla caldura la producator si la utilizator. Astfel chiar daca se
considerd un sistem ce nu inregistreaza pierderi pe transport si distributie, faptul ca la nivelul
utilizatorului, cdldura este slab calitativa, face ca valoarea randamentului exergetic pentru
intregul sistem sa fie inferioard randamentului centralei producatoare.

Tn concluzie se poate nota superioritatea analizei exergetice, prin faptul ci spre
deosebire de primul principiu, surprinde si aspectul calitativ al energiei, oferind o viziune
completa a modului de utilizare a potentialului combustibilului.
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CAPITOLUL 3

STUDIUL ENERGETIC SI EXERGETIC AL MASINII
FRIGORIFICE CU ABSORBTIE

In contextul economic si energetic actual, introducerea tehnologiilor ce utilizeaza
energii regenerabile ca surse de caldura, are un dublu avantaj: reducerea costurilor cu
combustibilul si reducerea poluarii. Utilizarea céldurii ca sursa de energie, ofera posibilitatea
utilizarii soarelui drept combustibil al sistemului de climatizare. In prezent existd un mare
interes pentru aceste tipuri de sisteme, datoritd faptului cd orele in care este nevoie de
climatizare se suprapun cu orele de insorire. In anul 2005 sistemele de climatizare solara in
Europa insumau o putere de doar 6 MW.[52]

Diferiti autori prezintd in lucrarile lor diverse tehnologii prin care se produce frig
pornind de la energia solara. Se considera ca exista trei tipuri de instalatii: cu compresie
mecanica de vapori, utilizdnd energie electrica produsa de panourile fotovoltaice, al doilea tip
functioneaza dupa un ciclu deschis ce trateaza direct aerul, iar ultimul tip are la baza absorbtia
chimica printr-un ciclu termodinamic inchis ce utilizeaza un amestec binar capabil sa produca
frig, pornind de la un aport de caldura. [53,54]

In cazul primei grupe de instalatii, care produce frig prin compresie mecanica,
randamentul de producere este mic datoritd eficacitatii scazute de transformare a energiei
solare in energie electricd a panourilor fotovoltaice. In cazul acestei tehnologii, COP-ul este
cuprins intre 2,52 si 3,57 [55].

Cea de a doua tehnologie, ce utilizeaza un ciclu deschis cu dezumidificare, in care
agentul frigorific este chiar aerul ce trebuie racit, are un COP cuprins in intervalul 0,5 — 1,
chiar valori supraunitare. Principiul de functionare constd in dezumidificarea, urmata de
racirea aerului proaspat pe baza fluxului de aer viciat ce paraseste spatiul climatizat. Efectul
frigorific este produs datoritd evaporarii aerului viciat, prin preluarea caldurii de la aerul
proaspdt. Caldura solara intervine in sistem pentru regenerarea materialului desicant.
Avantajul acestei tehnologii este acela ca functioneazd cu temperaturi ale sursei calde relativ
reduse ( 70°C). Pe de alta parte, suprafata captatoarelor solare este mai mare comparativ cu
situatia sistemului de racire bazat pe absorbtia chimica. Astfel pentru a obtine 1 kW de frig
este nevoie de 3,5 m® panouri, comparativ cu doar 2,8 m?, in cazul absorbtiei chimice.[56]

In acest capitol, atentia este indreptati citre sistemele de ricire cu absorbtie, in
urmatoarea sectiune fiind prezentate citeva rezultate si directii ale cercetarilor inregistrate in
acest domeniu.

3.1. PREZENTAREA INSTALATIEI
3.1.1. Stadiul actual al cercetarii

Masinile frigorifice cu absorbtie, reprezinta doar 10% din totalul tehnologiilor de racire
de confort, potentialul de dezvoltare in viitor fiind foarte mare [57]. Prin utilizarea caldurii
drept sursd de energie a masinii frigorifice cu absorbtie, se deschide posibilitatea folosirii
soarelui drept combustibil [58]. De altfel avantajul acestei tehnologii provine din faptul ca se
poate utiliza drept sursd, orice caldura reziduala ce poate proveni din: cogenerare, centrale de
incinerare a deseurilor etc.

Prima masind frigorifica cu absorbtie a fost realizatd in 1858, de catre inginerul francez
Ferdinand Carré. Acest prim sistem utiliza ca absorbant apa si ca agent frigorific amoniacul.
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In Statele Unite ale Americii a fost ulterior descoperit amestecul apa (agent frigorific) si
bromura de litiu ( absorbant ).

In sistemele frigorifice cu absorbtie, un rol important il are selectarea agentului de lucru
conform cu parametrii de utilizare, astfel incat si se obtind performante cit mai bune. In
ultimii ani mai multi cercetatori s-au concentrat asupra studierii diferitelor solutii binare.

Ajib si Karno [59] au prezentat rezultatele experimentale si teoretice obtinute la
functionarea unui sistem cu acetond/ZnBr, . Ei aratd cd acest amestec este potrivit pentru
temperaturi ale generatorului de 50-55°C, obtinand un COP de 0,4-0,6. Tot pentru aplicatii
solare Pilatowsky et al. [60] si Romero et al. [61] au utilizat perechea CH3NH,/H,O obtinand
COP-uri de pana la 0,55 pentru temperaturi ale sursei de 60° C.

Zhu si Gu [62] au facut o analiza teoreticd a unui sistem cu absorbtie cu solutia
NH3/NaSCN, 1in care NaSCN este absorbantul. Aceastd solutic poate fi folositd cu
performante bune in cazul temperaturilor scazute ale generatorului, In aceastd situatie
inregistrandu-se COP-uri cu aproximativ 10% mai mari decat in cazul utilizarii perechii
NH3/H0.

Safarov [63], a prezentat solutia LiBr/CH3OH ca o alternativa a LiBr/H,0O, observand
ca vascozitatea este mai micd, ceea ce deschide posibilitatea producerii de frig sub
temperatura de inghet a apei.

Wu si Eames [64] intr-o lucrare din 2000, inventariaza inovatiile ce au aparut in
tehnologia absorbtiei precum si diferitele amestecuri ce pot fi utilizate ca agent de lucru.
Concluzia studiului este ca desi in decursul timpului s-au depus eforturi insemnate in vederea
gasirii si imbunatatirii fluidelor de lucru, perechile LiBr/H,O si NH3/H,O rdman cele mai
utilizate si cu performante bune.

Kaita [65] a dezvoltat ecuatiile din care au rezultat propietatile solutiei de bromura de
litiu, pentru temperaturi variind de la 40 pand la 210° C pentru concentratii intre 40—65%.
Aceste ecuatii sunt utile pentru masinile cu triplu efect. Tot pentru aceasta solutie Chua et al.
[66], au calculat entalpii, entropii si calduri specifice pentru temperaturi intre 0-190° C si
concentratii in intervalul 0-75%.

O alta directie a studiilor o constituie analiza termodinamicd si analiza performantelor
energetice si exergetice.

Abu-Ein et al. [67] au prezentat in 2009 studiul teoretic al unui sistem solar de absorbtie
cu NH3/H,O. Minimul COP-ului a fost inregistrat la 110°C, in vreme ce maximul la 200° C.
May et al. [68] au realizat un studiu energetic si exergetic al unui sistem comercial de 10kW
avand agent de lucru NH3/H,O. Au constatat ca absorbitorul este responsabil cu peste 45%
din scaderea COP-ului.

Venegas et al. [69] au facut o simulare teoreticd a comportarii unui sistem cu absorbtie
in regim de masinad frigorificad si pompa de caldura, cu solutii de NH3/H,0O, NH3/LINO3 si
NH3/NaSCN, utilizand caldura de parametrii scazuti, 50-90°C. Cele mai bune rezultate au fost
inregistrate in cazul utilizarii NH3/LINOj3. Aceasta solutie a fost studiata si de catre Wang et
al. [70] in cazul unei magini imbunatatite prin utilizarea mai multor absorbitoare in serie,
dintre care unul era racit de mediul ambiant, iar celelate erau racite de agentul frigorific aflat
la o presiune intermediard celei de vaporizare si celei de condensare. Rezultatele simularii au
ardtat ca pe baza unei calduri de parametrii scazuti, 65°C, este posibila producerea de frig
pana la -40°C.

In vederea imbunititirii performantelor, Fernandez-Seara et al. [71] au utilizat un sistem
frigorific in cascadd cu un compresor ce functioneaza cu CO; in trepta de temperaturd joasa,
in vreme ce in treapta de temperaturi ridicate este utilizat sistemul cu absorbtie de NH3/H0.
Astfel au reusit generarea de frig la temperaturi scazute si reducerea consumului de energie.

He si Chen [72] au utilizat amestecul R32 si R134a ca refrigerant si dimetilformamida
ca absorbant intr-un sistem de absorbtie in cascadd, obtinand frig la temperatura de -50°C.
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Trebuie mentionat cad aceastd temperatura nu poate fi obtinutd in sistemele clasice cu
absorbtie. Acesti autori afirmd ca prin noul ciclu se poate obtine teoretic o temperatura de
-62°C pentru o valoare a tg de 160°C. Experimental s-a reusit obtinerea unei temperaturi de
evaporare de -47,3°C, consideand o temperatura la generator de 157°C.

O altd sursa de energie neexploatatd prea mult in domeniul producerii frigului, este
caldura deseu ce rezulta din evacuarea gazelor de ardere de la motoarele cu combustie interna.
Manzela et al. [73] si Koehler et al. [74] au studiat potentialul utilizarii acestei surse de
energie in domeniul magsinilor frigorifice cu absorbtie, precum si influenta pe care acest fapt o
are asupra performantelor motorului. De asemenea Hilali si Soylemez [75] au optimizat aria
de schimb de cédldurad a generatorului, pentru un sistem cu absorbtie functionand cu gaze de
ardere. Au gsit o arie optima de 1,07 m?, pentru care au obtinut un COP de 0,751.

Misra et al. [76] au abordat problema optimizarii unui sistem ce functioneaza pe baza de
LiBr/H,O din perspectiva costului mediu. Aceastd metoda constd intr-o analiza exergetica
urmatd de determinarea costului unitar al fiecarui curent intern si produs, ce apar in
reprezentarea termo-economica a sistemului.

Asdrubali si Grignaffini [77] au facut un experiment in care au studiat functionarea unui
chiller cu LiBr/H,O. Au inregistrat cele mai bune performante energetice pentru valori ale
temperaturii de la generator de 70°C, fapt ce indica posibilitatea utilizarii energiei solare drept
combustibil al sistemului.

Tn 1996, Bejan [78] a utilizat analiza exergetica intr-un studiu teoretic. Talbi si Agnew
[29] au efectuat o analiza exergetica pe baza datelor experimentale obtinute de la 0 masina cu
absorbtie simplu efect, al carui generator functioneaza pe baza gazelor evacuate la 500° C.
Racirea condensatorului este asiguratd de mediul ambiant, considerat la o temperaturd de
33° C. Utilizand programul FORTRAN 77, au fost calculate punctele de stare ale ciclului,
pierderile exergetice ale fiecarui component si al sistemului, precum si COP-ul.

In anul 2005, Sencan et al. [79] a simulat In FORTRAN 90, functionarea unei masini de
absorbtie simplu efect, ce functioneaza cu amestecul binar LiBr/H;O. Rezulatele obtinute
indica o imbunatatire a performantelor energetice cu cresterea temperaturii sursei, in vreme ce
performantele exergetice scad.

Aphornratana si Sriveerakul [80] au desfasurat o investigatie experimentala asupra unui
sistem cu absorbtie simplu efect de 2kW, pe bazd de LiBr/H,O. Testele au aratat ca
introducerea unui schimbator de caldurd recuperator, poate conduce la imbunatatiri ale
COP-ului de pana la 60%. Tot acesti autori au aratat importanta pe care o are factorul de
circulatie asupra performantelor sistemului. In vederea imbunitatirii eficientei, autorii
sugereazd cresterea ariei absorbitorului, mentiondnd insda cd temperatura solutiei trebuie
mentinuta peste limita de cristalizare.

Kaushik si Arora [21] au prezentat analiza energeticd si exergeticd a unor sisteme
simplu si dublu efect cu LiBr/H,0. Autorii au dezvoltat un model matematic in EES [49] si au
studiat efectul variatiei temperaturilor in diferitele componente ale sistemului: generator,
absorbitor, condensator, evaporator. Rezultatele au indicat ca eficienta energetica a sistemului
variaza in intervalul 0,66—0,75 pentru masina cu simplu efect si in intervalul 1-1,28 pentru
cazul ambelor sisteme.

Zadeh and Bozgoran [81] au realizat o simulare Tn EES, observand de asemenea ca cele
mai mari distrugeri de exergie apar in generator si absorbitor. Orice imbunatatire adusa
acestor componente, aduce cresteri ale performantei sistemului.
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3.1.2. Descrierea functionarii

Comparativ cu amestecul amoniac-apa, unde presiunea este superioara celei ambiante,
in cazul sistemului cu bromura de litiu, presiunile trebuie sa fie foarte scazute, de doar 7 mm
Hg pentru a putea atinge un nivel de temperaturi interesante din punctul de vedere al
climatizarii cladirilor, de 4-6°C. Avantajele sistemelor de absorbtie ce folosesc amestecul
LiBr/H,0 sunt urmatoarele:

- nu necesita coloana de rectificare si deflegmator;

- caldura latenta de vaporizare a apei este mare;

- agentul nu este toxic, inflamabil si nici exploziv, astfel incét instalatia nu necesita o
supraveghere speciala;

- presiunea din sistem este redusa ceea ce conduce la un consum mic de metal, ceea ce
da posibilitatea credrii unei unitati compacte.

Acest ultim element reprezintd si unul dintre dezavantaje, presiunile scazute din
instalatie necesitand etansari speciale [45].

Avand Tn vedere ca scopul studiului a fost cel al climatizarii, s-a optat pentru utilizarea
amestecului apa — bromura de litiu. Tn continuare prezentam functionarea unei masini
frigorifice cu absorbtie figura 3.1., alaturi de reprezentarea ciclului n diagrama Oldham,
figura 3.2.
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Fig.3.1 Schema unei MFA imbunatatita cu economizor
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Fig.3.2 Reprezentarea ciclului MFA imbunatatita cu economizor in diagrama Oldham

Functionarea este similard cu cea a sistemului cu compresie de vapori, in componenta
intrand condensatorul, ventilul de laminare si evaporatorul. Principiul fizic este dat de
propietatea anumitor lichide de a absorbi respectiv desorbi vapori. Solubilitatea vaporilor in
lichid este o functie ce depinde de presiune si temperatura, iar fluidul de lucru este un amestec
binar in care componentul mai volatil este agentul frigorific. Celalat component mai putin
volatil, care fixeaza vaporii de agent frigorific, este denumit absorbant. Trebuie mentionat ca
sistemele cu absorbtie sunt masini triterme, ce utilizeaza trei niveluri de temperatura Tca, Tint Si
T, , care pentru functionare trebuie sa respecte inegalitatea T, < Tin < T¢a ( date de trei surse
de caldura).

Cele trei surse de cdldura sunt :

sursa motrice, temperatura ridicatd T, ;
mediul ambiant, temperatura intermediara Tin ;
sursa rece, unde se creeaza efectul frigorific, T;.

Transformarile termodinamice prin care trece agentul frigorific, pot fi incluse in doua
cicluri termodinamice cuplate. Astfel apare un ciclu direct, motor, ce furnizeaza energia
necesara desfasurarii unui al doilea ciclu inversat, frigorific. [45]

Tca este temperatura sursei calde si ea se regaseste la generator, Ti, este temperatura
mediului ambiant ce asigurd racirea condensatorului si a absorbitorului, iar T, este
temperatura de evaporare, de la nivelul evaporatorului.

Descrierea functionarii, pe componente:

* Generatorul

In aceastd componenti aportul de cildura exterior se transferd solutiei bogate in apa
(starea 1a), la temperatura Tc, . Aceasta caldura povoaca evaporarea unei cantitati a agentului
frigorific ( in cazul nostru, apa), fenomen cunoscut sub numele de desorbtie. La iesirea din
generator exista o separare intre vaporii de apa (2) si solutia saracita in agent frigorific (3) .

+ Condensatorul

Urmarind cursul agentului frigorific, acesta patrunde in condensator, unde are loc
condensarea agentului frigorific, fiind evacuatd cédldura de condensare. Temperatura de
condensare ( Tint ) este fixata de catre agentul de racire. Prin fixarea temperaturii de
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condensare, se stabileste Tn acelasi timp si presiunea de condensare. Agentul de racire preia
caldura de condensare si 0 evacueaza catre mediul ambiant.

* Evaporatorul

La iesirea din condensator agentul frigorific este laminat, iar apoi la starea (5) intrd in
evaporator. In evaporator apa agent frigorific, preia cildura de la fluidul ce trebuie racit si are
loc procesul de evaporare. Temperatura de evaporare si presiunea ansamblului evaporator-
absorbitor este fixatd de temperatura sursei reci.

* Absorbitorul

Agentul frigoric la starea (6), dupa ce a produs efectul util, paraseste evaporatorul si
intra in absorbitor unde se amestecd cu vaporii sdraci in api, ce provin de la generator. in
absorbitor are loc fenomenul ce da numele sistemului, fenomenul de absorbtie a vaporilor de
apa in solutia sdraca in agent frigorific. Reactia de absorbtie este exoterma, caldura produsa
fiind evacuata catre fluidul de racire.

* Schimbatorul de caldura, recuperator

Pentru a imbunatati performantele sistemului de absorbtie se utilizeaza un schimbator de
caldurd recuperator, ce are rolul de a raci solutia saracd in agent frigorific ce provine din
generator, caldura fiind cedata catre solutia ce paraseste absorbitorul, la starea (1).

* Pompa, Ventilul de laminare

Instalatia de racire cu absorbtie are doud regimuri de presiune : un regim de presiune
joasd ce caracterizeazd ansamblul evaporator-absorbitor si regimul de presiune TInalta,
reprezentativ pentru generator si condensator. In acest sens schema simplificatd, din figura
3.1. a fost conceputa astfel incat sa fie sugerat si acest aspect, generatorul si condensatorul
fiind amplaste in partea de sus, iar celelate douda componente in partea inferioara. Trecerea de
la nivelul de presiune joasa la cel ridicat se realizeaza prin intermediul unei pompe, T vreme
ce trecerea inversa are loc in ventilul de laminare. Aici rezidd un alt avantaj al masinii
frigorifice cu absorbtie. Daca in cazul masinii cu compresie de vapori, cel mai mare consum
de energie are loc In compresor, in cazul instalatiei cu absorbtie, consumul pompei poate fi
neglijat, daca luam in calcul efectul util produs de sistem raportat la cantitatea de electricitate
consumata.

3.2. CALCULUL TERMIC AL INSTALATIEI CU ABSORBTIE
3.2.1. Calculul energetic

Calcululul energetic porneste de la stabilirea principalelor temperaturi, presiuni i
concentratii ce vor determina functionarea sistemului.

3.2.1.1. Stabilirea temperaturilor ciclului

te, =tz —At,, ,unde Atg,=2-4°C (3.1)
teg =tcge + Aty unde Aty =2-4°C (3.2)
Lap = leg (3.3)
tg =tg, —Alg , unde Atg =2-4°C (3.4)

Cele doua niveluri de presiune ce caracterizeaza evaporatorul si absorbitorul, respectiv
condensatorul si generatorul, se regasesc in tabelele de apa si abur sau 1n diferite programe de
calcul ce furnizeaza presiunile de saturatie ale apei la diferite temperaturi.
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3.2.1.2. Stabilirea presiunilor ciclului

Cele doud regimuri de presiune ce caracterizeaza ciclul sunt date de presiunile de
saturatie ale agentului frigorific, respectiv apa 1n cazul de fata.

pEv = psapa(tEv) (35)

pCd = psapa(tcd) (36)
3.2.1.3. Stabilirea concentratiilor ciclului

Pentru determinarea concentratiilor &y si &y se fixeaza in diagrama h-&, punctele 3 si 1,

la intersectia tg CU Pcq, repsectiv tap si pap. Aceste valori se pot obtine pe baza programelor de

calcul, gen EES ( Egineering Equation Solver).

3.2.1.4. Stabilirea punctelor caracteristice ale ciclului

1= f(tAb y pAb); (3_7)
2=1(ps, &m); (3.8)
3=1(tc , Pca) (3.9)
4 = f(tcq, &=0); (3.10)
5 = f(tey, hs=hs); (3.11)
6= f(pEv ' tEv); (312)
3 =1dm, t); (3.13)

Temperatura punctului 3a se obtine impunand o diferentd de temperaturd la capatul
dinspre absorbitor al schimbatorului de caldura recuperator.

Astfel se impune un Atgc= 12 — 15° si rezulta:
t3a=t1 + Atrc (3.14)

Aceastd conditie trebuie respectatd, deoarece o scadere mai mare a tz, poate apropia
solutia bogata in sare, de limita de cristalizare.

Punctul 1a rezulta dupa urmatorul calcul:

- se scrie relatia de bilant termic, In vederea determindrii entalpiei hya:

m(h, —h) =(m—m,)(h, —h,,) (3.15)
=+ T gy =+ E D, ) .16
m f
unde f = ﬂ , semnifica factorul de circulatie (3.17)
mO

- se scriu diferentele de entalpie in functie de temperatura si de caldura specifica, n
vederea determindrii temperaturii ty,:
hy —hy, = Co (t; —t5,) (3.18)

h, —h =c,(t, -t) (3.19)
Factorul de circulatie, f, are o influentd semnificativd asupra coeficientului de
performanta [80] si el reprezinta raportul dintre debitul total si debitul de agent frigorific.
Prin aplicarea relatiei de bilant termic pe generatorul G, se obtine relatia (3.20):
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m&, =my &, +(M—m,)S&y, (3.20)

dar &,=0, deoarece sunt doar vapori de apa, rezultand:

fo S : (3.21)
gM - fm

3.2.1.5. Stabilirea sarcinilor termice, bilantul masic, bilanturile energetice §i
coeficientul de performanta
Evaporator (Ev):

dey =hg —hg (3.22)
Cunoscand sarcina termica a evaporatorului, care este 0 datd constructiva ce rezultd din

necesarul de frig ce trebuie asigurat de masina frigorifica, rezulta debitul de apa agent
frigorific :

mo = Qev (3.23)
ey
Condensator (Cd) :
Ocg =h2 —hy (3.24)
Qcs =Mo (3.25)

Generator (G) :

mhy, + Qg = Mo h, + (M—mo)h, (3.26)
Qe =Mo(h, — hy) + m(h, —h,,) (3.27)
Ge =35 = (h, ~h) + f(h,—hy) (3.28)
Mo
Absorbitor (Ab):
mhl—'_QAb =Mo h6 +(m_ mo)hSa (329)
Qup = Mo(hy — ) +m(h, —h;) 530
Qo= 228 = (hyhy)t f(hy, ) (3:31)
Mo

Ecuatia de bilant masic:

M = Mo+ Muier (3.32)

Ecuatia de bilant energetic:

(.?G+(.3Ev :éAb+éCd (3.33)
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Coeficientul de performantd al masinii frigorifice cu absorbtie:

cop-_ Q&

Qg +W pompa

(3.34)

3.2.2. Calculul exergetic
3.2.2.1. Calculul exergetic al sistemului de absorbtie si al componentelor
sale

Analiza exergetica se bazeazd pe cel de al doilea principiu al termodinamicii $i s-a
efectuat similar cu alte studii precedente [80], [82].

In vederea stabilirii performantelor exergetice ale sistemului frigorific cu absorbtie, s-a
procedat la calcularea indicatorilor exergetici pentru fiecare component principal si ulterior
pentru Tntregul sistem. Pentru calculul exergiei s-a utilizat modelul ,,cutiei negre”, respectiv
nu se intrd in intimitatea proceselor din interiorul sistemului, bilantul fiind realizat pentru
fiecare zona functionald, ludnd 1n considerare intrarile reprezentate de combustibil
(Cb),iesirile reprezentate de produs (P), Acestora li-se adauga distrugerea de exergie (I).
Ecuatia generald de bilant este data in relatia (3.35):

Cb=P+I1+Pi (3.35)
unde | reprezintd distrugerea exergiei si Pi pierderile de exergie catre mediu ca urmare a

Inainte de a efectua o analizd exergetica, sistemul studiat trebuie raportat la o stare
referintd, fatad de care se calculeaza performantele. Referinta este de obicei stabilita ca fiind
mediul ambiant, deoarece orice sistem cand ajunge in echilibru cu mediul ambiant si-a epuizat
intregul potential de efectuare a lucrului mecanic. In acest caz, s-a considerat starea de
referintd ca avand parametrii po=1 atm si to=tcyi=25°C.

Fiecarui component al sistemului i s-au asociat urmatoarele elemente:

- Combustibilul, ce reprezinta resursele exergetice furnizate sau potentialul exergetic de
la inceputul procesului;

- Produsul, respectiv efectul util produs de respectivul component;

Din punctul de vedere al naturii exergiei, pentru condensator si evaporator, apare doar
exergia termo-mecanicd, in timp ce pentru absorbitor si generator, unde se schimba
compozitia solutiei de LiBr/H,0, exergia chimica are un rol important, ce nu poate fi ignorat.
mai jos.

Starea de referintd “0”, este stabilitd prin relatia (3.36), pentru apa la t=25°C si
Po=101,325 kPa:

A= hey —ToSey (3.36)
In continuare sunt prezentate relatiile pentru fiecare component.

Evaporator (Ev)

Evaporatorul este un schimbator de caldura al carui scop este de a extrage caldura Qg
din apa racita, si de a-| transfera la agentul purtator de frig, catre spatiul climatizat. Conform
acestei definitii identificdm conceptele de combustibil si produs. Astfel, produsul este
cantitatea de cdldurd pe care o cedeazd apa, In vreme ce combustibilul acestui proces este
caldura pe care o preia apa agent frigorific din circuitul instalatiei cu absorbtie. Aceste
concepte sunt prezentate mai jos in ecuatiile (3.37-3.42).
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P, = éx Eve— E.XEvi = r;]ar (EXEve—EXEVi) (3.37)
eXeve = Ngy, —TySg,e — A (3.38)
eXevi =hg,; = TySe,i — A (3.39)
Ch, = E.x5— E.xe = I';']o(eX5— €Xs) (3.40)
exs =hg —TpsSs — A (3.41)
exg =hg —TpSg — A (3.42)

Randamentul exergetic zonal este raportul dintre produsul si combustibilul
subsistemului analizat.

(3.43)

Considerand ipoteza de lucru conform careia se ignora pierderile de caldura catre mediul
ambiant, prin diferenta dintre combustibil si produs se determind distrugerea de exergie ce are
loc in timpul procesului termodinamic, respectiv ireversibilitatea, conform relatiei (3.44).
lgy =Cbg, —Pgy (3.44)

Pentru a putea avea 0 reprezentare a ponderii pe care o are distrugerea poetntialului
exergetic intr-un component, in contextul Tntregului sistem, s-a introdus un indicator denumit
ireversibilitatea redusa, in care se raporteaza distrugerea componentului la combustibilul
sistemului, respectiv exergia caldurii furnizate la generator:

I Vv
e =100 (3.45)

Ir
EXQG

Condensator (Cd)

Condensatorul este un schimbator de caldura al carui rol este de a transfera caldura spre
mediul ambiant. Conform definitiei sunt prezentate mai jos relatiile pentru analiza exergetica
a componentului.

Poy = EXa+ EXq,, = Mo eXa+ EXq, (3.46)
eXg =hg —Tgss — A (3.47)

Avand in vedere cd starea de referinta este consideratd a fi temperatura apei de racire,
rezulta ca exergia caldurii latente de condensare este nula, conform relatiei (3.48).

E.XQCd - écd (1_ T_O) =0 (348)
TO
Chgy = Exa =moex, (3.49)
exz = h2 —Tosz -A (350)
_ Ped
MTexcd = Cheg (3.51)
lcg =Cbcy —Peg (3.52)
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|
Ireg =—==4-100 (3.53)
EXQG

Generator (G)

Generatorul este un schimbator de cildura in care are loc transferul energiei termice de
la sursa, catre solutia de LiBr-H,0. Sub influenta caldurii are loc fierberea unei cantititi de apa
din solutia binard. Produsul acestui echipament este reprezentat de exergia fluidelor ce
pardsesc generatorul la un potential termic superior.

P; = EXa+ EXs = mo ex2+ (M—mo) eXs (3.54)
ex3 = h3 —T053 —A (355)
Cbg = EXia+ EXq, = MeXia+ EXq, (3.56)

Se considera ca facand parte din combustibil si solutia de LiBr-H,0 la starea 1a, ce vine
cu un aport de caldura de la economizor, chiar daca de temperaturd mai scazuta.

€X1la = hla —Tosla - A (357)
. . T
Exqe =Q,(1—=2) (3.58)
TmG
Exergia caldurii din relatia (3.58) este combustibilul intregului sistem de absorbtie.
1 _lei ~lee
me =T (3.59)
In(&
TGe
reprezentand media logaritmica a temperaturilor tur-retur a agentului incélzitor.
Ps
MexG = Che (3.60)
lg =Cbg —Pg (3.61)
I
Ir, =—5-100 (3.62)
EXQG
Absorbitor (Ab)

Absorbitorul este un schimbator de céaldura al carui rol este de a prelua caldura produsa
in timpul absorbtiei vaporilor de apa in solutia bogatd in sare. Din acest punct de vedere
produsul absorbitorului este reprezentat de exergia solutiei saline de concentratie scazuta,
precum si de exergia caldurii evacuate catre mediul de racire.

P, = EXi+ EXq,, = MeéXi+ EXq,, (3.63)

eX1 = hl —Tosl -A (364)

La fel ca in cazul condensatorului, temperatura de referintd fiind considerata a fi
temperatura apei de racire, rezultd ca exergia caldurii evacuate de la absorbitor este nula,
conform relatiei (3.65).

60



Scheme hibride de alimentare cu caldura a unor ansambluri de cladiri

. . T
Exo, =Qu@->)=0 (3.65)
TO

Combustibilul procesului din absorbitor este exergia celor doud solutii ce intrd in
absorbitor.

Cb,, = EXsa+ EXe = Misr €X,, + Mo €Xq (3.66)

ex3a =Nga —TpSga — A (3.67)
_ Pap

TexAb = Chag (3.68)

IAb :CbAb - PAb (369)

I

Irpp = —22-100 (3.70)

EXQG

Schimbator cildurd economizor (Sc)

In cazul economizorului, produsul este reprezentat de cresterea potentialului exergetic a

solutiei sdrace 1n sare, pe baza caldurii transferate de la combustibil reprezentat de solutia
bogata in sare.

P, = EX,, — EX, = M(eX1.a—ex1) (3.71)
Ch,, = Exs - Exsa = M5, (€X3—€X3a)
(3.72)

_ 5 3.73
r/exSc CbSc ( . )
ISc = CbSc - I:)Sc (3-74)

|
Ir. =—*-100 3.75
> Exo, (3.75)

Exergia pompei este reprezentd de lucrul mecanic consumat, WP .
Eficienta exergetica al intregului sistem de absorbtie este prezentata in relatia de mai
jos:
7 omFa= _Pe (3.76)
exMFA™ = . .
Ex,. +W
Qe P
3.2.2.2. Calculul exergetic detaliat al absorbitorului
In vederea studiului se izoleaza absorbitorul cu cele doua stari de intrare 6 — apa agent

frigorific i 3a solutia bogata in sare, starea de iesire fiind 1, solutie salind de concentratie

scazuti. In vederea analizarii proceselor se au in vedere 3 bilanturi: masic, energetic si
exergetic.[6]
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De la Generator

3a

| |
1 ‘—I Absorbitor —— 6
|

Fig.3.3 Reprezentare schematica a absorbitorului

In absorbitor are loc o schimbare de compozitie a solutiei ceea ce inseamna ca 1n exergia
totala intervine pe langa componenta termo-mecanica si o componenta chimica. Exergia totala
specifica este datd de relatia:

exlTOT =(h-Top*s)-A

unde A este starea de referinta.
Exergia termo-mecanica este:

ex™ =(h—hy)-To(s-5g) (3.78)
unde parametrii in care apare indicele “0”, reprezinta solutia salind cu aceeasi concentratie ca

cea din punctul considerat, dar aflata in echilibru termo-mecanic cu mediul, la parametrii
(Po, to).

Exergia chimica rezulta ca differenta dintre exergia specificd totald si componenta ei
termo-mecanica:
CH TOT ™

(3.77)

ex~ =ex —ex (3.79)
Distrugerea de exergie de la nivelul absorbitorului se calculeaza cu relatia:

| ' =Cb—P=Exg +ExSH - ExCH (3.80)

Exg™ =0 (3.81)

deoarece la starea 6, avem doar apa.

3.3. STUDIU DE CAZ, CALCULUL NECESARULUI DE FRIG
3.3.1. Elemente de alcatuire arhitecturala

Studiul teoretic al masinii frigorifice prezentat in acest capitol are ca aplicabilitate
practica necesitatea climatizarii ultimului etaj al unei cladiri din sectorul tertiar.

Cladirile analizate fac parte din complexul IUT Ville d’Avray, apartinand Universite
Paris X . Ansamblul este situat in Franta, localitatea Ville d’Avray, regiunea ile-de-France,
departamentul Hauts-de-Seine.
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i

Neg

i e e
Y T

Fig. 3.4 IUT Ville D’ Avray

Calculul se refera exclusiv la cladirile A si E ale acestui ansamblu, respectiv ultimul
nivel al acestor cladiri. Scopul calculului 1l reprezinta determinarea Tn regim de vara a
necesarului de frig pentru climatizarea ultimului etaj al celor doua cladiri mentionate.
Cladirile au fost executate si date in folosinta Tn anul 2004 si constructiv au o structura
identica, separarea fiind facuta din punct de vedere administrativ. Astfel in cladirea A
predomina birourile profesorilor si cele administrative, n timp ce in cladirea E sunt amplasate
laboratoarele si salile de seminar.

Cladirea A are fatada principala orientata spre EST, iar cladirea E spre NORD.

Cladirea A este de tipul P+2, fiind prevazuta cu o scara de acces si grupuri sanitare.

Cladirea E este de tipul P+3 si este prevazuta cu lift , 2 scari de acces, grupuri sanitare.

Ambele cladiri au acoperis tip terasa, amplasat la acceasi cota. Diferenta numarului de
niveluri apare datorita formei terenului a carui cota creste spre cladirea A, reducandu-se astfel
numarul de etaje.

Calculul necesarului de frig a fost efectuat in programul TTH. Acest program permite
calcularea necesarului de caldura, respectiv frig pentru asigurarea confortului. Elementele
luate Tn considerare sunt: destinatia cladirii, localizarea sa geografica in vederea incadrarii ei
intr-o zona climatica, partile componente ale anvelopei cu caracteristicile lor geometrice si
termotehnice. Tn continuare este dezvoltat calculul realizat cu ajutorul programului TTH.
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3.3.2 Calculul termotehnic al cladirii
Caracteristicile principale ale cladirii cu care se incepe calculul sunt prezentate mai jos:
Cladirea: IUT Ville d’Avray
Adresa:50 rue de Sévres, Ville d’Avray
Destinatia principala a cladirii : invatamant
Regimul de inaltime : S+P+3
Structura constructiva: cadre din beton armat
Gradul de expunere la vant : moderat adapostita

3.3.2.1. Caracteristicile termotehnice ale cladirii

Mai jos este descrisd din punctul de vedere al elementelor de constructie si al
caracteristicilor termotehnice, anvelopa cladiri. In fiecare tabel apar straturile compozite ale
fiecarui element ce alcatuieste anvelopa si este datd denumirea in limba franceza a tipului
elementului, asa cum apare in programul TTH, cu ajutorul caruia a fost realizat calculul, A
reprezentand coeficientul de transfer termic conductiv, caracteristic elementului de
constructie, a carui grosime este data in ultima coloana.

Trebuie mentionat ca elementelor “’Stalp’’ si “’Stalpfca’’ li s-a addugat prin intermediul
programului TTH o penalizare de 13,8% la coeficientul de transfer termic rezultat, ca urmare
a faptului ca elementul constructiv, prin structura sa si prin pozitionare introduce o punte
termica.

Conform MC 001/2005 [83] prin punte termica se intelege o portiune din anvelopa unei
cladiri, in care valoarea fluxului termic este sensibil modificata ca urmare a faptului ca
izotermele nu sunt paralele cu suprafetele elementelor de constructie. Puntile termice sunt o
parte a elementelor de constructie care alcdtuiesc anvelopa cladirii in care fluxul termic este
mai intens decat in rest, fiind modificat printr-o :

a) penetrare total sau partiala a anvelopei cladirii de cétre materiale cu o conductivitate
termica diferita si/sau

b) schimbare 1n grosimea structurii si/sau

c) diferentd intre suprafetele interioare si exterioare, cum existd la intersectiile intre
perete/pardoseala/tavan.

Coeficientii de transfer convectiv au valorile :

;=8 W/ m?K_ - citre interior

0.=13.5 W/ m?K_ - citre exterior

Pentru elementele opace cu finisaj din caramida aparentd culoarea este maro, iar pentru
celelalte elemente culoarea este alba.
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Tabelul 3.1 Caracteristici termotehnice pereti exteriori opaci

PE Descriere Material component Amc[W/mMK] | grosime [m]
Perete exterior din Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,010
Murext beton placat cu masse 700-900)
caramida aparenta
Izolatie din polistiren 0,049 0,100
expandat (placomur
polystiréne expanse)
Beton (béton plein 2000- 1,65 0,160
3000)
Caramida aparenta 0,83 0.010
(briguette)
0,28
Perete exterior din Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,010
Murextfca | beton fara caramida masse 700-900)
aparenta
Izolatie din polistiren 0,049 0,100
expandat (placomur
polystiréne expansé)
Beton (béton plein 2000- 1,65 0,160
3000)
Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0.010
masse 700-900)
Stalp de rezistenta Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,010
Stalp din beton armat masse 700-900)
placat cu caramida
aparenta Beton (béton plein 2000- 1,65 0,400
3000)
Cardmida aparenta 0,83 0.010
(briquette)
Stalp de rezistenta Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,010
Stalptfca din beton armat fara masse 700-900)
caramida aparenta
Beton (béton plein 2000- 1,65 0,400
3000)
Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,010

masse 700-900)

Tabelul 3.2 Caracteristici termotehnice perete opac despartitor intre clidirea A si E

PE Descriere Material component Ame WIMK] | grosime [m]

Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,005

Mur_int Perete interior | masse 700-900)

din BCA

BCA (Bétons cellulaires, masse | 0,145 0,100
365-425)
Tencuiala (platre d’enduit 0,3 0,005
masse 700-900)
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Coeficientul de transfer convectiv are valoarea o;=8 W/ m°K pe ambele fete ale
elementului.
Tabelul 3.3 Caracteristici termotehnice planseu peste etaj inferior

PE Descriere Material component Amc[W/mK] | grosime [m]
Tencuiala (platre d’enduit 0,300 0,010
Plangeu Plangeu din masse 700-900)
beton
Beton (béton plein 2000-2300) | 1,650 0,140
Tencuiala (platre d’enduit 0,300 0,010
masse 700-900)

Coeficientul de transfer convectiv are valoarea 0;=5.5 W/ m?K pe ambele fete ale
elementului.

Tabelul 3.4 Caracteristici termotehnice terasa

PE Descriere Material component Amc[W/mK] | grosime [m]
Tencuiala (platre d’enduit 0,300 0,010
Terasa Terasi cu masse 700-900)

structura din

beton Beton (béton plein 2000- 1,650 0,140
2300)
Termoizolatie din polistiren | 0,042 0,100
extrudat (Polyst. extrudé
sans gaz 28-40kg/m3)
Hidroizolatie din bitum 0,230 0,010
(Bitume d'étanchéité)

Coeficientii de transfer convectiv au valorile :
0;=6.6 W/ m?K_ - catre interior
0=9.1 W/ m?K - catre exterior

Tabelul 3.5 Ferestre/usi exterioare

Tipul . Prezenta oblon
FE /UE Descriere tamplariei Tip etangare (i/e)
FE Fereastra cu dublu vitraj | PVC Ccu garnituri de Nu
etansare
UE Usa cu dublu vitraj PVC Ccu garnituri de Nu
etansare

Tabelul 3.6 Usa despirtitoare intre cladirile A si E

Tipul . Prezenta oblon
FE/ . L
/ UE Descriere tamplariei Tip etangare (ile)
UE Usa cu dublu vitraj PVC cu garnituri de etangare Nu
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In urma introducerii tuturor acestor elemente, rezulta coeficientii Upg, de transfer termic

ai elementelor constructive.

Tabelul 3.7 Coeficientii de transfer termic ai elmentelor anvelopei

Spre deosebire de calculul clasic, programul TTH corecteaza coeficientii de transfer
termic prin introducerea puntilor termice ca elemente ale anvelopei. In tabelul de mai jos au
fost introduse puntile termice identificate in functie de structura constructiva a cladirii,

Element de constructie Upat [W/ mZK]
Murext 0,419
Murextfca 0,410
Mur_int 1,010
Stalp 2,349
Stalpfca 2,238
Terasa 0,373
Plangeu 2,036

Tmpreuna cu coeficientii de transfer termic linar.

Tinand cont de forma si caracteristicile constructive ale anvelopei, n vederea obtinerii
rezistentei termice globale corectate, s-au introdus din baza de date a programului de calcul

TTH, mai multe tipuri de punti termice :

Puntea termica datoratd prezentei stalpilor de rezistenta a fost introdusa in structura
elementului constructiv opac ca o punte termicd integrata, programul TTH permitand acest

colt pereti ;

intersectie perete cu planseu intermediar ;
intersectie perete cu planseu terasa ;
intersectie perete cu tamplaria ferestrelor ;
intersectie perete cu tamplaria usilor.

lucru.
Tabelul 3.8 Coeficientii de transfer termic liniar introdusi de puntile termice

Tip punte Coeficientul liniar de transfer | Observatii

termica termic [W/ mK ]

Lmur-mur 0.0200 Punte termica intersectie pereti.

Lmur_terasa 0.7200 L . .

- Punte termica intersectie pereti cu

planseu terasa.

Lmur-planseu | 0.4150 Punte termica intersectie pereti cu
planseu peste etaj.

L tamplarie 0.1300 Punte termica introdusa de tdmpléria
ferestrelor.

L_porte 0.3500 Punte termica introdusa de tAmplaria
usilor.
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3.3.2.2. Caracteristicile geometrice ale cladirii

Tabelul 3.9 Caracteristici cladirea A

Orientare | Murext | Murextfca | Stalp | Stalpfca P.l. PI T FE Usa
Supr[m?] | Supr [m?] | Supr[m?] | Supr[m?] [ Supr[m?] | Supr[m’] | Supr[m?] | Supr[m?] [ Supr[m?]
Nord 15,88 - - - - - - 2,74 -
Est 11,74 51,79 - 6,32 - - - 93,9 -
Sud 16,85 17,46 - - - - - 6,63 -
Vest 37,66 - 9,22 - - - - 117,6 -
Catre
cladirea E - - - - 16,8 - - - 45
Orizontal - - - - - 637 637 - -
Stotal 82,13 69,25 9,22 6,32 16,8 637 637 220,8 4,5
Suprafata utila: 637 m?
Suprafata anvelopei: 1678 m?
Volumul total al cladirii: 1918 m®
Procentul de suprafata vitratd raportata la suprafata anvelopei=13.2%
Cantitatea de aer proaspit ce trebuie introdusa : =1.4sch/h*1918 m*= 2684 m® /h
Tabelul 3.10 Caracteristici clidirea E
Orientare | Murext | Murextfca | Stalp | Stalpfca P.l. Pl T FE Usa
Supr[m?]| Supr[m?] |Supr[m?] |Supr[m?] | Supr[m?] | Supr[m?] | Supr[m?] | Supr[m?] | Supr[m’]
Nord 66,29 2,41 13,86 - - - - 270,71 -
Est 42,21 19,47 - - - - - 47,91 -
Sud 20,98 68,91 0,90 5,42 - - - 101,36 7,92
Vest 48,38 - 1,51 - - - - 70,00 -
Catre
cladirea E - - - - 16,8 - - - 4,5
Orizontal - - - - - 1053 1053 - -
Stotal 177,87 90,78 16,27 5,42 16,8 1053 1053 490 12,42

Suprafata utila : 1053 m?

Suprafata anvelopei: 2119 m?

Volumul total al cladirii: 3170 m®
Procentul de suprafata vitrata raportata la suprafata anvelopei =16.8%
Cantitatea de aer proaspat ce trebuie introdusa : =1.4sch/h*3169 m*= 4437 m® /h

3.3.2.3. Rezultatele calculului termotehnic al anvelopei

Tn continuare sunt prezentate rezultatele calculului efectuat la nivelul anvelopei celor
doua cladiri cu ajutorul programului TTH.

Astfel pentru cladirea A au rezultat valorile:
Upa=0,656 W/ m°K

Upatrer=0,608 W/ mZK, reprezentdnd cladirea de referintd. Fiecarei cladiri reale i-se

asociazd o cladire de referintd, caracterizata de o utilizare eficienta a energiei [83].
Temperatura interioara rezultanta are valoarea:
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t.=32,80° C
Avria anvelopei studiate este:
Supr= 1678,5 m?

Pentru cladirea E valorile sunt urmatoarele:
Ubar=0,758 W/ m*K

Ubatrer=0,653 W/ m?K

tic=33,89° C

Supr=2911 m?

Pentru ansamblul format din cladirile A si E, au rezultat:

Upa=0,721 W/ m*K

Upatre=0,637 W/ m*K

tic=33,52° C

Supr =4556 m?

Se pot face observatiile: - tic Tn cazul cladirii E este mai mare decét in cazul cladirii A,
una dintre cauze fiind suprafata vitrata. Din indicele care ne arata raportul dintre suprafata
vitrata si cea totala a anvelopei, in cazul cladirii E avem un procent de 16,8% mai mare cu
3,6% decat n cazul cladirii A.

-atat tic cat si Upge al ansamblului rezulta ca valori situate Tn intervalul definit de cele 2
cladiri.

3.3.3. Calculul necesarului de frig

In subcapitolul precedent au fost calculate aporturile de cildura pe care le aduce mediul
exterior. In vederea determindrii sarcinii termice ce va trebui asigurati de masina frigorifica,
acest calcul trebuie completat cu alte aporturi de caldura ce apar intr-o cladire:

- aporturi interne care provin de la caldura metabolicd emisd de ocupanti si de la

echipamentele electrice;

- aporturi provenind de la aerul proaspat ce trebuie introdus.

Caldura degajata de ocupanti s-a calculat considerand o degajare de 70 W/persoana,
deoarece conform metodologiei [83] se utilizeaza doar caldura sensibila.

Sursele de cdldurd interioare, inclusiv cele cu contributii negative la bilantul termic,
constau din orice tip de caldurd degajatd la interiorul spatiului conditionat, (altele decat
caldura introdusad controlat pentru incdlzirea §i racirea acestui spatiu sau cea utilizatd pentru
prepararea apei calde de consum).

Aceste surse includ caldura metabolica emisd de ocupanti, cdldura emisa de aparatele
electrice, de corpurile de iluminat, de masini, utilaje si de cétre alte surse, in functie de
destinatia spatiului respectiv (procese tehnologice, prepararea hranei).

Tabelul 3.11 Aporturi interne de cialdura

Cladire Activitate/Total Nr. pers | Flux termic Total

- pers. w w
A Ocupanti 120 70 12180
Calculatoare 30 100 3000
Total 15180
E Ocupanti 322 70 22540
Calculatoare 26 100 2600
Total 25140
Ansamblul format Ocupanti 442 70 34720
din cladirile A si E Calculatoare 56 100 5600
Total 40320
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Tabelul 3.12 Determinarea puterii frigorifice necesare la vaporizatorul instalatiei de racire

Aporturi solare si Aport aer | Aporturi Putere Putere
Cladire de la temperatura b P frigorifica | frigorifica de
L - proaspat | interne -
mediului ambiant de calcul instalat
w w W W W

A 23506 2684 15180 41370 45507

E 38803 4437 25140 68380 75218
A”SA""TEb'“' 50404 7121 | 40320 | 109780 120725

3.4. REZULTATELE SIMULARII FUNCTIONARII MASINII FRIGORIFICE CU
ABSORBTIE IN DIFERITE REGIMURI DE FUNCTIONARE

In vederea realizirii climatizarii cladirilor al carui studiu a fost prezentat in subcapitolul
precedent, s-a optat pentru o masina frigorifica cu absorbtie.

O schema generala a unei instalatii ce foloseste drept sursa panourile solare, este
prezentata 1n figura 5.

Ventilatoare Spatiu climatizat
Panouri solare
3
El

o % M - ~

E'd Sistem de .

o

8T racire % —
¢ = £ cu ahsorhiie 58

" e — & f

Fig. 3.5 Schema simplificata a unui sistem solar de racire

Deoarece cele doua cladiri sunt independente din punct de vedere termic, ele fiind
separate de un perete interior i un hol ce se Inchide cu usa, se opteazd din ratiuni economice
pentru o climatizare etapizatd a celor doud cladiri. Astfel deoarece in cladirea A, sunt
localizate birourile administrative si cele ale profesorilor, unde activitatile sunt zilnice, se
opteaza pentru realizarea climatizarii acesteia intr-o prima etapa.

Instalatia de climatizare va avea ca sursa 0 masina frigorifica cu absorbtie ce va
functiona cu solutie de LiBr-H,O. Aceasta va funiza apa racita la o temperatura de 7° C.
Agentul de racire va fi distribuit printr-o retea bitubulara catre ventiloconvectoare ce vor fi
amplasate in birourile, salile de curs si laboratoarele cladirilor.
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3.4.1. Masina simpla cu absorbtie

>

Generutor Condensator \, Cde

e 1~
l | f — — Apaderach

. < S NG | Apa de rac

Swnsa calda y f LN — e RdsIniae

G

Apa de racire - ——— LN —

Fig. 3.6 Schema masinii frigorifice simple

In vederea studierii comportirii unei masini simple cu absorbtie s-a creat modelul
acestei magini in Thermoptim [48] . Thermoptim este un soft dezvoltat pentru simularea
diverselor sisteme termodinamice. Acest program este alcatuit din doud module: modulul
vizual n care este construit virtual chillerul din componentele predefinite existente in
biblioteca internd a programului. Dupa validarea modelului de catre Thermoptim, se
acceseaza al doilea modul, cel de calcul. Fiecare component are atasate ecuatiile ce descriu
principiul de operare al sistemului, cum ar fi ecuatiile de bilant masic §i termic.

1. Construirea si validarea modelului matematic al MFA

LY.

2. Introducerea datelor, calculul i afisarea rezoltatelor prelininare penfim
componentele principale ale absorbitorului

t Fv ! (1&',”' Cila
— . —— .
Lol Evaporator i by Condensgator Prarcd
L] - : ﬁ b
flar | mo
-
* * L f
Flar . o FH Lifr S0
—> E —_—
; M LBy G t -
'y la o
—
.
£ L]
3 mooe, : . m_ G,
—_— Absorhbitor t Generator —
t 3
_ . ¥ .
Fardh tonla, Hiad
Eant ana > * ——

<

3. Calenlul iterativ (veiterarea pasnln 2), pina ce
sigtemul se stabilizeaz:a

| 4. Afigarea rezultatelor finale |

Fig. 3.7 Algoritmul de calcul al programului Thermoptim
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Parametrii de intrare si algoritmul de lucru sunt prezentati schematic in figura 3.6. Dupa
mai multe iteratii, sistemul se stabilizeaza si sunt afisate valorile parametrilor calculati,
precum si performanta sistemului.

Considerand datele de intrare prezentate in tabelul 3.13, se stabilesc primii parametrii, in
baza cdrora se face calculul termodinamic.

Tabelul 3.13 Parametrii simularii

. 45,6
Qe [kW]
tei [°C] 12
teve [°C] ;
tei [°C] 83
tee [°C] 78
tasi = teai [°C] 25
tabe =tcge [°C] 29

Debitul de apa racitd necesara pentru climatizare, este calculat in relatia (3.82).

M, = — Qe _5175Kg/s (3.82)
Cp (tEvi _tEve)
Temperaturile agentului de lucru in schimbatoarele de caldura sunt prezentate in relatiile
(3.83-3.86).

te, =1, —Atg, =4°C (3.83)
teg =lege T ALy =31°C (3.84)
t,, =ty =31°C (3.85)
ty =ty — Aty =75°C (3.86)

Presiunile de saturatie corespunzatoare temperaturilor tgy si tcg, SUnt: p., =0.00813bar,

respectiv. Py = 0.04491bar .

Pornind de la acesti parametri s-a facut simularea in Thermoptim. In prima simulare a
fost urmarit comportamentul masinii simple cu absorbtie, odata cu cresterea temperaturii de
absorbtie, respectiv condensare.

Tabelul 3.14 Variatia COP si #.4 la masina simpla cu absorbtie, functie de tapcq

tanca [°C] | COP | 7ex

32 0,650 0,225
33 0,614 0,213
34 0,563 0,195
35 0,483 0,167
36 0,341 0,118

Se observa o scadere dramatica a performantei energetice cu cresterea tap cq. Acest lucru
se explica prin cresterea necesarului de caldura la nivelul generatorului. Sarcina la evaporator
ramane neschimbata, deoarece necesarul de frig ce trebuie asigurat este considerat constant in
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aceastd simulare. latd de ce COP-ul scade cu cresterea temperaturii la absorbitor. De
asemenea cresterea sarcinii necesare la nivelul generatorului conduce la o crestere a exergiei
combustibilului, Tn vreme ce exergia produsului sistemului, respectiv a frigului, ramane
constant.

In tabelul 3.15 este prezentati variatia performantelor energetice si exergetice in functie
de temperatura de la generator, practic cu temperatura de furnizare a agentului incalzitor. Din
punct de vedere energetic se observa o crestere pana in jurul valorii de 100°C, cand COP-ul
inregistreaza o stagnare. Performantele exergetice urmeaza insa o tendinta descendenta, fapt
explicabil prin cresterea exergiei cdldurii de la generator, cu mentinerea constantd a
produsului, reprezentat de frig.

Tabelul 3.15 Variatia COP si #. la masina simpla cu absorbtie, functie de i

te [OC] COPs; Hexsis
75 0,650 0,225

80 0,682 0,220

85 0,699 0,211

90 0,708 0,201

95 0,714 0,190

100 0,717 0,179

In vederea unui studiu mai aprofundat, in figura 3.8 este prezentata evolutia distrugerilor
de exergie la principalele componente.
5 T T T T T T T T T T T

4.5
4t i

3,5

lev [KW]

3 L i

—O0—lap J
——lcyg
——lg

2F lev A

2,5

G,

lca,

1,5

lab,
o
o

i
0]
O

|

1F 4

0, 5 i s 1 s 1 s 1 s 1 s 1
75 80 85 90 95 100
te [C]

Fig. 3.8 Distrugerile de exergie pe componente la MFA simpla
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Fig. 3.9 Temperaturile la absorbitor si generator

Se poate observa ca distrugerile de exergie sunt predominante in absorbitor si generator,
ele evoluand direct proportional cu temperatura generatorului. Explicatia acestui fapt consta
in diferenta mare de temperaturé intre curentii care intré/ies din aceste doud elemente asa
a performantelor masinii, pr1n introducerea unui schimbator de caldurd recuperator intre cei
doi curenti 1-1° si 3’-3a. Efectul acestui schimbator de caldura este studiat in subcapitolul
urmator.

3.4.2. Studiul MFA cu absorbtie intr-o treaptd imbunatatitd cu schimbator
recuperator
3.4.2.1. Analiza functionarii cu variatia tap cd

Schema generala a masinii frigorifice cu absorbtie intr-o treaptda Tmbunatatitd cu
schimbator recuperator este prezentatd in figura 3.1. Studiul energetic al acestei masini a fost
efectuat atdt cu Thermoptim cat si cu EES. In tabelul 3.16 sunt prezentate rezultatele
comparative obtinute utilizind cele doua programe de calcul, observandu-se erori relative
mici. Parametrii pentru care s-a efectuat simularea sunt cei din tabelul 13.
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Tabelul 3.16 Comparatie intre rezultatele obtinute in Thermoptim si EES pentru o MFA

imbunititita cu schimbitor recuperator

te COP leroare Q,, |eroare Qcq eroare e eroare
cop kW] | Qap kW] | Qg kW]l | Qg
Th EES Th EES Th EES Th EES
3108 0781238 [560 [561 |-01 |465 |47,9 |-29 570 | 584 | 25
32 | 0,785 | 0,766 | 2,42 | 57,1 |57,2 |-01 | 466 |47,9 |28 58,1 | 595 | 25
33 | 0,764 | 0,746 | 2,36 | 58,6 | 58,8 | -0,2 | 46,6 | 47,9 | 2,7 59,7 | 61,2 | 25
34 /0,733 10,714 | 259 | 61,1 |614 |-0,4 46,7 | 47,9 -2,7 62,2 | 63,8 | -2,6
35 | 0,68 0,66 294 | 66,0 | 66,6 |-0,9 46,7 | 47,9 -2,6 67,1 | 69,1 | -3,0
36 | 0,563 | 0,539 | 4,26 | 79,8 | 82,0 | -2,7 46,7 | 47,9 -2,5 81,0 | 845 |-44
05 T r r . .
.'—_—‘_——\__
07t \‘\ ]
DIE- \ ]
ﬁ L
= 0af
0o i —o—COPyrs
8 04+ T YexMFA
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0z

01,
32 33

—

T
= ®

3 I
tan ca [C]

Fig.3.10 Comparatie intre performantele energetice si exergetice inregistrate in cazul MFA simpla

si MFA Tmbunatatitd cu economizor

Din figura 3.10 se poate observa imbunatatirea adusa sistemului cu absorbtie, prin
introducerea schimbatorului de caldura recuperator.Astfel performantele energetice cCunosc o
crestere medie pe intervalul de temperatura studiat de 32%.
Din punct de vedere exergetic, imbunatatirea este de pana la 58% pentru tapcq de 36°C.
Acest lucru se intampla datorita inlaturdrii principalelor distrugeri care afecteaza absorbitorul
si generatorul. In figura 3.11 sunt prezentate distugerile de exergie din principalele
componente ale MFA Tmbunatétitd cu economizor.
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Fig. 3.11 Distrugerile de exergie pe componente la MFA imbunatatita cu economizor

Se poate observa o reducere a distrugerilor de pana la 30% in cazul absorbitorului,
respectiv 50% la generator comparativ cu situatia MFA simplad. Aceasta imbunatatire apare
datorita reducerii necesarului de caldura de la sursa ca urmare a utilizarii preincalzirii solutiei
de la starea 1’ la starea la cu aproximativ 14°C. Acelasi efect benefic il are schimbatorul
recuperator si in cazul absorbitorului, de aceasta data prin reducerea temperaturii ce patrunde
n absorbitor, realizandu-se o economie in privinta potentialului termic ce trebuie asigurat de
apa de racire.

In vederea validarii modelului matematic, s-au comparat rezultatele obtinute cu cele
prezentate in alte studii. Aphornratana si Sriveerakul [80] au obtinut un COP teoretic de
0,745 pentru ta, cq=30°C. O valoare similara, respectiv 0,780 a fost obtinuta si de Kaushik si
Arora [46] 1n urma unei simuldri in EES. Aceste rezultate sunt in acord cu valoarea de 0,781
obtinuta pentru ta, cg=31°C.

Rezultatele de mai sus sunt confirmate si de evolutiile randamentelor exergetice (figura
3.12) si ale distrugerilor de exergie relative la potentialul combustibilului de la sursa (figura
3.13).
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Fig. 3.12 Randamentul exergetic pe componente la MFA imbunatatita cu economizor
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Fig. 3.13 Distrugerea relativa pe componente la MFA imbunatatitd cu economizor

Intr-o analiza a sistemului cu absorbtie facuti conform celui de al doilea principiu al
termodinamicii , Sencan [79] a obtinut o eficienta exergetica de 0,175 pentru ta, cq=36°C, iar
Kaushik si Arora [46] 0,155. Pentru aceiasi parametri, in prezenta lucrare s-a obtinut o
eficienta de 0,183. In figura 3.12 se poate observa o variatie destul de mare a eficientei
exergetice la absorbitor. Analizdnd comparativ figurile 3.12 si 3.13, se poate observa o
crestere a eficientei exergetice a absorbitorului cu cresterea temperaturilor de absorbtie
respectiv condensare. Acest lucru poate péarea paradoxal deoarece in acelasi timp se
inregisteaza si o crestere a distrugerilor de exergie. In vederea verificarii corectitudinii acestei
observatii vom analiza in continuare functionarea absorbitorului.
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3.4.2.2. Analiza functionarii absorbitorului

Tn tabelul 7 sunt prezentate valorile exergiilor termo-mecanice si chimice, pentru starile
1 si 3a, calculate conform metodologiei prezentate in sectiunea 3.2.2.2.

Tabelul 3.17 Exergia termo-mecanica si chimici corespunzitoare starilor 1 si 3a pentru
tAb,Cd=32°C

ExSH Exi ExCt | By
[kw] kW] | [kW] | [kW]
10,530 0,178 4,636 | 0,029

Se poate observa din tabelul 3.17, ca valorile exergiei chimice sunt de peste o suta de ori
mai mari decat cele ale componentei termo-mecanice. Avand in vedere acest fapt, studierea
componentei chimice este suficientd, cu exceptia starii 6, unde este apa pura si nu exista decat
componenta termo-mecanica. Studiul a fost facut de asemenea cu varierea temperaturii de la
absorbitor/condensator.

Considerand constanta temperatura generatorului, cresterea tcq si implicit a peg (tabelul
3.18), conduce la o crestere a concentratiei ¢y la sfarsitul procesului de degazare. Acest fapt

- e e . CH . ~ .
duce la sciderea exergiei chimice €X3, , de la intrarea Tn absorbitor.

Tabelul 3.18 Variatia debitelor si a exergiilor la absorbitor

tab.cd m =m | m, m,, =My, Em oY exg| et | BExgy | ExcM
K kgs™ kgs™ | kgs™ kikg™ | kikg™® | KW | kW
32 0,216 0,019 | 0,197 0,543 | 0,596 | 53,37 | 21,41 | 10,53 | 4,63
33 0,269 0,019 | 0,250 0,548 | 0,591 | 50,07 | 24,15 | 12,52 | 6,50
34 0,357 0,019 | 0,337 0,554 | 0,585 | 46,84 | 26,94 | 15,80 | 9,61
35 0,531 0,019 0,511 0,559 | 0,580 | 43,67 | 29,77 | 22,34 | 15,81
36 1,049 0,019 | 1,030 0,564 | 0,574 | 40,55 | 32,65 | 41,76 | 34,26

Cresterea tcg, cu mentinerea constantd a pgy conduce la cresterea concentratiei &p,
.. . . . . CH . o .
Cresterea exergiei specifice a produsului absorbitorului €X;” si scaderea exgaH , unul dintre

combustibilii absorbitorului, nu produce scaderea asteptata a distrugerii de exergie. Acest
lucru este urmarea scaderii intervalului de degazare, ceea ce conduce la o crestere a factorului
de circulatie, implicit a debitelor de solutie sdraca si bogatd. Cresterea acestor debite face ca
exergiile totale ale starilor 1 si 3a sa creasca.

Tabelul 3.19 Variatia parametrilor exergetici la absorbitor

tan Cbap | Pap Nexab | lab E'xQG lrab

K kW kW kW kW %
32 716 |466 |0650 |2503 |934 | 26,78
33 917 [655 0,713 | 2,626 | 9,60 | 27,35
34 12,50 19,69 |0,775 | 2,813 | 10,02 | 28,07
35 19,12 ] 15,90 | 0,834 | 3,164 | 10,84 | 29,18
36 38,80 | 34,60 | 0,892 | 4,172 | 13,27 | 31,44

Distrugerea de exergie de la nivelul absorbitorului, creste cu tap, deoarece diferenta de
temperatura la nivelul acestui component creste.
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Fig. 3.14 Variatia exergiei chimice totale vs ta, cq la MFA imbunatatita cu economizor

—32

14~

12

IAbaE.XQG [kW]
® 5

(<2

31

30

29

Irap [%0]

28

27

26

34 35
tap,cd [C]

36

Fig. 3.15 Exergia caldurii de la generator si distrugerea de exergie absoluta si relativa vs ta,cq la

MFA imbunatatita cu economizor

Sporirea eficientei exergetice a absorbitorului se datoreaza factorului de crestere mai

mare al produsului ExM

comparativ cu cel al combustibilului

= CH
Exsy

. Temperatura de la

generator este recomandabil sa fie crescuta, in vederea evitarii reducerii intervalului de

degazare sub limita admisibila.

79



Scheme hibride de alimentare cu caldura a unor ansambluri de cladiri

—04

055

0.4

0,75

Neab [-]

Cban, Pan [KW]

0.7

. 0B
34 36

3I2 3I3 34
tan ca [C]

Fig. 3.16 Variatia consumului de combustibil, a produsului si a eficientei exergetice a absorbitorului
VS tapcq la MFA imbundtatita cu economizor

3.4.2.3. Analiza functiondrii cu variatia tg

Tn acest subcapitol, se studiaza variatia performantelor energetice si exergetice ale
sistemului §i ale componentelor unei MFA imbunatatitd, functie de temperatura de la
generator. S-a considerat o variatie a temperaturii agentului de la sursd tg; in intervalul 78-
108°C, cu un increment de 1°C, respectiv Tn intervalul 70-100°C a tg. Pentru aceeasi sarcina
frigorifica, cresterea temperaturii la generator implicd o crestere a disponibilului de caldura
ceea ce conduce la o crestere a COP-ului (figura 3.17). Se poate de asemenea observa ca de la
valoarea tg de 88°C, performanta energeticd nu mai creste, ea limitdndu-se la valoarea de
0,78.

Rezultate similare au fost obtinute si de Kaushik si Arora [46], ei obtinand un COP
maxim de 0,75 pentru tz=91°C. Aphornratana si Sriveerakul [80] au obtinut un COP de 0,77
pentru tc=85°C, in vreme ce Kilic si Kaynakli [84] pentru tc=90°C au obtinut un COP de
0,75.

Eficienta exergeticd a sistemului este influentatd negativ de cresterea temperaturii de la
generator, rezultate de asemenea confirmate de diferiti cercetatori [79] si [46].
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Fig. 3.17 Variatia COP, ne, M, Mo cu tg la MFA imbunatatita cu economizor

Analiza exergetica a componentelor a urmarit doud directii: studiul eficientei energetice
si studiul distrugerilor relative la pontentialul combustibilului. Din figura 3.18 rezultd ca o
crestere a tg a avut ca rezultat o scadere a eficientei exergetice a absorbitorului si a
generatorului. Acest lucru este cauzat de cresterea diferentelor de temperatura dintre fluxurile

aceste componente (figurile 3.18, 3.19).

Ponderea distrugerilor introduse de absorbitor si generator este de aproximativ 50%.
Astfel absorbitorul este responsabil de aproximativ 25-30% din totalul distrugerilor de
exergie, in vreme ce la generator apar 15-20% din distrugerile MFA-ului, fapt confirmat si de
rezulatele obtinute de Kaushik si Arora [46]. Asadar scaderea eficientei sistemului este

justificatd de o depreciere a functionarii componentelor absorbitor si generator.
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Fig. 3.18 Variatia randamentului exergetic cu tg la MFA imbunatatita cu economizor
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Fig. 3.19 Variatia distrugerilor de exergie relative cu tg

3.4.3. Studiul MFA cu absorbtie intr-o treaptd imbunatatitd cu schimbator
recuperator si cu recircularea unei fractiuni de debit la absorbitor

Deoarece absorbitorul este elementul cu cele mai mari distrugeri de exergie, este de
asteptat ca orice iImbunatatire a functionarii acestui element sa aducd beneficii Intregului
sistem. In acest subcapitol este studiat efectul pe care il are recircularea unei fractiuni din
debitul vehiculat la absorbitor.

La iesirea din absorbitor, solutia sdraca in sare cu concentratia ¢p este expediatd pe
doua circuite separate:

- debitul M trimis catre schimbatorul recuperator ;

- Mrec = Mab— M este recirculat la absorbitor
Debitul recirculat se combind in nodul N, inainte de intrarea in absorbitor cu fluxul

M—Mo, de concentratie &y. Rezulta debitul de amestec Mab— Mo, definit ca fiind punctul 7
de stare, de concentratie Cam.

Tnainte de reintroducerea in absorbitor, debitul de amestec este laminat la starea 8.

Noua schema a instalatiei este prezentata in figura 3.20.
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Fig. 3.20 Schema instalatiei cu absorbtie cu recircularea unei cantitatati din debit la absorbitor

In continuare sunt prezentate relatiile de calcul prin care sunt determinate starile 7 si 8,
nou introduse fatd de modelul prezentat Tn subcapitolul 3.2.

Factorul de recirculare poate lua valori n intervalul 15-20. Tn acest calcul, valoarea lui a
fost fixata la 17 si este definit conform cu [45] ca fiind:

a= % (3.87)

Mo

Recircularea unei fractiuni din debitul de solutie la absorbitor are ca scop: intensificarea
procesului de absorbtie (care se produce cu viteza mai mica decét la solutia de amoniac-apa),
precum si evitarea cresterii presiunii din absorbitor datorita cresterii Tnaltimii coloanei de
lichid [45].

Punctul 7 rezulta aplicand relatia de bilant termic pe nodul de intersectie:

(Mab—m)h,. + (M—mo)h, =(m,,—mo)h, (3.88)
ah, +(f —=1)h,
= 3.89
! a+f-1 (3.89)
Ecuatia de bilant material de LiBr pe nod este :
(Mao—m)&,, +(M=Mo)&y = (M, —Mo)&,, (3.90)

Concentratia solutiei de amestec rezulta :

(T -DE, .
o a+f-1 '
Punctul 7 rezulta la intersectia h7 cu &am. R
Punctul 8 are aceeasi entalpie si concentratie a solutiei saline cu punctul 6. In urma

laminarii el este la presiunea pap.
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In urma simularii functionarii MFA in care o parte din debitul de solutie este recirculat
la absorbitor se observa o Tmbunatatire a performantelor energetice si exergetice intre 2,6% si
0,5% in intervalul de variere a tg 70-100°C. Variatia acestor performante este reprezentata in
figura 3.21.
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Fig. 3.21 Variatia COP, ne cu tg pentru M.F.A cu economizor si cu recirculare

Daca analizdm performantele componentelor se observa o imbunatatire a randamentului
exergetic la nivelul absorbitorului. Astfel daca in subcapitolul 4.2. performantele

absorbitorului scad cu cresterea tg de la 0,85 la 0,35, in aceastd varianta cu recirculare
randamentul variaza de la 0,88 la 0,82.
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Fig. 3.22 Variatia randamentului exergetic cu tg pentru M.F.A cu economizor si cu recirculare
Acest lucru este confirmat de valorile distrugerilor de exergie pe componente, prezentate

n tabelul 20, care se reduc Tn cazul absorbitorului cu peste 50% pentru tg de 100°C. Tn ceea
ce priveste celelalte componente variatiile nu sunt semnificative.
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Tabelul 3.20 Variatia comparativa a distrugerilor pe componente, in varianta cu si fara
recirculare

1:G IAbrec I Cdrec I Grec I Screc I Evrec IAb ICd IG ISc | Ev

[°C] | [kW] | [kW] | [KW] | [KW] | [KW] | [KW] | [kW] | [KW] | [KW] | [KW]
70 207 |119 |148 |0,72 |09 |29 |134 |154 |108 | 0,95
75 192 |120 |166 |048 |09 |263 [135 |155 |059 |095
80 189 (121 |194 |040 |09 |283 |13 |180 |045 |0,95
85 189 (122 |227 |03 |09 |310 |[138 |211 |0,38 |0,95
90 191 (123 |260 |033 |09 |340 |[139 |245 |0,35 |0,95
95 192 1125 |29 031 |09 |371 |140 |2,78 |0,33 | 0,95
100 {193 |126 |328 |030 |09 |[404 |142 |312 |0,31 |0,95

Tabelul 3.21 Variatia comparativa a distrugerilor relative pe componente, in varianta cu si
fara recirculare

1:G I I'Abrec I I'carec I IGrec I I'screc I IEvrec I Iab I ey I e I I'sc I ey

[°C1 | [%] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%] | [%]
70 22,46 | 12,88 | 16,07 | 7,80 | 10,34 | 28,60 | 13,23 | 15,18 | 10,70 | 9,40
75 20,57 | 12,82 | 17,72 |1 5,19 | 10,20 | 27,35 | 14,09 | 16,12 | 6,10 | 9,92
80 19,23 | 12,29 | 19,74 | 4,05 | 9,67 | 28,38 | 13,67 | 18,07 | 450 | 9,54
85 18,13 | 11,69 | 21,70 | 3,38 | 9,12 | 29,44 | 13,06 | 20,06 | 3,65 | 9,04
90 17,19 | 11,13 | 23,49 | 294 | 859 |30,43|1245|2191 | 3,12 | 853
95 16,37 | 10,63 | 25,10 | 2,63 | 8,11 | 31,42 | 11,89 | 23,59 | 2,76 | 8,07
100 | 15,62 | 10,20 | 26,54 | 2,45 | 7,70 | 32,53 | 11,40 | 25,09 | 2,53 | 7,66

Se poate concluziona ca introducerea recirculdrii unei fractii din debit la absorbitor are
efecte benefice asupra functiondrii acestui component. Acest fapt se repercuteaza pozitiv la
nivelul intregului sistem, ca urmare a ponderii insemnate din punctul de vedere al consumului
resurselor exergetice pe care o are absorbitorul in functionarea MFA.

3.5. CONCLUZIILE STUDIULUI MASINII FRIGORIFCE CU ABSORBTIE

In acest capitol a fost studiatd functionarea masinii frigorifice cu absorbtie ce utilizeaza
solutie de bromura de litiu. Studiul a fost facut atat din punct de vedere energetic cat si
exergetic pentru trei variante ale MFA: MFA simpld, MFA imbunatatitd cu schimbator de
caldurd recuperator si MFA imbunatdtitd cu schimbdtor de caldurd recuperator si cu
recircularea unei fractii din debit la absorbitor. Dupa conceperea modelului matematic al
MFA s-a simulat functionarea celor trei varainte ale masinii prin varierea tap cqd $i te.

Rolul masinii frigorifice este acela de a asigura necesarul de frig pentru ultimul nivel al
cladirii IUT — din Ville d’Avray. In acest scop a fost elaborat un bilant energetic al cladirii
analizate, prin intermediul programului de calcul TTH, determinandu-se necesarul de frig ce
trebuie asigurat de masina frigorifica.

In urma simularii functionarii MFA simple s-au remarcat distrugeri mari de exergie la
nivelul absorbitorului si generatorului, totalizand peste 75% din totalul sistemului. Acest fapt
este dat de diferentele mari de temperaturd dintre curentii care intrd/ies in cele doua
componente. Urmare a acestei constatari s-a considerat utild introducerea unui schimbator de
caldura recuperator.

Imbunititirea la nivel energetic este de pani la 32%, iar exergetic de pani la 58%. La
nivelul componentelor se poate observa o reducere a distrugerilor de pana la 30% in cazul
absorbitorului, respectiv 50% la generator comparativ cu situatia MFA simpla.
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La nivelul sistemului, COP-ul optim este de 0,78 si se obtine pentru o valoare a tg de
88° C. Exergetic, maximul randamentului se obtine pentru tg de 74° C si are valoarea de 0,26.
Crescand valoarea temperaturii la generator peste valorile mai sus mentionate se poate
observa o usoara degradare a performantelor sistemului.

In urma simularii functiondrii MFA cu recircularea unei fractii din debitul de solutie la
absorbitor, Tmbunatatirea performantelor energetice si exergetice este intre 2,6% si 0,5% in
intervalul de variere a tg 70-100°C. Performantele absorbitorului cresc ca urmare a
introducerii recircularii, iar efectul negativ al cresterii {g este neutralizat. Astfel daca in
varianta fara recirculare performantele absorbitorului scad cu cresterea tg de la 0,85 la 0,35, in
varianta cu recirculare randamentul exergetic variaza de la 0,88 la 0,82.

In urma acestui studiu este pusa in evidentd importanta pe care o are analiza exergeticd
in diagnosticarea corectd a componentelor ce functioneaza deficient. Pe baza analizei
exergetice se pot stabili solutiile si regimurile de functionare optime in vederea imbunatatirii
performantelor sistemului.
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CAPITOLUL 4

STUDIUL ENERGETIC SI EXERGETIC AL MASINII
FRIGORIFICE CU EJECTIE

4.1 PREZENTAREA INSTALATIEI
4.1.1. Stadiul actual al cercetarii

Sistemele frigorifice cu ejectie fac parte alaturi de sistemele cu absorbtie din categoria
masinilor frigorifice triterme. Domeniul principal de utilizare al acestor sisteme este in cel al
climatizarii cladirilor. Din acest punct de vedere masinile frigorifice cu ejectie se constituie
intr-o alternativa la chillerele cu compresie mecanica, modalitatea cea mai raspandita de
obtinere a frigului Tnsa al carui dezavantaj este consumul mare de energie electrica.

Ca si in cazul MFA principalul avantaj al sistemelor cu ejectie constd in utilizarea
caldurii ca sursa de energie. Astfel existenta unei surse de caldura reziduala cum ar fi: aburul
de la centralele electrice de termoficare, gazele de evacuare provenite de la motoare termice
etc., constituie principalul element care recomanda introducerea in schema sistemului
centralizat a MFE in vederea recuperarii acestui potential termic si transformarea lui in efect
util fard alte consumuri importante de combustibil. Pe langa efectul util , producerea de frig
care reprezintd un scop in sine, intregul sistem de trigenerare astfel creat prin introducerea
MFE are de beneficiat prin reducerea consumului de apa de racire.

Ejectorul este principalul element al sistemelor frigorifice cu ejectie ce folosesc pentru
functionare vaporii motori care se destind Th acest component, realizandu-se astfel antrenarea
vaporilor reci produsi in vaporizator.

Principalele avantaje aduse de utilizarea ejectoarelor sunt urmatoarele:

- ejectorul este o piesd fara componente Tn miscare, ceea ce implica o lipsa
aproape totald de uzura;

- constructia ejectorului este simpla si are costuri reduse;

- materialele implicate nu necesita calitdti deosebite care sa le cresca pretul;
- lipsa trepidatiilor si a zgomotului produse de compresor;

- cost de investitie mai redus decat cel al instalatiei cu absorbtie.

De asemenea utilizarea apei ca agent de lucru prezinta avantajul lipsei de toxicitate si
deci absenta riscului de impurificare a aerului tratat cu agent frigorific.

Dezavantajele ejectoarelor constau in:

- consum specific mare de abur de lucru;

- adaptare dificila fata de conditiile exterioare de temperatura (temperatura apei
de racire si a mediului racit)

- adaptare dificila fata de variatiile presiunii aburului;

- reglarea dificila a puterii frigorifice;

- randament redus al ejectorului. [85]

Toate aceste dezavantaje pot fi insd limitate daca instalatia cu ejectie este utilizatd in
conditii care o recomanda ca varianta optima din punct de vedere tehnico-economic.

Scopul urmadrit In acest capitol consta in optimizarea unei masini frigorifice cu ejectie al
carei rol este de a asigura climatizarea cladirii prezentate in capitolul 3, unde acelasi efect
frigorific a fost studiat in cazul sistemului cu absorbtie. Prima parte a studiului se
concentreaza asupra alegerii fluidului frigorific al sistemului, n conditiile de lucru date. Dupa
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stabilirea fluidului de lucru se optimizeaza MFE in scopul obtinerii unui regim de functionare
care sd produca un COP si o eficienta exergeticd maxime, raportat la conditiile de lucru.

In decursul timpului sistemele frigorifice au fost studiate de mai multi cercetatori.

Heymann si Resnick [86] au efectuat un experiment in 1964 si au concluzionat cad o
valoare a tg de 90°C este recomandabila pentru utilizarea energiei solare drept combustibil.

Tyagi si Murty [87] in 1985 au facut un studiu parametric al MFE utilizand R11 si
R113. Au stabilit valori ale COP, factorului de ejectic si ale capacitatilor termice ale
condensatorului si evapoaratorului, pentru diverse valori ale tg, tcq $i tey. In urma interpretarii
rezultatelor au concluzionat ca performanta energetica creste odata cu cresterea valorilor ale
te, tey $1 cu scaderea tcq. Chen si Hsu [100] au obtinut rezultate similare in studiul unei MFE
cu R11.

Huang si Jiang [88] au studiat o MFE pentru valori fixe ale t=93,3°C, tc4=43,3°C si
te,=10°C si au obtinut o crestere a COP de 17% cu introducerea unui regenerator si a unui
precooler. Tot ei au studiat implicatiile modificarilor eficientelor la diferitele parti ale
ejectorului si au concluzionat cd COP-ul este sensibil la varierea eficientei ajutajului.

Dorantes si Lallemand [90] au studiat implicatiile utilizarii amestecurilor de agenti
frigorifici si au introdus 1n studiu R142b. Bounfarat si Lallemand [91] au studiat teoretic
efectul mai multor amestecuri realizate din combinarea in diferite procente a: R22, R152a,
R134a, RC318, R142b si R124 asupra COP, factorului de ejectie si al eficientei exergetice.
Cele mai bune rezultate au fost obtinute pentru tg=90°C, tc4=25°C si tg,=15°C in cazul
utilizarii R134a si R142b.

Dorantes et al. [92] a efectuat un studiu comparativ al MFE pe baza de R142b si al unui
sistem de absorbtie intr-o treaptd. Ambele sisteme au fost alimentate cu energie termica
provenitd de la colectoarele solare. Conlcuzia studiului a fost ca performantele MFE, desi mai
slabe decat in cazul MFA, 1l recomanda ca fiind o alternativa intersanta daca sunt luate in
considerare simplicitatea constructiei si costul initial de investitie.

Nehad Al-Khalidy [93] in urma unui studiu teoretic in care a evaluat performantele
inregistrate in urma utilizarii mai multor agenti de lucru, a concluzionat ca greutatea
moleculard a fluidului are un impact considerabil aspura COP, fapt confirmat ulterior si de
Kanjanapon si Satha [94].

In 1999, Sun [95] a realizat un studiu teoretic in care a comparat coeficientii de
performanta obtinuti in cazul unei MFE ce functioneaza cu diferite fluide, cum ar fi R718,
R123, R134a, R11, R12, R113, R21, R142b, R152a, R318 si R500. Rezultatele obtinute au
aratat ca sistemele cu ejectie au COP-uri relativ scazute. Dintre toate fluidele studiate,
rezulatele cele mai bune au fost obtinute in cazul utilizarii R152a.

Rogdakis si Alexis [96], au facut o investigatie teoretica asupra unui sistém cu ejectie pe
baza de amoniac. Autorii au dezvolatat un model matematic si au simulat intr-un program de
calcul efectul variatiei temeperaturilor la diferite componente cheie: generator, condensator si
evaporator asupra COP-ului si a performantei ejectorului.

Studii comparative au fost facute si de Cizung et al. [97], Selvaraju si Mani [98]. Ei au
concluzionat ca performanta sistemului depinde mai ales de geometria ejectorului, de indicele
de compresie si de tipul agentului frigorific.

Riffat i Omer [99] au prezentat rezultatul unei analize teoretice si experimentale
desfasurat cu o MFE ce functioneaza cu metanol. Valorile exeprimentale ale COP-ului au
variat in intervalul 0,2 — 0,4, in conditiile utilizarii unei surse de caldurd de parametrii scazuti,
rezultata prin tranformarea energiei solare in energie termica in colectoarele solare.

Jianlin et al. [100] au prezentat un studiu teoretic asupra unui sistem cu ejectie ce
functioneaza cu R142b, imbunatatit cu un racitor intermediar amplasat dupa ventilul de
laminare. Rezultatele au aratat o imbunatatire a performantelor energetice cu 10% fata de
varianta clasica, fara insa a fi mentionate eventualele deficiente ce pot apare.
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Sankaral si Mani [101] in 2007 au publicat rezultatele unui experiment ce s-a desfasurat
cu o masind cu ejectie ce utilizeazd amoniacul. Rezultatele obtinute au aratat ca atat factorul
de ejectie cat si COP-ul, cresc odata cu aria ejectorului.

Ziapour si Abbasy [50] au studiat un sistem cu ejectie ce functioneaza cu apa, conform
cu cel de al doilea principiu al termodinamicii i au concluzionat ca eficienta exergetica a
sistemului este influentatd pozitiv de cresterea temperaturii de evaporare si de scaderea
temperaturii de condensare.

Jianlin si Zhenxing [102] au efectuat un studiu teoretic comparativ al unei MFE ce
utilizeaza R134a 1n conditii supracritice si subcritice. Rezultatele au indicat o utilizare mai
eficientd a caldurii de parametrii scazuti in varianta in care agentul frigorific se afld la
parametrii supracritici. S-a obtinut un COP de 0,75 pentru prima varianta, in vreme ce pentru
varianta clasicd COP-ul a inregistrat o valoare de 0,45. Cele trei niveluri de temperatura au
fost: ts=80°C, tcq=30°C si tg,=15°C. Au fost remarcate mai multe avantaje, in timp ce o
potentiald problema ar fi legatd de presiunea de 8MPa ce impune materiale si conditii de
executie destul de restrictive si costisitoare.

Sokolov si Hershgal [103] au propus un ciclu hibrid imbindnd o MFE si un chiller cu
compresie mecanica. S-a reusit o ameliorare a limitarilor sistemului cu ejectie in vreme ce
consumul de electricitate al chillerului cu compresie mecanica a scazut ca urmare a preluarii
unei parti din sarcina de racire de catre MFE. Randamentul intregului sistem a fost
imbunatatit.

Petrenko et al. [104] au prezentat un studiu teoretic al unui sistem de trigenerare format
dintr-un sistem de cogenrerare si un MFE hibrid ce produce efectul de racire. Sistemul hibrid
de racire utilizeaza R744 ca agent frigorific pentru partea CU compresie mecanicd, In vreme ce
fluidul de lucru al MFE este R600. Pentru teste a fost utlizat un model matematic ce a fost
validat experimental ludnd in considerare diferiti agenti de lucru. Capacitatea sistemului
hibrid a fost de 10kW si pentru regimul de functionare proiectat s-a obtinut un COP cumulat
de 1,4.

4.1.2. Descrierea functionarii
Schema masinii frigorifice cu ejectic este prezentata in figura 4.1., iar ciclul

termodinamic este reprezentat in figura 4.2. Mai jos este descrisa functionarea acestui sistem
ludnd n considerare fiecare component.
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Fig. 4.1. Schema masinii frigorifice cu ejectie
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Fig.4.2. Reprezentarea ciclului real si teoretic al MFE

In figura 4.2 sunt prezentate suprapuse in diagrama h-s ciclul real si cel teoretic. Notatiile
cu cifre romane reprezinta starile reale similare celor notate cu cifre arabe care sunt varianta
din ciclul teoretic. Starile care nu au corespondent in cifre romane sunt comune atat ciclului
teoretic cat si celui real.
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Fig. 4.3. — Detaliu ejector

La fel ca si in cazul sistemului cu absorbtie existd doud cicluri parcurse. Primul ciclu,

motor, este parcurs de m care antrenecaza debitul mo ce produce efectul frigorific, in urma
parcurgerii celui de al doilea ciclu inversat.
Descrierea functiondrii, pe componente:

* Ejectorul

Ejectorul este componentul cheie , el fiind mentionat i in denumirea sistemului de
racire. El are un dublu rol atat de antrenare a debitului de agent frigorific cat si de recompresie
a vaporilor de agent frigorific ce parasesc evaporatorul. Comportamentul ejectorului este
dictat de geometria sa, odata conceput el nemaiputand fi modificat. La intrarea in ajutajul
convergent-divergent al ejectorului, aburul de lucru se destinde de la starea 7 pana la starea 8
unde are presiunea pgy , energia cinetica crescandu-i ajungand la viteze supersonice cuprinse
intre 800-1000 m/s. Datoritd diferentei de presiune astfel creata, debitul secundar de agent
frigorific este antrenat in camera de amestec energia sa cinetica scade trasnforamandu-se n
energie de presiune. Amestecarea celor doud debite Incepe insa la finalul camerei de amestec,
iar Tn momentul in care pardsesc camera de amestec existd un singur debit de agent aflat la
starea 1. Ulterior debitul este comprimat prin intermediul difuzorului pana la nivelul presiunii
de condensare si adus in starea 2, la care paraseste ejectorul [105].

* Condensatorul

Urmarind cursul agentului frigorific, acesta patrunde in condensator, unde are loc
racirea §i condensarea izobara a cantitatii totale de agent de lucru pana la starea 3.
Condensarea are loc la pcg constantd si este evacuatd caldura de condensare. Dupa ce
paraseste condensatorul, debitul total ajunge in nodul N, unde are loc o separare a celor doua
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debite. Astfel debitul m este repompat citre generatorul de abur , iar debitul mo este trimis
catre ventilul de laminare §i vaporizator, in vederea realizarii efectului frigorific.

+ Pompa

Acest element asigura pomparea adiabatica de la starea (3) la starea (3) a debitului m
de condens, in generatorul de abur.

*Generatorul de abur

In aceasta componenta aportul de cildura exterior se transfera condensatului aducandu-I
in starea de abur. In prima parte are loc un proces de preincilzire izobard pana la starea de
saturatie, iar ulterior are lor fierberea pana la satrea (7), la care pardsesc generatorul si reintra
n ejector.

* Ventilul de laminare
Prin intermediul ventilului de laminare agentul de lucru este laminat de la pcq (3) 1a pey
(4) fiind astfel pregatit pentru intrarea in evaporator.

* Evaporatorul

Agentul frigorific la starea (4) intrd in evaporator unde preia céldura de la fluidul ce
trebuie racit si are loc procesul de vaporizare izoterm-izobara pana la starea (5). Cu aceste
propietati agentul frigorific intrd in ejector pentru a relua ciclul.

4.2. CALCULUL TERMIC AL INSTALATIEI CU EJECTIE
4.2.1. Calculul energetic

4.2.1.1. Stabilirea temperaturilor ciclului
In acest capitol este studiati MFE al cirei rol este de a asigura aceeasi sarcini de frig
Qev=45,6 kW si la aceeasi parametrii cu masina frigorifica cu absorbtie studiatd in capitolul
precedent, pentru a se putea realiza si un studiu comparativ. Parametrii principali de la care
porneste studiul sistemului cu ejectie sunt prezentati in tabelul 4.1.

Tabelul 4.1 Temperaturile principale ale ciclului MFE

0, [C] 2
s [°C] 30
tei [°C] 12
tee  [°C] 7
tcsi [°C] 25
tee [°C] 29

4.2.1.2. Stabilirea presiunilor ciclului
Nivelurile de presiune ce -caracterizeaza evaporatorul, condensatorul, respectiv
generatorul de abur rezultd din tabelele sau din programele de calcul ce returneaza aceste
valori. In cazul acestui studiu, ele au fost extrase din programul EES, fiind insi comparate cu
valorile tabelate pentru o mai mare siguranta asupra valorilor utilizate.

pEv = psagent(tEv) (41)
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pCd = psagent(th) (42)

Pe = psagent(tG) (4.3)

4.2.1.3. Stabilirea punctelor caracteristice ale ciclului teoretic

Pentru a se putea prezenta un calcul cat mai explicit, initial sunt stabilite punctele
caracterisitice ale ciclului teoretic in care nu sunt luate in calcul pierderile de energie datorate
frecarilor gazodinamice si hidrodinamice si nici pierderile in ejectorul MJE. Acestea din urma
sunt pirederi de energie cinetica datorate frecarii gazodinamice si procesului de amestecare
ireversibil ce este insotit de socuri de comprimare si de turbioane [45].

punctul 3 — defineste starea agentului la iesirea din condensator.Acest punct se afla
pe curba de saturatie avand X3=0; ps=pcq si t3=tcy.

punctul 5 — defineste starea agentului la iesirea din evaporator. Aceasta stare este cea
a vaporilor saturati si are parametrii: Xs=1; Ps=pgy si ts=tgy.

punctul 4 — defineste starea agentului la iesirea din ventilul de laminare. Parametrii
acestei stari sunt: P4=pPegy, t4=tey, hs=hs.

punctul 3’ — defineste starea debitului m la iesirea din pompa. Considerand
procesul de pompare ca fiind izentropic, parametrii punctului 3’ sunt: S;=S3; pP;=pc
s1t3=tcq.

punctul 6 - Tnceperea fierberii in generatorul de abur are parametrii: xs=0; ps=pc si
te=lG.

punctul 7 - reprezintd aburul de lucru ce paraseste generatorul si este definit de
parametrii cu care intrd in ajutajul ejectorului: X7=1; p7=pc si t7=t.

punctul 8 - defineste starea debitului cumulat de agent, la iesirea din ajutajul
ejectorului: sg=S7; Ps=pev si tg=tgy.

punctul 2’ - defineste starea agentului la inceputul condensarii: X;=1; p,=pcq $i
L, =teg.

punctul 2 — defineste starea fluidului la sfarsitul comprimarii

In relatia (4.4) este prezentat bilantul termic pe ejector:

mh, +mo h, = (M+ mo)h, (4.4)
Conform cu [97] si [54] se definesc urmatorii termeni:

a, = ﬂ [kg abur viu/kg vapori reci]- consumul specific de abur viu (4.5)
Mo

U, :ai [kg vapori reci/kg abur viu] - coeficientul de ejectie (4.6)

t

Prin divizarea relatiei (4.4) cu debitul de vapori reci, rho rezulta:
h, —h,

a =—=—7" (4.7)
hz - h7

Relatia de bilant entropic pe ejector in ipoteza considerarii tuturor proceselor ca fiind
reversibile este:

MS, +Mo S5 = (M+Mo)s, (4.8)

Prin divizarea relatiei (4.8) cu debitul mo rezulta:
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S: —S
tzg (4.9)
S, =S,

Din relatiile (4.7) si (4.9) rezulta hs =y _ S =S , asadar n figura 4.2 care este o
’ hz o h7 S; 5
reprezentare a ciclului in diagrama h-s, punctul 2 se afla pe dreapta definita de punctele 5 si 6.
Cum stim faptul ca punctul 2 se afla pe izobara pcg, acest punct rezulta la intersectia izobarei
cu dreapta 5-6.
- punctul 1 — defineste starea fluidului la inceputul comprimarii izentropice in difuzor

si are parametrii: P1=Pgy, t1=tey, S1=52

4.2.1.4. Stabilirea sarcinilor termice, bilantul masic, bilanturile energetice si
coeficientul de performanta
- sarcina specifica a absorbitorului este:
de, =hs —h, (4.10)
- debitul de vapori reci care produc efectul frigorific

Mo = Qe (4.11)

qEv
- debitul de abur de lucru

m=moa, (4.12)
- sarcina termicd la condensator

Qs = (M+mo)(h, —hy) (4.13)
- sarcina termicd la generator

Qs =m(h; —hy) (4.14)
- puterea de pompare

P, =m(h, —h,) (4.15)
- coeficientul de performanta
_ éEv

COP = —=-—"— (4.16)

Qg +W pompa

4.2.1.5. Calculul energetic al procesului real din MFE

In aceastd sectiune este prezentat calculul procesului real al MFE, in care sunt luate in
considerare pierderile de energie datorate frecarilor ce apar in ejector. Calculul este conform
cu [85] si [45] si este cel pe baza caruia s-a realizat modelarea parametrica a instalatiei Tn
EES.

Principalele corecturi aduse modelului teoretic se refera la procesele ce decurg in
ejector, care in sectiunea 4.2.1.4. au fost idealizate. Tn figura 4.3. este prezentat un ejector cu
partile componente si starile fluidului.

Procesele ce suporta corectii fatd de varianta din ciclul teoretic sunt urméatoarele:

- 7-VIII' procesul de destindere izentropa a aburului in ajutajul ejectorului;

- 7-VIII procesul real de destindere a aburului in ajutajul ejectorului. Fatd de procesul 7-VIII’
este luatd in considerare cresterea entropiei datorata frecarilor;

- |-II' procesul de comprimare izentropa a agentului de lucru in difuzorul ejectorului ;
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- |-IT procesul real de comprimare in difuzorul ejectorului. Fata de procesul 1-1I"’ este luatad in
considerare cresterea entropiei datorata frecarilor.

1- Calculul termic al ajutajului

- ecuatia conservarii energiei la curgerea uni fluid este:

w,’ —w?
h —h+ ~0 (4.17)
2
- rezulta ca viteza la starea finald are expresia:
w, = 2(h, —h)+w’ (4.18)
- viteza teoretica la iesirea din ajutaj, fard a considera cresterea de entropie:
Wy = \/2(h7 —hyy )+ W72 (4.19)

Tinand cont ca wyyr este mult mai mare decat wy, valoarea acestui ultim termen practic
nu influenteaza calculul si poate fi ignorat.

- viteza reald la iesirea din ajutaj:
Wy =+/2(h; —hyy ) = oWy, (4.20)

¢1 este un coeficient de reducere a vitezei datorita frecdrilor din ajutaj pentru care Radcenco et
al. [85] recomanda valori cuprinse in intervalul 0,92-0,96. In acest calcul valoarea ¢, a fost
aleasa 0,95.

2- Calculul termic al camerei de amestec

- ecuatia conservarii impulsului pe CA:

MWy, +Mo W, = (M+Mo)W,. (4.22)

Starea I’ este o stare teoreticad ce rezultd prin amestecarea celor doua debite fard a
considera insa pierderile de energie.

Considerand factorul de ejectie in procesul real ca fiind:
m
u=—> (4.22)
m

- relatia (4.21) devine:
Wy, +UW, = [1+u)w,. (4.23)

Dar stiind ca wy este mult mai mica fatd de Wy care se afla in domeniul supersonic,
rezulta:

W,
w,, = (4.24)
1+u
- viteza reala la iesirea din camera de amestec
W, = @,03W,. (4.25)

Viteza reald este mai mica deoarece sunt luate in considerare socul de amestecare care
este introdus in calcul prin coeficientul ¢, a carei valoare recomandata este de 0,925 si

coeficientul de pierdere datorita frecarilor ¢,=0,975.
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Rezulta expresia vitezei reale la iesirea din camera de amestec:

\/2 h7 i
W, = @.0,0; % (4.26)

- Calculul pierderii de energie cinetica In camera de amestec:
AH., =E; —E; =(m+mo)(h, —h,) (4.27)
valoarea energiei cinetice la intrare are valoarea

N t
_ mwy,, I Mo W,

E. 4.28
ci > > (4.28)
-
E, = (m+ mo)w;. (4.29)
2
- prin divizarea cu m a relatiei (4.27) rezulta:
wWo,  uwd (L+u)w?
1+u)(h, —h,)=—" 4 =V _ ! 4.30
(Lru)hy —=hy) ===+ 5 (4.30)
- pierderea de energie specifica are relatia
Ahg, = _AHS (4.31)
m+ Mo

- tinand cont ca wy este n domeniul subsonic si poate fi ignorat, relatia (4.30) devine

2 2 2
(L+u)Ahy, = W;'" ~@+ u)[—i’f’ﬁ] —W;'" (432)
Ah. = W\?III 1— ¢722¢32 (4.33)
A 2(1+u) 1+u

- inlocuind relatia Wy din relatia (4.20) in relatia (4.33) obtinem expresia pierderii
specifice de energie cineticd in camera de amestec

AhCA — {012 (h7 — hVIII') {1 (022{032 ] (434)
@+u) 1+u

- bilantul energetic pe camera de amestec are relatia:

mh,,, +Mo h, +(M+mo)Ah., =(Mm+mo)h, (4.35)
- entalpia stdrii reale I are expresia:

h — hyy +uh, +(@+Uu)Ah,,
! 1+u

(4.36)

3- Calculul termic al difuzorului

In difuzor are loc comprimarea agentului de lucru, el tinand locul compresorului din
sistemele cu compresie mecanica.

- cresterea de entalpie pentru procesul teoretic de comprimare

H, —H, :(r;]+r}10)(hll'_hl) (4.37)
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- cresterea de entalpie pentru procesul real de comprimare
H,—H, =(m+mo)(h, —h,) (4.38)

Daca impartim relatiile (4.37) si (4.38) cu debitul m de abur de lucru, rezulta relatile ce
definesc lucrul mecanic specific de comprimare in difuzor [54].

lpigeas = @+ U)(hy. —hy) (4.39)
IDreal = (1+ U)(h” o h| ) (440)
- ecuatiile conservarii energiei in procesele I-1I" si I-1I dau relatiile:
wh oW
hy —h, :%_7:|Dideal (4.41)

- stiind ca we este mult mai mica decat wy, rezulta expresia Wi

Wip =4/ Z(h”. - h| ) (4.42)
- pentru procesul real:

w2 w?
h|| - hl = ?_76 = IDreaI (4.43)

Din figura 4.2, rezulta ca h;>h; ceea ce implica lprear>Ipideal. Acest fapt arata necesitatea
existentei unei viteze mai mari in procesul real decat in cel ideal pentru a putea obtine acelasi
efect. Introducand un coeficient ¢, care sa tina cont de procesul real de comprimare, relatia de

legatura intre Wy $i W.
W, = @,W, (4.44)

Coeficientul ¢, ia valori in intervalul 0,88-0,92. Tn prezenta lucrare este ales ¢, =0,9.

4- Calculul coeficientul real de ejectie, U
- expresia vitezei reale la intrarea in difuzor:

2(h,. —h
w, = Y _ V20 20 (4.49
Py Py

Tinand cont ca viteza la intrarea in difuzor este egala cu vitezei la iesirea din camera de
amestec, relatia (26), rezulta:

2(hil=hl) _ p?p?p?2(h, —h,,)
> — 17273 72 11 (446)
Dy (1+u)
- expresia coeficientului real de ejectie este:

/h — .
Uu=9, 0,00, r:—_hvhm_l (4.47)
n I

In aceasta relatie se poate observa ca numadratorul reprezinta caderea de entalpie
specifica teoretica pe ajutaj, iar numitorul cresterea de entalpie specifica in difuzor.

Dupa aflarea coeficientului real de ejectie se recalculeaza debitele de agent de lucru,
sarcinile termice ale procesului si coeficientul de performanta.

Forma finala a ecuatiei de bilant energetic pe MFE are expresia:
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éEV+éG+AI:I Ej :(.QCd (4.48)

4.2.2. Calculul exergetic

Analiza exergetica se bazeazad pe cel de al doilea principiu al termodinamicii si prin
determindrile distrugerilor de energie in procesele termodinamice joacd un rol important in
sistemele energetice. Literatura stiintifica nu abundd in studii exergetice ale sistemelor cu
ejectie [57], fiind un domeniu Incd neexploatat conform cu potentialul. Prezentul model
exergetic a fost realizat tindnd cont si compeltand studii anterioare [85], [4], [106].

S-a procedat similar cu capitolul precedent, in care a fost studiatd masina frigorifica cu
absorbtie. S-a utilizat modelul ,,cutiei negre”, bilantul fiind realizat ludnd in considerare
intrarile reprezentate de combustibil (Cb),iesirile reprezentate de produs (P) si rezultand
distrugerea de exergie (1) si pierderea (P1i).

Ecuatia generala de bilant are relatia:

Cb=P+I1+Pi (4.49)

Starea de referintd este apa de racire la parametrii po=1 atm si tp=tc4i=25°C ei i se
asociaza relatia (4.50):

In continuare sunt prezentate relatiile pentru fiecare component.

Evaporator (EV)
- produsul evaporatorului si de fapt produsul intregului sistem cu ejectie este frigul
transferat apei racite:

PEv =E Xeve — E Xevi = Mat (eXEve—eXEvi) (4.51)
eXeve = Ngye —ToSe,e — A (4.52)
- combustibilul este caldura
Cb., =EX, —EX; =mo(exs—exs) (4.54)
exs =h, —=Tys, — A (4.55)
eX5 = h5 —T055 -A (456)
- randamentul exergetic
I:)Ev
Nexev = Cbg, (4.57)

Se face ipoteza simplificatoare conform céreia pierderile de caldurd catre mediul
ambiant nu sunt luate in calcul. In aceasta ipoteza valoarea distrugerii are expresia:
| Ev — CbEV - PEV (458)
- ponderea distrugerii de exergie introdusa de component, relativ la distrugerea totala
Tnregistrata in sistem, se calculeaza dupa relatia:

Ire, = le. 100 (4.59)

I tot

Condensator (Cd)
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- produsii condensatorului sunt agentul de lucru condensat si caldura transferatd apei de
racire
Pea = EXg +EXo = (Mm+mo)exs+EX,_ (4.60)

Tindnd cont ca starea de referintd este consideratd a fi temperatura apei de racire, rezulta
ca exergia caldurii latente de condensare este nula.

L] L] T
EXQCd = QCd (1_ T_O) =0 (461)
0

- combustibilul este intreaga cantitate de agent de lucru aflat in starea II, asa cum a parasit
difuzorul ejectorului

Cb., =EXx,, =(m+mo)exi (4.62)
EX4 = h4 —T054 —A (463)
Generator de abur (G)

- produsul generatorului este reprezentat de aburul viu aflat la starea (7)

P = I.Ex7 = r.nex7 (4.64)

- combustibilul generatorului este reprezentat de caldura transferatd de la sursa la care se
adauga exergia fluxului agent in stare lichida ce vine de la pompa

CbG = E.X3'+ E.XQG = I';'\eX3'+ E.XQG (4.65)

. . T

E Xos = Qg (1—=2%) (4.66)
TG

Ejector (Ej)

- produsul ejectorului este debitul total de agent comprimat
Py = Ex, =(m+mo)ex, (4.67)

- combustibilul ejectorului este obtinut din insumarea exergiilor debitului de abur viu ce
provine de la generator si a debitului de vapori reci ce au ca sursa evaporatorul

Cbg; = Exs+ Ex7 = m, ex; +mex, (4.68)

Pompa (P)

Exergia pompei este reprezentd de lucrul mecanic consumat, W ;..
Sistemul (MFE)

Combustibilul, sau exergiile introduse in sistem provin de la exergia caldurii Qg
transferatd de la sursa si lucrul mecanic consumat de catre pompa. Produsul este reprezentat
de catre produsul evaporatorului, respectiv de exergia frigului transferat catre apa racita.

Eficienta exergetica a intregului sistem de ejectie este prezentata in relatia de mai jos:

P
NexmFe™ ~ E\: (4.69)

E XQG +W pompa
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4.3. REZULTATELE SIMULARII FUNCTIONARII MASINII FRIGORIFICE CU
EJECTIE

In acest capitol este studiata functionarea masinii frigorifice cu ejectie a cirei sursa de
caldura este reprezentata de catre gazele de ardere recuperate din galeria de evacuare si apa de
racire a unui motor cu combustie interna. Scopul este reprezentat de gasirea unui regim de
functionare optim.In vederea simulirii a fost dezvoltat modelul matematic prezentat in
sectiunea 2 a acestui capitol, care apoi a fost implementat in programul Engineering Equation
Solver (EES).

In prima parte a acestei sectiuni este prezentat un studiu comparativ al mai multor agenti
de lucru, in urma caruia s-a stabilit fluidul ce trebuie utilizat avénd in vedere parametrii de
lucru. Dupa stabilirea agentului de lucru sistemul de ejectie si componentele sale sunt
analizate din punctul de vedere al eficientei energetice si exergetice considerand diferite
regimuri termice de functionare. In acest scop s-au ficut simuldri pentru diferite valori ale
temperaturilor de fierbere de la generatorul de vapori, de condensare si vaporizare.

4.3.1. Stabilirea agentului de lucru

Asa cum s-a putut vedea si in partea de inceput a acestui capitol, parerile cercetatorilor
sunt variate relativ la un agent de lucru prin a carui utilizare, sistemele cu ejectie sa
inregistreze cele mai bune performante. Concluzia ce rezultd in urma studierii literaturii de
specialitate este cd in functie de regimul de functionare al MFE si scopul pentru care a fost
conceputa trebuie utilizat fluidul frigorific optim din punct de vedere tehnico-economic.

In acest sens in prezentul capitol tindnd cont de parametrii prezentati in tabelul 4.1, de
faptul ca sursa de caldura sunt gazele de ardere si apa de racire a motorului, precum si avand
n vedere faptul ca frigul produs este destinat climatizarii s-a facut un studiu comparativ in
care sunt evaluate performantele MFE ce ar functiona cu urmdtorii agenti: apa (R718),
metanol, amoniac (R717) si R134a.

Eficienta energetica si exergeticd a sistemului a fost studiatd pentru diferite valori ale tg
si pentru tcg=30°C si tg,=5°C. Rezultatele obtinute sunt prezentate in tabelul 4.2.

Se poate observa din rezultatele obtinute ca sistemele ce utilizeaza apd si metanol au cele
mai bune performante energetice, iar randamentul exergetic cel mai bun este obtinut in cazul
metanolului. Cu cresterea tg, performantele exergetice ale metanolului scad si se apropie de
valorile Tnregistrate in cazul utilizarii apei.

Tabelul 4.2. Variatia COP si a 5., functie de variatia tg

Apa Metanol Amoniac R134a

to Nex COoP Nex COoP Nex COoP Nex COoP
OC - - - - - - -
70 | 0,0597 | 0,1442 | 0,4572 | 0,1435 | 0,01736 | 0,1309 | 0,0146 | 0,0968
80 |0,07088 | 0,2033 | 0,2592 | 0,2025 | 0,02337 | 0,1877 | 0,0198 | 0,1402
90 |0,07725 | 0,2546 | 0,2076 | 0,2538 | 0,02786 | 0,2376 | 0,0232 | 0,1762
100 | 0,08094 | 0,2996 | 0,1823 | 0,2988 | 0,03121 | 0,282 | 0,0240 | 0,2037
110 | 0,08303 | 0,3392 | 0,166 | 0,3381 | 0,03364 | 0,3223
120 | 0,08414 | 0,3744 | 0,1558 | 0,3746 | 0,03529 0,36
130 | 0,08462 | 0,4058 | 0,1478 | 0,407 | 0,03613 | 0,3982
140 | 0,08469 | 0,4341 | 0,141 | 0,4357
160 | 0,08416 | 0,4829 | 0,1327 | 0,4896
180 | 0,08323 | 0,5242 | 0,1255 | 0,5325
200 | 0,08226 | 0,5601 | 0,1202 | 0,5694
220 | 0,08142 | 0,5928 | 0,1178 | 0,6044
240 | 0,08084 | 0,6236 | 0,1194 | 0,6391
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Tn tabelul 4.3. sunt prezentate temperaturile de fierbere ale celor patru agenti.

Tabelul 4.3. Variatia presiunii de saturatie functie de variatia t

ts [°C] 70 | 80 | 90 | 100 | 110 | 120 | 130 | 140 | 160 | 180 | 200 | 220 | 240

pc Apd[bar] [031|047(070]101|14 |19 |27 | 36 | 62 |10,0|155|232 335

pc Metanol | 1,2 | 1,8 | 25 | 35 | 47 | 63 | 83 | 10,7 | 17,3 | 26,7 | 39,7 | 57,2 | 80,7
[bar]

pec Amoniac | 33,1 | 41,4 |51,2|62,6| 758 |91,2 | 108
[bar]

pc R134a 21,2 | 26,3 | 32,5 | 39,7
[bar]

Din rezultatele prezentate in tabelul 4.3. se poate observa ca pentru metanol, amoniac si
R134a valorile presiunilor de fierbere cresc exponential odata cu tg, pana la valori ce nu pot fi
puse in practica din considerente tehnice si economice. Astfel pentru tg=100°C, presiunea de
saturatie are valorile: 1 bar pentru apd, 62 bar pentru amonic si aproape 40 bar pentru R134a.
In cazul metanolului valoarea de 3,5 bar nu prezintd inconveniente, insid pentru tg peste
160°C, presiunea creste considerabil.

Tinand seama de rezultatele prezentate in aceastd sectiune precum si faptul ca una din
sursele de caldura este reprezentatd de gazele de ardere ce au temperaturi ridicate, se poate
stabili ca agentul de lucru potrivit acestei aplicatii este apa.

4.3.2. Validarea modelului matematic

In vederea validdrii modelului matematic au fost urmarite mai multe studii teoretice si
experimentale. In aceastd sectiune sunt prezentate rezultatele obtinute de diferiti cercetatori
[98,99,101,50] si comparate cu rezultatele obtinute in prezenta lucrare.

In figura 4.4., sunt prezentate comparativ rezultatele obtinute de citre Ziapour si Abbasy
[50] cu cele obtinute in acest studiu. MFE functioneaza cu apa ca agent frigorific, la
parametrii tcg=15° C si tg,=5° C. Temperatura de la generatorul de abur variaza in intervalul
(80-110°C). Se poate observa ca diferentele intre COP-urile inregistrate sunt minime.

05F :
0,45} -
i —O0—COPstudiu
0,4F —®—COPziapourgAbbasy / 1
{ ]
O 035 — _
0,3f ]
0’25} ./ -
0,2} ]
80 85 90 95 100 105 110
te [°C]
Fig. 4.4. — Comparatie a COP-ului intre prezentul studiu si rezultatele prezentate de Ziapour si
Abbasy [57]
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Aceiasi autori [50] au studiat sistemul si componentele sale din punctul de vedere al
celui de al doilea principiu. Tn tabelul 4.4. sunt prezentate ponderile distrugerilor de exergie
nregistrate la principalele componente ale sistemului pentru tc=100°C si aceleasi valori ale
temperaturii de condensare si evaporare ca cele prezentate mai sus.

Tabel 4.4 Procentul de exergie distrusa in componentele MFE compratie prezentul
studiu si rezultatele prezentate de Ziapour si Abbasy [57]

Ponderea distrugerii pe Condensator | Ejector | Evaporator | Generator
component [%]
Studiu prezent 11 81 2,5 55
Ziapour si Abbasy [19] 14 79 2 5

Riffat si Omer in 2001 [99] au efectuat un studiu teoretic al unei MFE ce utiliza
metanol. Pentru parametrii: tg=180°C, tc4=28°C si tg,=-2°C valoarea COP-ului a fost de 0,4
in timp ce simularea in EES a modelului propus in aceasta lucrare da o performanta energetica
de 0,42.

Selvaraju si Mani in 2004 [98] au dezvoltat un studiu experimental al unei masini
frigorifice cu ejectie in care au utilizat diferiti agenti de lucru. Pentru R134a considerand tg =
80° C, tcqg = 25° C si tgy, = 5° C autorii au raportat un COP de 0,26. Pentru aceleasi valori ale
parametrilor, Tn urma acestui studiu a rezultat o valoare de 0,246.

Sankaral si Mani in 2007 [101] tot intr-un studiu experimental, dar de aceasta data
utilizdnd o MFE pe baza de amoniac au obtinut un COP de 0,29 pentru tc = 72° C, tcy = 27° C
si tgy = 15° C. Simuland functionarea MFE in EES 1n aceleasi conditii, a rezultat un COP de
0,35.

Rezultatele prezentate in aceastd sectiune confirma validitatea modelului matematic al
MFE dezvoltat in acest capitol. Valorile obtinute in urma analizei energetice si exergetice se
coreleaza bine cu cele prezentate in studii precedente [98,99,101,50] pentru toate cele patru
variante de fluid de lucru.

4.3.3. Analiza functionarii MFE cu variatia tg  tcq tey

In primele doui parti ale acestui capitol a fost studiat modelul matematic al MFE in
vederea stabilirii agentului de lucru optim luand in considerare conditiile de lucru si a
validarii lui prin compararea rezultatelor obtinute cu alte lucrari publicate in literatura.

In urmitoarele subcapitole se studiaza variatia performantelor MFE functionand cu apa
ludnd n considerare diferite regimuri de lucru impuse prin modificarea parametrilor.

Primul parametru studiat este tg a carui modificare poate proveni din variatii ale
debitului sau temperaturii sursei calde. Pentru a se putea urmari strict influenta acestui
parametru asupra sistemului §i a componentelor sale, ceilalti parametri sunt mentinuti
constanti.
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Tn figura 4.5. se poate observa cd performanta exergetica a sistemului prezinta un maxim
in jurul valorii de 140°C. Din punctul de vedere al primului principiu, performanta energetica
(COP) si factorul de ejectie (u) cresc odata cu sporirea temperaturii de fierbere. Acest lucru se
explica prin cresterea vitezei aburului viu la iesirea din ajutajul convergent-divergent. Acest
fapt conduce la o scadere a presiunii in camera de amestec. Stiind cd viteza si presiunea sunt
invers proportionale, aceasta implica o crestere a ecartului intre presiunea de evaporare,
respectiv presiunea vaporilor reci si cea a aburului. Astfel cantitatea de vapori antrenati creste
si deci capacitatea de a produce efect frigorific, respectiv COP-ul.

Asadar o crestere a coeficientului de ejectie Tnseamna o scadere a debitului necesar de

abur m, pentru producerea aceluiasi efect frigorific, deci o sporire a capacitatii de a produce

frig.

1
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Fig. 4.6. Variatia randamentului exergetic cu tg
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Fig. 4.6. Variatia distrugerilor de exergie cu tg

Dupa cum se poate observa in figurile 4.6. si 4.6., ejectorul este componenta cheie a
intregului sistem. El are cel mai mic randament exergetic, variind in intervalul (0,3-0,15),
figura 4.6. si cea mai mare distrugere de exergie, figura 4.6. Rezulta ca orice imbunatatire a
functionarii acestui component influenteazd major performantele intregului sistem. De altfel
daca se analizeaza figurile 4.6 si 4.7 se poate observa o bund corelatie intre cresterea #exmre
care atinge un maxim la tg = 140 ° C si scaderea distrugerii de exergie in ejector, la aceeasi
temperaturd. Scaderea performantei exergetice a sistemului peste aceastda valoare a
temperaturii de fierbere poate fi explicatad prin cresterea distrugerii in generator, in timp ce in
ejector ramane aproape constanta.

Variatia distrugerilor procentuale de exergie prezentate in figura 4.8., reconfirma
ponderea majord, peste 80%, pe care o are ejectorul in distrugerea potentialului exergetic al
combustibilului.
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Fig. 4.8. Variatia distrugerilor procentuale de exergie cu tg

In figura 4.9. este prezentati influenta pe care o are modificarea temperaturii de
condensare asupra performantelor energetice si exergetice ale sistemului 1n conditiile
metinerii constante a tg, = 4° C si pentru 4 valori ale tg respectiv 100°, 120°, 140° si 160°C.

Se poate observa ca o crestere a temperaturii de condensare influenteaza in sens negativ
performantele sistemului. Din punct de vedere energetic cea mai buna performanta este atinsa
pentru perechea de temperaturi tc4=30° C si tc=160°C. Daca analizam din punctul de vedere
al celui de al doilea principiu, cel mai bun regim de functionare este inregistrat pentru
tcq=30°C si tg=140°C.
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Fig. 4.9. — Efectul modificarii temperaturii de condensare asupra COP §i #exvre
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Fig. 4.10. — Efectul modificarii temperaturii de condensare asupra factorului de ejectie, U

in figura 4.10. este prezentat efectul pe care il are cresterea tcy asupra factorului de
ejectie in aceleasi conditii de studiu ca in figura 4.9. Acesta variatie poate fi interpretata si ca
o influentd a factorului de compresie, care este definit ca raportul dintre presiunea de
condensare si cea de evaporare care in conditiile cresterii tcq si ale mentineri tg, la valori
constante, creste. Energia cinetica a aburului la iesirea din ajutaj are doua roluri: acela de a
extrage debitul secundar al vaporilor reci si de a comprima ulterior debitul total format din
amestecarea celor doud fluxuri. O crestere a factorului de compresie iInsemna cd un procent
mai mare din energia cinetica deserveste cel de al doilea scop, al comprimarii, in vreme ce
pentru extragerea debitului secundar ramane o cantitate mai mica, deci debitul de vapori
antrenat va scadea. Acest lucru are ca efect imediat scaderea COP-ului si a coeficientului de
ejectie.

Pe de altd parte situatia inversa in care coeficientul de compresie scade, simulata in
figura 4.11. prin cresterea tg, $i mentinerea constantd a tcg=30°C si tc=140°C, conduce la o
imbunatatire a factorului de ejectie si a peformantelor sistemului.

O crestere a temperaturii de evaporare, conduce la o scadere a ireversibilitatilor la
nivelul sistemului, mai ales datoritd reducerii necesarului de caldura la nivelul generatorului,
implicit a caldurii evacuate la condensator.
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4.4. CONCLUZII

In acest capitol a fost studiati din punctul de vedere al primelor doud principii ale
termodinamicii, functionarea unui sistem frigorific cu ejectie. In prima parte s-a ficut un
studiu comparativ asupra mai multor fluide frigorifice. O prima concluzie trasa este aceea ca
performantele sistemului se Tmbundtdtesc odatd cu cresterea temperaturii sursei calde,
indiferent de agentul de lucru. Considerand valorile presiunii de fierbere, performantele si
faptul ca sursa calda are temperaturi ridicate ( aproximativ 400°C) reprezentatd de gazele de
evacuare ale unui motor, s-a optat pentru utilizarea apei ca agent de lucru.

Tn continuare s-au evaluat performantele sistemului functionand pe baza de apa, pe baza
modelului matematic creat in EES. Simularea a implicat varierea parametrilor tg , tcq si tey.

Concluziile simularii sunt:

- COP-ul masinii frigorifice cu ejectie creste odata cu valorile temperaturilor la
generator si evaporator, dar este influentat negativ de valori crescute ale temperaturii de
condensare;

- un indicator al cresterii performantei sistemului este factorul de ejectie. O crestere a
acestuia, implicd un consum mai redus de abur de lucru;

- curba care indica variatia eficientei exergetice este similard cu cea a COP-ului, cu
exceptia variatiei determinate de tg, unde inregistreazd un maxim la valoarea de 140° C.
Pentru valoi mai mari ale tg, eficienta exergetica scade usor;

- eficienta exergeticd creste odatd cu temperatura de evaporare si scade cu cea de
condensare;

- ejectorul este componentul cheie al sistemului, aproape 80% din distrugerea de
exergie avand loc aici.
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CAPITOL 5
ANALIZA ENERGETICA SI EXERGETICA A UNEI CENTRALE DE
COGENERARE SI A SISTEMULUI AFERENT DE DISTRIBUTIE A
ENERGIEI TERMICE - STUDIU DE CAZ

Sistemele de termoficare sunt o tehnologie intrata in uz de peste 130 de ani, in anul 1882
Thomas Edison punand in functiune prima centrala ce producea energeie electrica si termica
in cogenerare. Sistemele de termoficare sunt des intalnite in tarile est europene, fiind insa
necesara o retehnologizare a lor atat la nivelul surselor cat si la nivelul retelelor de transport si
distributie a energiei termice. Tarile scandinave constituie un varf de lance in privinta
dezvoltarii sistemelor de termoficare, In Danemarca 42,8% din electricitate fiind produsa prin
cogenerare $1 60% din necesarul de incdlzire fiind asigurat prin intermediul retelelor termice
districtuale. De altfel Directiva Europeand 92/62/EEC promoveaza utilizarea cogenerdrii si a
sistemelor de termoficare ca solutie pentru asigurarea securitatii energetice si a reducerii
gazelor cu efect de sera.

Romania este o tara cu traditie in domeniul termoficarii, reteaua de distributie a energiei
termice ce deserveste Municipiul Bucuresti, fiind a doua din lume ca intindere si
complexitate. Energia termica este produsd in 8 centrale termice In cogenerare, Insumand o
cantitate de 2335,72 Geal/h, in regim de iarna.

Acest capitol se constituie ntr-un studiu de caz ce analizeaza eficienta producerii in
cogenerare a energiei electrice si termice in CET Vest Energo, evaluand totodata
performantele sistemului combinat producator-consumator. Studiul a fost realizat pe baza
parametrilor medii inregistrati in sezonul de ncalzire 2011-2012.

5.1 PREZENTAREA INSTALATIEI
5.1.1. Sistemul de termoficare

Pentru analizarea sistemului combinat producator-consumator, s-a optat pentru divizarea
in trei subsisteme: producere, retea de distributiec si consumator. Din punct de vedere
functional apa fierbinte de parametrii ridicati este transportatd prin reteaua primara de
termoficare pana la punctul termic unde are loc prepararea agentului secundar si a apei calde
de consum. Aceste utilitati sunt distribuite prin reteaua secundari citre consumator. In figura
6.1. este prezentatd schema sistemului de termoficare analizat, fiind totodatd notati parametrii
medii inregistrat in timpul sezonului de incélzire, considerat intre lunile octombrie — aprilie.

Flecmicitate
I Preducer . a I Cladire

roducere II Sistemn de termoficare (consumator)
= " 1
Cenfrala de P X Refea I I
; Retea primara Punct termic secundara ‘

cogenerare
. Twr primas 90° C

Combustibil E i Apa calda de
i Tar secandar 55° ' | # consmn S50 ”

Retur prumar 50° C - '.l‘*' Spatin ine alzit
o w0 ¢ ‘

Retar secumdan 35°

- 1

Fig. 5.1 Schema sistemului producator - consumator
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Sistemul este analizat utilizdnd bilanturi energetice si exergetice. In vederea
evidentierii diferentelor dintre cele doua abordari, sistemul districtual de termoficare este
idealizat, fiind neglijate pierderile termice si volumice pe reteaua de transport si distributie.

5.1.2. Centrala de producere a energiei electrice si termice

CET Vest Energo produce 1n prezent energie electrica si termica in cogenerare, utilizand
doud tipuri de motoare pe gaz, model Jenbacher, diferentiate in functie de capacitate.
Caracteristicile nominale de producere de energie electrica si termica pentru cele doud modele
sunt prezentate in tabelul 5.1. In figura 5.2 este prezentatd o imagine din interiorul salii
motoarelor, in partea stanga fiind surprins motorul Jenbacher J 620 GS — E02 de 3 MW.

Tabelul 5.1 Caracteristici nominale ale motoarelor

Motor Putere electrica [KW] Putere termica [KW]
J 624 GS -G02 4034 3852
J 620 GS —-E02 3045 3006

Fig. 5.2 Imagine din sala motoarelor, CET Vest Energo, detaliu cu un motor de 3 MW

Centrala este echipata cu doud boilere auxiliare a cdror capacitate termica totalizeaza
12,5 MW. Atat motoarele cat si boilerele sunt alimentate cu gaz natural, furnizat de sistemul
national. Schema tehnologicd a centralei si parametrii nominali sunt prezentati in figura 5.3.
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Fig. 5.3 Schema centralei de cogenerare CET Vest Energo
5.2. BILANT ENERGETIC

Pe baza datelor inregistrate in centrald s-a Intocmit bilantul energetic la nivelul centralei,

conform cu Primul Principiu, raportand efectul util la energia combustibilului.
Realatia generala este:

EnergieCombustibil = (Electricitate + Caldura) + Pierderi

(5.1)
Rezultatele inregistrate sunt prezentate n figura 5.4.

[l Energie Ch

Energie [KW]

B En electricd #i termicd
@ Pierderi

Motor 1 Motor 2 Motor 3 Motor 4 Boiler

Fig. 5.4 Bilantul energetic al centralei de cogenerare
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Tn figura 5.5 este prezentati distributia procentuald a utilizarii energiei combustibilului
in cele doud tipuri de motoare. Bilantul energetic nu face diferenta intre calitatea celor doua
utilitati produse electricitate si energie termicd. Componenta calitativd este pusa in evidentd in
capitolul urmator, prin utilizarea analizei exergetice.

10, 00 4

0, 00 1

B Motor 1 4405 44,05 11,80
O Motor 3 42 92 41,75 15,90

Fig. 5.5 Reprezentarea procentuald a bilantului energetic pentru cele doua tipuri de motoare

Rezultatele bilantului energetic aratd o eficientd totald a centralei de cogenerare de
87,52, pierderile reprezentand 12,48%.

5.3. ANALIZA EXERGETICA
5.3.1. Stabilirea potentialului exergetic al combustibilului

Un sistem ce se gaseste la presiunea pg si temperatura Tp, a mediului ambiant se afld in
starea moarta restrictivd. Din aceastd stare, in cazul in care compozitia chimica a sistemului
diferd de cea a mediului ambiant, o cantitate suplimentara de lucru poate fi eliberatd cand
sistemul trece de la compozitia sa initiald la compozitia mediului ambiant. Aceastd cantitate
de lucru se numeste exergie chimica a sistemului.

Exergia chimicd a combustibililor reprezintd lucrul maxim care se poate obtine prin
oxidarea combustibilului ce se gaseste in starea moartd restrictivd, cu oxigenul luat din mediul
ambiant. Tn urma acestui proces combustibilul se transformi in produsi finali care se vor
regdsi printre componentii mediului ambiant.

Considerand un volum de control reprezentat de o camerd de reactie chimica (fig.5.6) in
care reactantii si produsii ies la po si To , prin aplicarea primului si celui de al doilea pincipiu
pentru un proces stationar reversibil, se obtine:

Q=HJ -HZ+LS (5.2)

Q=To(Ss ~Ss) (53)
Din ambele relatii rezulta: -

L ac= — FOP —TO><SOP: M _TOXSOR,, (5.4)
, respectiv

LS — _AG, (55)

unde, AG,, reprezinta variatia functiei Gibbs standard a reactiei chimice.
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5.3.1.1. Exergia chimicd a unei hidrocarburi de tipul CqHy

Pentru a calcula exergia combustibilului se apeleaza la un dispozitiv cunoscut sub
numele de cutia de echilibru a lui Van’t Hoff ( fig. 5.6).

P ,
(a+b/4)0: To,;f: = (a+h/4)O:
CsHe CsHs + (a+b/4)0: —> aCO: + (b/2)H:0:2 | poTo s | |
} (a)CO: To,pto: ((2)CO:
Pa To & NG i .'._7 S
polo P
(bRHO0 To,pho [—(b/2)H:0
—(AGy)c , I
exc.,

Fig. 5.6. Model pentru calculul exergiei chimice a unui combustibil gazos

Pentru a pune in evidentd lucrul maxim al reactiei Chimice, reactantii intra si produsii ies
din camera de reactie la po si To. Oxigenul necesar reactiei de ardere este luat din mediul

ambiant la presiunea sa partiala pg2 si trebuie comprimat la po. Tn vederea unui consum minim

de lucru mecanic, comprimarea trebuie sa fie reversibila si realizata izotermic la To. Produsul

combustiei trebuie s ajunga in mediul ambiant si trebuie sa se destinda reversibil la Tp , de la
- 0 . .

presiunea po la Peo, si respectiv la pﬂzo .

Exergia chimicd este o suma a tuturor acestor lucruri schimbate cu sistemele exterioare.
0

X (0,,T.) =—AG” + (a+ 2)RT, n % 4 aRT. I %ﬂﬁn n—be 69
4 o Peo, 2 Pro

Relatia (5.6) reprezintda exergia chimica molard a combustibilului, si are doud
componente. Prima componentd, ce reprezintd lucrul maxim al reactiei chimice desfasurata in
conditii de echilibru termo-mecanic cu mediul ambiant (po,To), este redata in relatia (5.7), iar
cea de a doua componentd, reprezinta lucrul mecanic izoterm consumat pentru comprimare
(in cazul Oy), respectiv produs prin destindere (in cazul CO; si H,0).

—0 b =0 —0 b —o
_AGO =( £ C.H, +(a+Z)g f.0, —ag f,CO, _Eg f,H,0 (5.7)

< _ —0 . s : A
In relatia (5.7) 0 ¢ qupsianta €Prezintad functia Gibbs de formare a substantei, considerdnd starea

de referinta T¢=25°C si po=1,013 bar.
Pentru elementele simple ce se gasesc in stare naturala in mediul ambiant, valoarea
functiei Gibbs de formare a substantei este nula. Asadar, relatia (5.7) devine:

—0 b —o

—0
~AG” = 9¢.c.h, ~ a9+ co, _ng,HZO (5.8)
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5.3.1.2. Exergia chimicd a combustibilului

Un combustibil este format din mai multi compusi aflati in diferite procente in
compozitie. Conform buletinului de analizd cromatograficd a gazului figura 5.7, compozitia
molard a combustibilului este prezentata in tabelul 5.2.

BULETIN DE ANALIZA CROMATOGRAFICA NR. 37
Data prelevari 03102011 Punct de preievare, SM BUCUREST! 16 FEBRUARIE
Data analizari: 10 10.2011 Beneficiar  SN.T G N TRANSGAZ MEDIAS
Executat:Nicusor Constantinascu * Presiunea gazulu - 3,9 bar
Vernficat * Temgp. gazulwi - 15 C
Tatuld 00 1° - Asalea crommoyalica o SR EN ISO 8975 2005 Tabeyl ev 2 - Calcuae <. S8 EN B0 8376 2005 C92.200¢
’ Puterea calorifics calculsts
Nr. COMPONENT % vol, Wmol | %mas. | p/mIN superioara infericars e
{ { 41079.24 kJim3 360482 54 klim3 0
1 ' metan I 47169 DM 5453] 87751 E7H2953|| 9B116% kcalm3 | 8835 52 kcalmd 0
2 jewn 22876 2 2833 38678 30.7181 11411 KWhim3 10 276 RAM3 0 |
3 |prepan 0.7282 0741 1.8858) 14 6253|| 3886204 kJim3 35044 86 kJim3 5
4 1s0-butan 01319 01372 0.4810 3 5689(| 9282.04 kcalm3 B8370.32 keatim3 5 |
5 [n-buan 01725 01798 06034|  46713|| 90795 kWhm3 ariswanmi| 15 |
6 ‘neo-pentan - - e
7 |so-pentan 0 Qs87 00622 02556 20053 Tabelu! nr 3 - Calcy, 3te ¢t SR ISO 6576/ 1935
8 |n-pentan 00534 00580 02418, 18717 Densitates Cifra Wobbe |
9 2.2-ometi-butan - — -l - 07741 kg'm3 53089 15 KJm3 0
10 2.3-cimebi-butan -— —_ - - 05887 ~ 1263093 keam3
11 3 3-cimetil-butan - e .| -l 07335 kg'm3 2023110 kJim3 5|
12 3.mebl-pentan - - -l —|l 05865 — 11997 49 kcalim3 15 l
3 2meu-oenlm [, e ...| -
14 |hexani 0 1592 01779 0 B&51 5.8562| Tabelul ar4 - Total hdrocarbur C3+
15 |2 4-gimali-paman - —] -~ - Continut in gazoling
16 12,2 3-trimetil dutan. - - || 33610 |arame / m3N
17 | Z-meti-hexan - - - -
18 3-metil-nexsn - - of -
1§ 3-eti-pentan - - - —
20 hapeani + 00000 0.0000|  00000|  0.0000
21 2.2.4-trmetil-pental — — —t ~—| Tabell v 5 - Calculata din cate oe lteratlura dupa
L?Z n-octan 0 0000 0 0000 0 0000 0 reiatile emprrice Southerland s Herming-Zipperer
23 meblhacichexan - «ll  Vascozitatea dinamica (la 15°C) |
2¢ | — — — 10.643 [micro Pa's ]
25 teazen -— - -
25 | toiven — - — — Presiunea de referinta: 1,01325 bar
27 hidrogen - o™ _|
48 imancuid ce carbon - - —
<29 |hdrogan sudurat — - — - Observatii
30 [hesu 0.coco € 0000 00000 00000
31 largon - - — — |*Calcuiaie din 1abelu 1 corespung congitilor
| 32 [mzet 04288 04277] 086924 5§ 3597 |normale { O grade Ceisius si 1 01325 tar)
© 33 |oxigen 00388 09387 Q0716 0 5542 InCs 5i nC7 inciud 34 Zomeri corespunzaton
34 |bloxk] de carban 12440 12484 31753 24 5805 |Prelevares probei se faca conf SR SO 107152001 |
Prelevarea gazulw se face n buteli din otel inoxidstl
TOTAL 100.0000| 100.0000  100.0000| 7741187 |cu capactaten de 4 liri |
Prode a ‘o5l prelevatd in prezenia beneficiarule |
" I Intrd sub incadenta acreceini, e
Buletinul de analza contine o singura pagina aee
Buletnul de analza nu paate & reprodus N
decat cu acordul [aberatoniut A
Analiza se refera sirct 18 proba analizata Rl
SEF LABORATOR RESP ANALIZA GAZE
g Sgarciu Cristina ing Zag i Mirala

ﬂ/ ". ,
- o

Fig. 5.7 Buletinul de analiza cromatografica a combustibilului gazos
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Tabelul 5.2 Compozitia molara a combustibilului

Nr. Component Formula chimica component Participatia molara
crt (x)

1 Metan CH, 0,9485

2 Etan CHs;- CH; 0,0229

3 Propan CHs;- CH,-CH; 0,0074

4 Butan CH3' CHz- CHz-CHg 0,0032

5 Pentan CH3' CHz- CHz-CHg' CH3 0,0012

6 Azot N, 0,0043

7 Oxigen (o)) 0,0004

8 Bioxid de carbon Co, 0,0121

Exergia chimica a combustibilului gazos se calculeaza conform relatiei (5.9):

—CH —CH —CH —CH

€Xeb_molar( Po ’To) = Xcn, EXaon, (pCH4 ’To) + Xe,Hy EXepms (pCZHG 'To) + XeH, X (pC3H8 ’To)
—CH —CH —CH

T Xe,Hyy X (pC4H10 ’To) + Xegh, g, (pC5H12 fTo) + Xy, EXn, ( Py, 1To) (5.9

—CH —CH
+ Xo,€X0, (Po, o) Xco, €Xco, (Peo, + To)

Asadar exergia chimicd a combustibilului gazos rezulta ca o suma a exergiilor mecano-
chimice ale substantelor componente ale combustibilului, ponderate cu participatia fiecarui
component in compozitia totald. Analizand compozitia prezentata in tabelul 5.3, rezulta doua
grupe de componenti: hidrocarburile si alte gaze fara potential de ardere, respectiv azotul,
oxigenul si bioxidul de carbon.

Pentru a calcula exergia chimicd a hidrocarburilor se considerd parametrii
termodinamici T, si presiunea partiala pcaHb la care se afla componentul respectiv in

amestecul ce formeaza combustibilul.
Exergia mecano-chimica a unui component combustibil se calculeaza cu relatia:

—CH —CH =
X, (P, To) =€Xep, (Pos To) + RTyIN Xc (5.10)

—CH
Termenul €Xc (PosTy), care reprezinta exergia molara chimica (fig. 5.6) se

calculeazd conform modelului prezentat in subcapitolul 5.3.1.1 cu relatia (5.6), iar termenul

R|o In XCaHb reprezinta lucrul mecanic izoterm consumat pentru compresia componentului

de la p(:aHb la po. Calculul este prezentat in tabelul 5.3. Compozitia molara standard a

mediului ambiant este prezentata in tabelul 5.4.
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Tabelul 5.3 Calculul exergiei chimice a hidrocarburilor

Component/Marime Metan Etan Propan Butan Pentan
Xeomp [-] 0,9485 0,0229 0,0074 0,0032 0,0012
Ocomp [KI/kmol] -50790 -32890 -23490 -15710 -8200

0 0 0 0 0

Jo, [kIkmol]

- Jco. [kI/kmol] 394380 394380 394380 394380 394380

g 1,0 [KI/kmol] 228590 228590 228590 228590 228590

-AGy [kI/kmol] 800770 1441640 | 2074010 | 2704760 | 3335240
|1, [kI/kmol] -7889 -13805 -19722 -25639 -31556
lco, [kI/kmol] 20097 40195 60292 80389 100487
|0 [KI/kmol] 17181 25771 34362 42952 51543
ex“"(po, To) [kd/kmol] 830159 1493801 2148942 2802463 3455714

830028 1484442 2136801 2788215 3439065

—CH
X e, (Pe,h, 1 To) [ki/kmol]

Tabelul 5.4 Compozitia molara a mediului ambiant

Component | Participatie molarad
N, 0,7667
0, 0,2035
H,O 0,0312
CO, 0,0003

Calculul exergetic al gazelor fard potential de ardere din amestecul combustibil are la
baza aceleasi relatii ca in cazul hidrocarburilor, cu urmatoarele particularitati:
- in relatia (5.12) apare lucrul mecanic izoterm produs de destinderea de la po la
0
presiunea partiald la care se gaseste componentul in mediul ambiant ( pN2 0,,C0, )

- in relatia (5.11) apare lucrul mecanic izoterm consumat pentru comprimarea de la
presiunea partiala la care se gaseste componentul in amestecul combustibil

Py, .0,.co, lapresiunea po;
- 1in relatia (5.13), valoarea functiei Gibbs este nuld deoarece nu are loc o reactie

chimica;
—CH —CH - Py,.0,co
EXN,,0,,C0, (pNz,oz,co2 Tp) = €Xn,0,.00, (Pg, Tp) + RTy In sz 2 (5.11)
0
v 0, o Po
€Xn, 0, ,C0, (pO ’TO) =-AG" + RTO In po (5.12)
N,,0,,CO,
~AG’=0 (5.13)
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Tabelul 5.5 Calculul exergiei chimice a gazelor fira potential de ardere

e —CH
Component | -AG0 | &XN..0,c0, (Pg, Ty) | E€XN,.0,.c0, (Pn, 0,0, To)
K3/kmol kJ/kmol kJ/kmol
N, 0 690,7183 -12813,1723
0, 0 3944516 -15510,1819
CO, 0 20097,39 9156,404075

Considerand calculele prezentate mai sus, rezultd valoarea finalda a exergiei
combustibilului:

—CH kJ
eXc molar ,T = 850242 I — 5.14
b_mol (po 0) kmol ( )
eXer matar (P, T) kJ
—CH ,
Exergia debitului de combustibil ce alimenteaza boilerul este:
EXey = Mes* €Xen.votumie( Py, To) =10,5kW (5.16)

Stiind ca pentru un debit de combustibil de 1m3N/h, se produc 10,86kW caldura, rezulta
ca pentru producerea 1kW de céldura 1n boiler se consumad 0,967 kW exergie.

5.3.2. Bilantul exergetic al centralei de cogenerare
Bilantul exergetic al centralei de cogenerare este exemplificat mai jos pentru motorul 1

(figura 5.3). In vederea intocmirii bilantului exeregtic motorul este izolat din sistem si studiat
separat, conform schemei prezentate in figura 5.8. Conform cu notatiile din figura: Cb

reprezinta intrarea combustibilului, W si EXq reprezinta produsii motorului, in timp ce Pi si |
semnifica pierderile, respectiv distrugerea de exergie.

Pi

?

Ch | > | = Mistrugere e exergie

—Pp .
\\";. Exo
el

Fig. 5.8. Schema pentru calculul bilantului exergetic al motorului
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Relatiile de calcul ce alcatuiesc bilantul sunt :
* —chem
Cb =V N,gas’x< excb_volume( po ’TO) (517)
P =W+ Exq (5.18)

Exq = Exe— EXs = m* (exy —eX;) =mx ke(p =8bar,T =90") —T, xS, :— o, —T,xs, : (5.19)
Entalpiile si entropiile au fost caculate cu ajutorul EES si sunt prezentate n tabelul 5.6.

Tabelul 5.6: Entalpiile si entropiile agentului primar tur, retur

Entalpie Valoare Entropie Valoare
[kd/kg] [kd/kgK]
hy (p =10bar,T = 70°) 293,8 s, (p =10bar,T =70°) 0,954
h,(p =8bar,T =90°) 3717 s, (p =8bar, T =90°) 1,192

Rezultatele analizei exergetice aplicate pentru cele patru motaore si boiler sunt
prezentate in tabelul 5.6.

Tabelul 5.7: Valori ale marimilor ce alcituiesc bilantul energetic al centralei

Motor | Vngaz [Cb |[Wa | m Exi | Exe | Exo |P Pit+ 1 | g
m°N/h [ KW | KW | kg/h kW | kW | kW [kW | kw %

Motor 1 948 9995 | 4025 | 165400 | 431 | 1033 | 601 | 4627 | 5369 | 46,29
Motor 2 980 |10333| 4010 | 165400 | 431 ] 1033 | 601 | 4612 | 5721 | 44,63
Motor 3 771 8129 | 2980 | 129100 | 336 | 806 | 470 | 3450 | 4679 | 42,43
Motor 4 782 8245 | 3010 | 129100 | 336 | 806 | 470 | 3480 | 4765 | 42,20
Boiler 1151 | 12136 - | 550000 | 1612 | 3625 | 2013 | 2013 | 10123 | 16,59
Centrala

cogenerare | 4632 | 48838 | 14025 | 550000 | 3146 | 7303 | 4155 | 18180 | 30657 | 37,23

In figura 5.9. este reprezentat grafic, bilantul exergetic pentu fiecare component
principal al centralei. Asa cum se poate observa, din punct de vedere exergetic se utilizeaza
mai putin de jumatate din potentialul combustibilului, restul fiind distrus. Comparand
bilanturile realizate conform cu primele doua principii, se poate observa o discrepantd majora.
Astfel daca Tn termeni energetici caldura produsa reprezinta 44% din potentialul
combustibilului, exergetic reprezinta doar 6%. Bilantul exergetic al boilerului releva o
eficientd de 16,59%, aproape de 3 ori mai putin decét eficienta motorului. Aceste rezultate
subliniaza importanta cogenerarii pentru o utilizare rationala a potentialului combustibilului.
Valorile prezentate in tabelul 5.6. sunt similare cu cele prezentate de Favrat [2].
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Bilantul exergetic pe componente

140000
120000 ]
100000 ] —T T

80000 41— = o B R
=P
0000 41— Iy

O Fi+l
0000 4 — —
20000 4 . —
oo
1 2 3 4 5
Motor 1 Maotor 2 Maotor 3 Maotor 4 Boiler

Ch,E x0,Pi+ [KW]

Fig. 5.9. Rezultatele bilantului exergetic pe componente

5.3.3. Bilantul exergetic al sistemului combinat producator - consumator

In scopul punerii in evidenta a distrugerii de exergie ce apare, se considera ca nu exista
pierderi termice 1n sistemul de termoficare. Relatiile sunt prezentate mai jos:

T -T
Tagses = — T ¢ =318K =45°C (5.20)
In—-
Te
o ut . T
Exo =Q(1——2-) =1681kW
agsec
(5.21)
o Centrala o ut
Exo —Exq =2473kW (5.22)

Diferenta dintre exergia caldurii la nivelul centralei si cea de la nivelul utilizatorului este
de 2473 kW, ceea ce reprezintd o distrugere a potentialului de 59,5%. Asadar mai mult de
jumatate din potentialul exergetic al caldurii se distruge datoritd diferentei de temperaturd
intre agentul primar si cel secundar. Aceastd distrugere de potential este insesizabila in
termenii primului principiu al termodinamicii. Daca se recalculeaza bilantul exergetic, pentru
sistemul combinat producator-consumator se obtine o valoare de 32,1% comparativ cu 37,1%
in cazul bilantului de la punctul anterior, acest lucru datorandu-se integral distrugerii

potentialului exergetic al caldurii. Relatia de calcul este prezentatd mai jos.
. o ut

= = WatEXe DI 9 (5.23)
cb g, 48338
Cb

5.4. CONCLUZII

In acest capitol a fost analizatd functionarea unei centrale de cogenerare din Muncipiul
Bucuresti, CET Vest Energo, precum si eficienta sistemului combinat rezultat producator —
consumator. In acest scop s-au considerat valorile medii ale parametrilor inregistrati in
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centrald in timpul sezonului de incalzire 2011 — 2012. Datele colectate au fost analizate si
interpretate in conformitate cu primele doua principii ale termodinamicii. Pentru a putea pune
mai bine in evidentd diferentele ce apar intre cele doud abordari, cea energeticd si cea
exergetica, s-a idealizat sistemul districtual de termoficare, considerandu-se a fi perfect izolat.
Aplicand aceastd premisa, rezultatele bilantului energetic efectuate la nivelul sursei coincid cu
cele de la nivelul consumatorului. Apare evident faptul ca o analiza efectuata pe baza primului
principiu nu poate sesiza decat pierderile cantitative de caldura, nu si schimbarea calitatii
acestei forme de energie ce apare ca urmare diferentei de temperatura intre agentul primar si
cel secundar.

Doua concluzii importante se desprind in urma acestui studiu:

1. Cogenerarea aduce o crestere importantd a randamentului exergetic al sursei,
fapt datorat cu precadere producerii de energie electrica, un produs nobil din
punctul de vedere al convertibilitatii in alte forme de energie. Randamentul
exergetic al motoarelor ce functioneaza in regim de cogenerare este de aproape
trei ori mai mare decat al boilerului, desi energetic performantele celor doua
echipamente sunt similare.

2. Analiza exergetica pune in evidentd degradarea calititii energiei pe parcursul
transformarilor si este singura tehnica prin care se pot studia simultan, diferite
forme de energie.

Studiul exergetic al sistemelor de cogenerare este important si din punct de vedere
economic, deoarece o analizd exergo-economicd poate stabili corect costul de productie
aferent fiecarui produs, indicand totodata rentabilitatea sistemului [107]. Odata stabilit costul
de productie se poate rezolva una din principalele probleme ale sistemelor de cogenerare si
distributie a energiei termice $i anume estimarea cat mai corectd a pretului de vanzare al celor
doua utilitati: energia electrica si termica.
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CAPITOL 6
STUDIUL EXERGETIC AL ANSAMBLULUI FORMAT DIN MOTOR
— MASINA FRIGORIFICA TRITERMA

6.1. PREZENTAREA INSTALATIEI

In capitolele 3 si 4 au fost prezentate studiile energetice si exergetice asupra masiniilor
frigorifice cu absorbtie si cu ejectie. Rolul acestor sisteme frigorifice este acela de a asigura
climatizarea la ultimului etaj al unei cladiri din sectorul tertiar, prezentatd de asemenea in
capitolul 3.

In cele doua capitole mentionate mai sus, s-a avut in vedere printre altele si gasirea unui
regim optim de functionare considerand variatii ale temperaturilor la: generator, condensator
si evaporator.

In acest capitol, utilizdnd rezultatele obtinute sunt prezentate relatiile ce stau la baza
modelului matematic prin care au fost studiate performantele sistemului combinat motor-
masind frigorificad. Studiul se concentreazd asupra optimizdrii utilizdrii potentialului gazelor
de ardere evacuate de un motor, in vederea transformarii in efect frigorific prin intermediul
maginilor triterme. Tot in acest capitol este evaluata performanta trigenerarii utilizand ca sursa
principald motorul si sursd secundara, un boiler al carui combustibil este gazul natural.

Datele introduse in calcul, au fost furnizate de producatorul Yanmar al unui motor
diesel, turbosupraalimentat.

Caldura ce va asigura functionarea masinii frigorifice triterme, provine de la doua surse:
gazele de ardere evacuate de motorul Diesel si de la un boiler, al carui combustibil este gazul
natural. Gazele de ardere recuperate constituie practic o sursa ,,gratuitd” de energie, in cazul
neutilizarii lor, potentialul termic ar fi fost pierdut catre mediul ambiant. Modul in care
aceastd cdldura este transformata de la sursele calde in produsul final, frigul, prin intermediul
masinii frigorifice, este prezentat in figura 6.1.

Qea + Quoite Q. Genmerator
‘ MLF.

Fig.6.1. Schema de transformare a caldurii de la sursele calde in frig

De asemenea sunt calculate diferite randamente exergetice in diferite combinatii de
producere a utilitatilor: electricitate-frig, electricitate-ACC, frig-ACC , precum si trigenerare.

Apa calda este preparatd la diferite temperaturi, functie de regimul de functionare a
motorului, care influenteaza disponibilul termic al apei de racire.

Schema de functionare a ansamblului este prezentata in figura 6.2.
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F=P

1 electricitrte

.1

Cbl = EX motorma ExQ@‘M

Schimbsitor .
Motor 4} } _
orot caldura ‘PE - ExQAcc

Ex e Magina frigorifica triterma
CH -
Cbg = Ex gaenatural ’ GE'IIE'}‘Z‘I}'IZII‘ Ex s Evaporator .
masini 4> .
_ 5 masma 4} =
4} Boilex 4} frigorifica frigonifici P3 Ex o

Exo,,

Fig. 6.2 Schema de transformare a exergiei combustibililor in produsii: energie electrica, apa calda
de consum, frig

6.2. CALCULUL TERMIC - STABILIREA CANTITATII DE CALDURA CE
POATE FI RECUPERATA DE LA GAZELE DE ARDERE

Datele transmise de catre producatorul motorului, pentru partea de evacuare a gazelor,
sunt prezentate n tabelul 6.1.

Tabelul 6.1 Caracteristicile gazelor de ardere, pentru un regim de functionare de 100%

Tip curent c . C t; t .
pcald P m 6 ga ega Q
kJ/kgK kg/s kW/K °C °C kW
Gaz ardere 1,115 0,05352 0,05967 480,85 140 20,33

Trebuie mentionat faptul ca valoarea de 140°C a tegq la care gazele trebuie evacuate este
recomandata de producdtor in vederea evitarii condensarii vaporilor. Valoarea de 140°C la
care gazele ar trebui sd pardsescd instalatia este totusi o valoare ridicata, cu un insemnat
potential termic, ceea ce impune efectuarea unui calcul pentru determinarea temperaturii reale
de condensare a componentelor gazelor de ardere, cu scopul declarat de a putea utiliza la
maxim potentialul termic al gazelor.

Pentru obtinerea acestei temperaturi se scrie ecuatia de ardere cu aerul minim necesar al
combustibilului. Combustibilul motorului este un amestec al mai multor hidrocarburi, a carei
formula chimica poate fi aproximata ca fiind CioHp3.

- ecuatia de ardere cu aerul minim necesar

CioH,3+a(0,207270,+0,77325N,+0,00907Ar+0,00033C0O,+0,01008H,0)=bCO,+cH,O+dN,+eAr (6.1)
Sistemul de ecuatii pentru stabilirea coeficientilor reactiei este prezentat mai jos:

- ecuatia pentru C
12 +a*0,00033 =b (6.2)
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- ecuatia pentru Hj

11,5+0,01008a =c (6.3)
- ecuatia pentru O3

a(2*0,20727 +2*0,00033 + 0,01508) = 2b + ¢ (6.4)
- ecuatia pentru N

0,77325 *a=d (6.5)
- ecuatia pentru Ar

0,00007 *a=¢e (6.6)
- prin introducerea ecuatiei (6.2) in (6.4), rezulta:

0,42462 *a = 2(12 +a*>0,00033) +c (6.7)
deci :

c=0,42462 *a - 24 (6.8)
- prin introducerea ecuatiei (6.8) in (6.3), rezulta:

11,5+0,01008 *a = 0,42462 *a — 24 (6.9)
- rezulta:

a = 85,637 (6.10)

In continuare se rezolva sistemul de ecuatii i se determind coeficientii b,c,d, si e, care
reprezinta participatia molara a fiecarui component in gazele de ardere. Valorile obtinute sunt
prezentate mai jos:

kmolCO
z mo
kmolH,O
0 2
N, o =12,36332 ——— 6.12
"o kmolCh (642
kmoIN,
=66,21881 —— 6.13
kmoICh (613
n2, =0,7767 KTOIAY (6.14)
kmolICb
in cazul arderii cu aer in exces ecuatia molara devine:
Ny =Nco, +Nio + Ny, +Ny, + Ny, (6.15)
unde naer are relatia:
n% =(a-)nd, = (o -Da=(x—1)*85,637 (6.16)
In relatia de mai sus a reprezinti coeficientul de exces de aer.
Participatia molara a fiecarui component al aerului in exces este:
ng, = Nge *0,20727 (6.17)
N¢o, = Naer *0,00033 (6.18)
Niio = Nge *0,01008 (6.19)
Ny, = Nge, *0,77325 (6.20)
n% =n% *0,00907 (6.21)
Participatia molara totald a fiecarui component devine:
Neo, = n302 + néxo =12,02826 +nZ, *0,00033 (6.22)
Mo = NG o +NE =12,36322 + N2, *0,01008 (6.23)
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Ny, =Ny, + Ny, = 66,21881 +ng; *0,77325 (6.24)
n, =nNs, +ns =0,7767 +nZ *0,00907 (6.25)
No, =Ng =Ny, *0,20727 (6.26)
Ecuatia (6.15) devine:
n, =91,38669 + no. (6.27)
Compozitia gazelor de ardere este:
ex * n
5 = 12,02826 +n_,, Oe,X00033 _ N, (6.28)
91,38699 +n_, n,
ex <« n
X0 = 12,36322 +n_,, Oe,X01008 _ Mo (6.29)
91,38699 +n_, n,
66,21881 + n_, *0,77325 Ny
= = (6.30)
2 91,38699 +n_, n,
9 _ 0,7767 +n_,, *0,00907 Ny (6.31)
91,38699 +n_, n,
> *0,20727 N
xg = o020 = (6.32)
* 91,3869 +ng N
Presiunea partiala a vaporilor de apa este:
p, = Xazo *p (6.33)
iar p=1,5 bar.

Valorile presiunilor si temperaturilor de condensare a vaporilor de apa sunt prezentate in
tabelul 6.2, pentru o incarcare a motorului de 100%, respectiv 50%.

Tabelul 6.2 Presiunile si temperaturile de condensare ale vaporilor de apa

Incarcare o py tat
motor
- bar °C
100% 2,06 0,10933 47°C
50% 3,5 0,071304 39,35°C

Asadar se poate considera o valoare a temperaturii tsy de 60°C, la care nu condenseaza
vaporii de apd. Se poate valorifica In sigurantd potentialul termic al gazelor de ardere de la
140 la 60°C. Cantitatea de caldura ce poate fi recuperata de la gazele de ardere prin racirea lor
pana la valoarea de 60°C este:

Qqo = Mga*C, * (tg, —tg,) = 0,05352 *1115 * (480,85 — 60) = 25kW (6.34)
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6.3. CALCULUL EXERGETIC AL TRANSFERULUI DE CALDURA DE LA
SURSE LA AGENTUL FRIGORIFIC IN GENERATORUL MASINII FRIGORIFICE

6.3.1. Relatii de calcul: combustibil, produs, randament
Necesarul de caldura la generatorul masinii frigorifice este asigurat din cele doua surse:
caldura recuperata de la gazele de ardere si caldura produsa in boiler.

QG = an+QboiIer (635)
Tn prima parte a acestui capitol s-a stabilit cantitatea de energie ,.gratuitd’ ce poate fi
recuperatd de la gazele de ardere. Aceastd cdldurd va trebui suplimentatd cu o cantitate

variabila, in functie de necesitatile sistemului frigorific. Aceastd caldura notatd Q, ., va fi

produsd in mod clasic, Intr-un cazan de apa fierbinte prin arderea unui combustibil gazos.
Deoarece aceasta caldurd nu este obtinuta ,,gratuit” prin recuperare ci este produsd pentru
acest scop, este necesar un calcul din care sa rezulte In ce proportie potentialul exergetic al
combustibilului este utilizat in cédldura in care este transformat. Analiza exergeticd este in

acest caz numitorul comun, prin care se pot evalua cele doud cantitati de caldura Q, si

respectiv. Q,;.,» care diferd nu doar cantitativ, ci mai ales prin modul in care sunt obtinute.

Astfel prin intermediul analizei exergetice se va putea stabili randamentul de transfer al
fiecarui tip de caldurd, dar si randamnetul combinat al intregii cantitati ce este furnizata la
generatorul masinii frigorifice.

Pentru caldura produsd in boiler se utilizeazd rezultatele obtinute in capitolul 5,
sectiunea 5.3.1.2., unde s-a obtinut ci pentru un debit de combustibil de 1m*N/h, se produc
10,86kW caldura, rezultand ca pentru producerea 1kW de caldura in boiler se consuma 0,967
kW exergie.

Revenind la caldura ce poate fi recuperatd de la gazele de ardere, aceastd cantitate variaza
in functie de temperatura ce trebuie asigurata la generator. Pentru a putea avea loc transferul
de cdldura intre cele doua fluide, trebuie sd existe o diferentd minimd de temperaturd intre
temperatura de evacuare a gazelor de ardere si temperatura din generatorul masinii frigorifice.
Se alege o temperatura de pinch de 10°.

At=t,, —t; =10 (6.36)
Caldura recuperata de la gazele de ardere se determind cu relatia:

QGa = mga*cp *(tiga _tega) (637)

unde:

Mg =0,0532 [kg/s] si  C, =1115 [KikgK] (6.38)
Rezulta ca valoarea Qpoiler Va fi:

Qpoiter = Qe — 25kW (6.39)

Stiind cd@ necesarul de cédldura variaza cu temperatura tg, ce trebuie asiguratd la
generatorul masinii frigorifice, asa cum a rezultat din capitolele 3 si 4, rezultd ca si Qpoiler
variaza.
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E‘_
> *Q
I- Dishirugere >
de exergie

Fig. 6.3 Reprezentarea bilantului exergetic la nivelul generatorului

Cb boiler

Cb = Exq,, + Cbyj\er (6.40)
. . T
EXan - an (1 o T_O) (6.41)
ga

- temperatura gazelor de ardere este media termodinamica intre temperaturile de intrare si
iesire a gazelor de ardere din schimbatorul de caldura

oo 48085ty 6.42
ga I 480,85+273,15) (6.42)
toge +273,15
Cbboiler = 0’967 * éboiler (643)

Produsul sistemului este reprezentat de exergia cdldurii transferate la generatorul masinii
frigorifice.

: T
— N * 0
Exq, = Q™ (- T_) (6.44)
G
- randamentul exergetic al sistemului

E.XQG
Mextotal = (6.45)
EXan +Cb

Este interesant de cuantificat randamentul pe fiecare sursd de caldurd in vederea
identificarii componentului ce introduce distrugeri mai mari. In acest scop se definesc
urmatoarele randamente exergetice:

boiler

. T
Qu* (- T*O)
Moxga = ———— (6.46)
EXQga
: T
Qboiler* (1 B Ti())
G
nexboiler = (6-47)
Cbboiler
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6.3.2. Rezultatele calculului exergetic al transferului de cildura la agentul
frigorific in generatorul MFA, pentru o incircare de 100% a motorului

In continuare sunt prezentate rezultatele simularii transferului de caldura de la cele doua
surse, gazele de ardere si caldura produsd in boiler, catre generatorul MFA cu solutie de
bromura de litiu, Imbunatatitd cu economizor si cu recirculare, al carei model a fost prezentat
anterior in capitolul 3.4.3. Tn tabelul 6.3 se regisesc datele complete ale analizei exergetice,
diferentiate in functie de tipul sursei, dar si efectul cumulat, resimitit la nivelul generatorului
masinii frigorifice.

Tabelul 6.3 Combustibil, Produs, Randament exergetic

te Gaze de ardere Boiler Cumulat
Cb P 7]9)( Cb P 77ex Cb P ’/Iex
oc kW kW kW kW kW kW

70 10,37 | 3,13 0,302 3851 |524 0,136 | 48,88 | 8,37 0,171

75 10,32 | 3,38 0,328 34,85 |5]19 0,149 | 45,17 | 8,57 0,190

80 10,27 | 3,62 0,352 34,01 |549 0,161 | 44,28 |911 0,206

85 10,22 | 3,84 0,376 33,95 |5,90 0,174 | 44,17 | 9,74 0,220

90 10,16 | 4,05 0,399 34,22 | 6,35 0,185 |44,38 |10,40 |0,234

95 10,10 | 4,25 0,421 34,61 |6,82 0,197 44,70 |11,07 |0,248

100 10,03 | 4/43 0,441 3496 | 7,28 0,208 | 44,99 |11,71 | 0,260

Asa cum se poate observa din datele prezentate mai sus, randamentul exergetic al
ultilizarii caldurii recuperate de la gazele de ardere este dublu in medie, pe intervalul de
temperaturd studiat, comparativ cu cel al boilerului. Aceasta se explicad prin faptul ca pentru
producerea de caldurd in boiler se utilizeaza tranformarea exergiei chimice inglobatd in
combustibilul gazos. Asadar acesta nu este cel mai util mod de utilizare a combustibililor, din
punctul de vedere al analizei exergetice, caldura nefiind un produs cu mare valoare exergetica.
O utilizare mai eficienta a exergiei chimice a combustibilului gazos, ar fi presupus
introducerea lui intr-un ciclu combinat de producere a electricitatii si caldurii. Astfel
potentialul exergetic al combustibilului ar fi fost mult mai bine pus in evidentd, stiut fiind
faptul ca energia electrica este o forma ,,nobila de energie”, ea Impreund cu lucrul mecanic
avand cel mai mare grad de convertibilitate.

Eficienta exergetica a caldurii recuperate de la gazele de ardere este superioara celei din
boiler datorita faptului ca este energie recuperatd, pentru a carei producere nu se distruge
exergie.

Asadar desi din punct de vedere energetic cele doua tipuri de calduri sunt egale kWatt cu
kWatt, din punct de vedere exergetic acest lucru nu mai este valabil. Aceasta se datoreaza
tocmai faptului cd cele doud célduri diferd ca mod de producere si deci ca potential exergetic
inglobat.

126




Scheme hibride de alimentare cu caldura a unor ansambluri de cladiri

05— : : : : : :
sl MFA. |
04r _
: —kTexboiler ]
0.3 I —F Texna
E 03t —*amotal i}
=
L ,_,—'—'_'_'_'_F‘ 4
025 R
Dlz | / |
0asr _
01k e - - - -
70 a8 ald =l ] 100

55
tg [FC]
Fig. 6.4 Eficientele exergetice ale transferului de caldura

Din figura 6.4 se poate observa ca toate cele trei randamente cresc cu tg, respectiv
temperatura medie la care are loc transferul termic. Explicatia in cazul nexga provine din faptul
ca o utilizare a produsului caldura la o temperaturd cat mai apropiata de potentialul sursei,
reduce distrugerile de exergie. In cazul nexnoiler transferul exergiei chimice a combustibilului
intr-o caldura cu o temperatura mai ridicatad, semnificd transferul intr-un produs cu un
potential exergetic superior, de aici rezultand cresterea randamentului.

Avand in vedere ca EXq, este un cumul al produsilor celor doud surse de caldura, si
traseul randamentului exergetic total este unul ascendent, la cresterea #exor contribuind si

reducerea necesarului de caldura Q, ceea ce se traduce intr-o scadere a ponderii Q,; .,
(figura 6.5) si implicit a randamentului mai scazut pe care aceasta o introduce. Pentru o mai

buna corelare a variatiei celor doud marimi #exotal §1 Q, ;. variatiile lor au fost reprezentate
n figura 6.6.
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6.3.3. Rezultatele calculului exergetic al transferului de caldura la agentul
frigorific in generatorul MFE, pentru o incarcare de 100% a motorului

In aceasta sectiune sunt prezentate rezultatele aceleiasi simulari ca in sectiune precedenta,
insa pentru cazul masinii frigorifice cu ejectie, ce functioneaza cu apa ca agent frigorific.

Tabelul 6.4 Combustibil, Produs, Randament exergetic

e Gaze de ardere Boiler Cumulat
Cb P 7]ex Cb P 7]6X Cb P ’76X
oc kW kW kW kW kW kW -

80 10,27 | 3,62 0,352 |2119 [3422 |0161 |2222 |37,84 |0,171

100 10,03 | 4,43 0,442 |1353 |28,19 |0,208 |1454 |32,62 |0,228

120 9,74 5,04 0,517 |104,4 |26,12 [0250 |1141 |31,16 |0,281

140 9,41 5,47 0,581 | 88,0 2536 |0,288 |97,41 |30,83 |0,330

160 9,04 5,75 0,636 | 78,0 2520 [0,323 |87,13 |30,95 |0,376

180 8,64 591 0,684 | 715 2533 0,354 [80,18 |31,24 |0,419

200 8,20 5,95 0,725 |66,9 25,62 |0,383 |7512 |3156 | 0,459

Asa cum se poate observa in tabelul 6.4 si figura 6.7, fatd de cazul MFA apar doua
diferente majore:
- valorile temperaturilor la nivelul generatorului MFE sunt mult mai ridicate
comparativ cu cazul precedent;
- necesarul de caldura ce trebuie asigurat este de asemenea mult crescut fata de MFA.
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Fig.6.7 Eficientele exergetice ale transferului de caldura

O valoare a Q, mai mare, implica o cantitate crescutd de cdldura ce trebuie asigurata de

boiler, ceea ce conduce la o influentd mai mare a acestui produs in exergia totald a caldurii
transferate la generator. Acest fapt este vizibil Tn figura 6.7, prin apropierea dintre curbele
Nextotal S1 7exboiler. Acest proces de transfer de la combustibilul boilerului la cédldura
generatorului fiind un proces cu o distrugere mare de exergie, scade valoarea #extotal. Insa chiar
s asa, 7Zexwotal €Ste mai mare in cazul MFE, datorita valorilor mai mari ale #exoilermre
comparatiVv cU #exboilerMFA.

Valorile mai mari ale temperaturii ts, comparativ cu MFA, au o influenta pozitiva
asupra randamentului exergetic, prin micsorarea distrugerilor de exergie. Astfel se
inregistreaza valori ale #exga de pand la 72% pentru tg=200°C.
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6.3.4. Comparatie intre rezultatele inregistrate in cazul celor douad masini
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Asa cum se poate observa din figura 6.10, pe intervalul de temperatura [80-100°C],
magsina frigorifica cu absorbtie are un randament mai bun, datoritd necesarului mai mic de
caldura ce trebuie asigurat de boiler. Astfel daca pentru valoarea tg de 100°C,
NextotaMFa=0,275 TN tiMp €€ Nextotamre=0,228. Randamentul exergetic in cazul masinii
frigorifice cu ejectie creste foarte mult pentru niveluri mai mari ale tg, ceea ce implica o
limitare a distrugerilor potentialului exergetic al gazelor de ardere.

Si din punct de vedere energetic, masina frigorifica cu absorbtie este mai eficienta decat

cea cu ejectie. Astfel pentru o tg de 100°C, Qi ;emr €St€ de 36,15 KW Tn timp Q,; ermre

este de 140 kW. Chiar pentru valoarea de tg de 200°C, necesarul de caldura suplimentara de
boiler este de 69,2kW.

6.4. PERFORMANTELE EXERGETICE ALE ANSAMBLULUI INTEGRAT
MOTOR — BOILER — MASINA FRIGORIFICA TRITERMA

In aceastd sectiune este analizati influenta pe care o are functionarea motorului la
diferite incarcdri, asupra randamentului exergetic al intregului sistem. De asemenea sunt
studiate diferite combinatii de producere a utilitdtilor §i sunt prezentate randamentele
exergetice pentru aceste situatii.

Valorile dsiponibilului energetic al: combustibilului, gazelor de ardere si al apei de
racire, precum si puterea electrica produsa sunt prezentate in tabelul 6.5. Aceste valori au fost

transmise de producitor. Tn gazul gazelor de ardere, Q.. , reprezinti cildura maxima

ga>

disponibild, in cazul in care temperatura de evacuare a gazelor ar fi de 60°C.

Tabelul 6.5 Date furnizate de producator referitoare la diferiti paarmetrii ai motorului

Regimul de | Incarcare | ;

fungc‘gionare [%0] Qop [KW] | P [kW] | Qqa [kW]
1. 100 93,54 35,85 25,00
2. 75 69,5 26,88 18,50
3. 50 49,4 17,92 11,80

In realitate nu se poate recupera intregul potential al gazelor de ardere, deoarece
temperatura de pinch este de 10°C, iar cea mai mica temperaturd ce trebuie atinsa la nivelul
generatorului este de 70°C. Asadar temperatura minima la care gazele de ardere parasesc
sistemul este de 80°C. Caracteristicile gazelor de ardere sunt prezentate in tabelul 6.6, iar in
figura 6.11 sunt prezentate cantitatile de caldura ce pot fi recuperate in functie de incarcarea
motorului si de temperatura la care ele parasesc schimbatorul de caldura.

Tabelul 6.6 Parametrii gazelor de ardere - la functionarea motorului in diferite

regimuri
Regimulde | = . ]
functionare Incarcare [%] M ga [Kg/s] tiga [°C]
1. 100 0,0532 480,85
2. 75 0,0448 430
3. 50 0,0336 375
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6.4.1. Performantele cuplajului cildurad motor — masina frigorifica triterma

Daca in sectiunea 6.3 a fost analizat randamentul exergetic al transferului de caldura de
la gazele de ardere la generatorul masinii frigorifice triterme, n acest subcapitol este integrat
intregul sistem frigorific.

Pentru cele trei regimuri de functionare au fost calculate urmatoarele randamente, similar
cu sectiunea precedenta:

Exq
_ Evga
Nexgamr = EXQ (6.48)
ga
Ex,
77extota|gaMF = = (6-49)
EXan + Cbboiler

Diferenta intre cele doua randamente consta in aceea ca daca prin relatia (6.48) este
evaluata strict eficienta transformarii caldurii gazelor de ardere in efect frigorific, in cea de a
doua situatie se suplimenteaza sarcina termicd cu cédldura produsd in boiler, pentru realizarea
necesarului de frig rezultat din calcululul prezentat in capitolul 3.3. In functie de regimul de
functionare al motorului, acest supliment creste ca urmare a diminudrii disponibilului din
gazele de ardere. Analiza a fost efectuatd pentru cele doud masini frigorifice studiate, cu
absorbtie si cu ejectie.
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Fig. 6.14. Variatia ne a cuplajului combustibil- EXan si produsul- EXQEvga , cazul MFE
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Fig. 6.15. Variatia nex a cuplajului combustibil- EXQua si produsul- EXQq, |, cazul MFE

Se observa ca in cazul MFA o crestere a temperaturii la nivelul generatorului are un
efect negativ datorita cresterii distrugerii in generator i absorbitor, fapt observat in capitolul
3.4.2.3. In cazul in care este evaluat strict efectul transferului exergiei gazelor de ardere, se
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observa ca o functionare la sarcini partiale a motorului, are un randament exergetic mai bun,
deoarece chiar daca se produce efect util mai putin, randamentul este mai bun. Aceasta se
explicd prin faptul ca la sarcini partiale, temperatura gazelor de ardere scade si deci,
distrugerea de potential.(fig. 6.12, fig. 6.14). Ponderea pe care o reprezintd insa gazele de
ardere 1n realizarea produsului final scade, datorita scaderii cantitatii de cadura ce poate fi
extrasa. Acest lucru implica o suplimentare din ce in ce mai mare cu caldurd produsa in
boiler, care nu mai este gratuita ci se produce prin consum de combustibil. Asadar, in vederea
atingerii sarcinii fixe dorite, la nivelul evaporatorului, este mai eficient regimul de functionare
de 100% al motorului, deoarece presupune o cantitate mai mica de caldurda ce trebuie
asigurata de boiler, (fig. 6.13, 6.15).

6.4.2. Performantele producerii in cogenerare a electricitatii si a efectului
frigorific

In acest subcapitol se studiaza varianta de functionare a motorului, in care sunt produse
doar doua utilitati respectiv electricitatea si frigul. Pentru acest lucru se introduc doua
randamente exergetice. In relatia (6.50) produsii se raporteaza la exergia combustibilului
motorului, respectiv motorina. In relatia (6.51), produsii se raporteazi la potentialele
motorinei §i al gazului natural, in cazul functionarii cu boiler pentru preluare surplusului de
sarcind ce trebuie asigurat la generatorul masinii frigorifice.

P+ EXx Qkvga

MexgacogelVe = Cb, (6.50)
P+ E.XQEV
HextotalcogMF — CbMotor+Cbboiler (6.51)
Cbyyoor = Miotorind €X,, oo (6.52)
Valoare exergiei unitare a motorinei a fost preluata din Szargut et al. [108] si este:
X motoring = 49940 kJ kg (6.53)

Rezultatele simularii sunt prezentate in figurile 6.20-6.24.

Eficientele rezultate in varianta in care cdldura gazelor de ardere si a apei de racire a
motorului nu ar fi recuperate, respectiv motorul ar fi utilizat doar pentru producerea de
energie electrica, sunt prezentate in tabelul 6.7.

Tabel 6.7 Eficienta producerii de energie electrica - la functionarea motorului in diferite

regimuri
Regimulde | : 0 Moot -]
functionare Incarcare [%] P [kW]
1. 100 35,85 0,333
2. 75 26,88 0,329
3. 50 17,92 0,311
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Fig. 6.16 Variatia ne a cuplajului exergie combustibil motor- Cb,.... , si produsii electricitate + frig,
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Fig. 6.19 Variatia ne a cuplajului exergie combustibil motor si boiler- Cby,. ., Cb .= si
produsii electricitate + frig, cazul MFE

Se poate observa in figurile 6.16 si 6.18, faptul ca valorile randamentelor sunt aproape

constante pe intregul interval de variatie a temperaturii generatorului. Acest lucru indica
faptul ca electricitatea domina din punct de vedere exergetic produsul rezultat in urma
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cogenerarii. Acest lucru era de asteptat avand in vedere ca energia electrica este se incadreaza
n categoria energiilor ordonate, integral convertibile in exergie.

Tn cazul graficelor prezentate in figurile 6.17 si 6.19, se observa influenta temperaturii
de la generator, a carei crestere este favorabila radamentului exergetic, prin diminuarea
necesarului de caldurd ce trebuie asiguratd suplimentar. Acest lucru este vizibil mai ales in
cazul masginii frigorifice cu ejectie, unde boilerul trebuie sa asigure o céldurd suplimentara
mult mai mare decat in cazul MFA, figurile 6.5 si 6.8.

6.4.3. Performantele producerii in trigenerare a electricitatii, efectului
frigorific si apei calde de consum

Tn acest capitol au fost studiate pana in prezent eficienta producerii utilititilor separat
sau in cogenare, prin raportarea la exergia cildurii sau la exergia chimica a hidrocarburilor. In
aceastd sectiune se stabileste eficienta exergetica in cazul utilizarii intregului potential al
motorului, pentru producerea celor trei utilitati: electricitate, apa calda de consum si frig.

Apa calda de consum va fi preparata, prin recuperarea caldurii de parametrii mai scazuti
ai apei de racire a motorului, respectiv tiarm=74,9°C si tearm=53,71°C.

Debitul necesar de apa calda de consum ce trebuie asigurat este de 0,1627 kg/s. Pentru o
functionare la sarcina de 100% a motorului, acest debit poate fi incélzit de la temperatura apei
reci considerate a fi 15°C, pana la 55°C. Pentru celelalte regimuri de functionare, temperatura
apei calde scade, proportional cu disponibilul sursei

Relatiile calcului exergetic sunt prezentate mai jos.

Qacc

Nexace = (6.54)
EXQarM
E — - * 1 TO
Xouee = Qace™ (1= T ) (6.55)
ACC
. TO
EXo,, =Qam™ (- = ) (6.56)
arM
74,9 -53,71
T — ! ! 6.57
a In( 74,9 +273,15 ) (657)
53,71+ 273,15
Relatiile pentru calculul eficientelor functionarii in regim de trigenerare:
P+ EXQEvga + EXQACC
Mextrigga = (6.58)
CbMOtOF
_ P+ EXq, + EXqQuec
(6.59)

Uextrigtota -
CbMotor + Cbboiler

Variatia eficientei exergetice a transformarii exergiei chimice a combustibililor in cei
trei produsi, pentru diferite regimuri de functionare ale motorului si ale masinilor frigorifice
sunt prezentate n figurile 6.20-6.23.
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Fig. 6.20. Variatia ney a cuplajului exergie combustibil motor- Cb, .. , si produsii electricitate + frig
+ACC, cazul MFA
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Fig. 6.21 Variatia N, a cuplajului exergie combustibil motor si boiler- Cby,,. , Cb, i, si produsii
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Fig. 6.22. Variatia ney a cuplajului exergie combustibil motor- Cb, .. , si produsii electricitate + frig
+ACC, cazul MFE
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Fig. 6.23. Variatia Ney a cuplajului exergie combustibil motor si boiler- Cby,q.o. , CO. .\, si produsii
electricitate + frig +ACC, cazul MFE
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Tabelul 6.9 Eficienta producerii utilititilor - la functionarea motorului in diferite regimuri

Regimul de incércare 77e><e| nexcogelACC 77exgacoge|l\4FA UextrigMFA 77exgacogeINFE 77extrigMFE
functionare [9%6] [] [] (tc=85°C) | (tg=85°C) | (tz=200°C) | (t5=200°C)
[-] [-] [-] [-]
1. 100 0,333 0,356 0,342 0,365 0,338 0,361
2. 75 0,329 | 0334 0,338 0,342 0,333 0,338
3. 50 0311 | 0322 0,319 0,330 0,314 0,335

Tn tabelul 6.9 sunt prezentate cu scop centralizator, eficientele exergetice ale producerii
eficientelor in diferite regimuri de functionare si combinatii. Asa cum se poate observa,
introducerea trigenerdrii prin recuperarea potentialului gazelor de ardere si al apei de racire a
motorului conduce la o crestere a eficientei exergetice raportate la combustibilul motorului de
pana la 3,2%.

6.5. CONCLUZII

In capitolele precedente au fost studiate din punct de vedere energetic si exergetic
masina frigorificd cu absorbtie si cu ejectie. S-au inregistrat performantele lor si s-au gasit
regimuri optime de functionare. In acest capitol, utilizand rezultatele obtinute in capitolele
precedente prin simuldri in EES, precum si datele transmise de producator in cazul motorului,
s-a realizat modelul matemtic prin care au fost studiate performantele sistemului combinat
motor-masina frigorifica.

In prima parte a capitolului s-a stabilit temperatura minima la care pot fi evacuate gazele
de ardere fard a exista pericolul condensarii si au fost calculate potentialele exergetice ale
caldurii gazelor de ardere si al combustibilului care alimenteaza boilerul ce furnizeaza caldura
suplimentara necesara functionarii masinii frigorifice triterme.

Tn subcapitolul 6.3 a fost studiat potentialul exergetic, precum si randamentul exergetic
de transfer al caldurii de la doud surse: gaze de ardere recuperate din galeria de evacuare a
unui motor cu ardere internd si cdldura produsa in boiler, catre generatoarele masinilor
frigorifice cu absorbtie, respectiv ejectie. Au fost prezentate relatiile de calcul ce stau la baza
analizei exergetice a transferului de caldurd, precum si rezultatele simularii efectuate. S-au
efectuat simulari pentru valori ale tg Tn intervalul [70-100°C], pentru MFA si [80-200°C] in
cazul MFE, pentru fiecare valoare a temperaturii variind implicit sarcina termica ce trebuie
asigurata la generator.

Tn subcapitolul 6.4 au fost analizate pentru diferite regimuri de incarcare ale motorului
(100%, 75% s1 50%) si pentru cazul ambelor masini frigorifice triterme urmatoarele aspecte:

- randamentul transformarii potentialului gazelor de ardere in frig, precum si
modul 1n care suplimentarea cu caldura produsa in boiler influenteazd acest
randament ;

- gasirea unui regim termic optim la nivelul generatorului, pentru minimizarea
necesarului de caldurd suplimentara si maximizarea randamentului exergetic ;

- randamentul exergetic de producere al apei calde de consum;

- randamentul exergetic de producere al energiei electrice ;

- randamentele exergetice ale functiondrii in regim de cogenerare : producere
electricitate—frig ; electricitate—ACC si in regim de trigenerare : electricitate-frig-
ACC;
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Concluziile simularii sunt:

- cu cresterea valorii tg i apropierea de valoarea tg, creste randamentul exergetic
al caldurii, prin reducerea distrugerilor de potential exergetic cauzate de scaderea
calitatii caldurii;

- este preferabil un regim de temperatura care sa reduca necesarul de caldura ce
trebuie produsa suplimentar in boiler;

- 0 crestere a temperaturii la nivelul generatorului conduce la o scadere a caldurii
ce poate fi recuperatd de la gazele de ardere, concomitent insda cu scaderea
necesarului de cédldura ce trebuie asigurata la generator;

- in cazul masinii frigorifice cu absorbtie, s-a constatat ca randamentul exergetic
optim si necesarul minim de caldura suplimentard se inregistreaza pentru o
temperatura la nivelul generatorului de 85°C, graficul respectand alura impusa de
functionarea masinii triterme;

- trigenerarea are un efect pozitiv prin cresterea utilizarii potentialului
combustibilului motorului, cu 3%;

- 0 mai buna utilizare a potentialului exergetic al combustibilului ar fi insemnat
utilizarea ntr-o centrala de cogenerare in care energia electricd produsa este integral
convertibild 1n exergie, iar caldura rezultata ar fi constituit un produs secundar;

- in ciuda randamentului exergetic mai bun inregistrat in cazul MFE pentru
convertirea caldurii gazelor de ardere in caldurd la nivelul generatorului, este
preferabila utilizarea MFA, deoarece suplimentul de caldura ce trebuie asigurat de
boiler este mult mai mic in cazul sistemului cu absorbtie, chiar si de 4 ori, pentru
ts=100°C;

- utilizarea unei tg de valori mai scazute este mult mai usor realizabila tehnic si
presupune pierderi mai mici, ce pot apare ca urmare a defectelor de izolatie;

- randamentul cel mai bun se inregistreaza pentru o functionare a motorului in
regim de incdrcare de 100%, 1n cazul utilizarii masinii frigorifice cu absorbtie,
rezultand valorile 77,4, = 0,3655, pentru tc=80°C $i 7,uriggares = 0,2884 , pentru

ts=85°C.
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CONCLUZII

Obiectivele elaborarii prezentei teze de doctorat au fost urmatoarele:

- conceperea unei scheme hibride de producere si alimentare cu utilitdti a unui
consumator din sectorul tertiar;
energiei electrice, apei calde de consum si frigului utilizdnd un motor diesel si
masgini frigorifice tritereme;

- optmizarea functionarii componentelor si al ansamblului, utilizdnd principiile
analizei exergetice.

C.1. CONCLUZII GENERALE

In vederea analizarii si a optimizarii functionarii sistemelor energetice, termodinamica
ofera cercetatorilor drept instrumente de lucru, principiile ce stau la baza acestei discipline. In
practica inginereasca este utilizat cu preponderentd primul principiu al termodinamicii,
respectiv analiza sistemelor prin prisma bilantului energetic. O analiza efectuatd doar in
conformitate cu acest prim principiu, nu ofera o imagine completa si reala atunci cand sunt
analizate mai multe forme de energie. Acest lucru se Intampla deoarece bilantul energetic este
unul cantitativ, netinand cont de calitatea formelor de energie. In prezenta teza s-au utilzat
ambele principii ale termodinamicii, insd cu preponderenta cel de al doilea principiu. Analiza
exergetica a fost utilizata in toate capitolele, indiferent de sistemul sau ansamblul de sisteme
studiat dovedindu-se a fi singura tehnica viabila ce poate pune in evidenta distrugerea
potentialului de a efectua lucru mecanic.

Dacd prin bilantul energetic sunt puse in evidentd pierderile energetice sensibile,
datorate interactiunii cu mediul ambiant, analiza exergetica reliefeaza distrugerile interne, ce
apar ca urmare a schimbarii calitatii energiei. Se pot depista astfel elementele din sistem unde
au loc cu preponderentd distrugerile de exergie, precum si influenta parametrilor functionali
asupra randamentului final. In urma analizei exergetice rezulti solutii pentru imbunititirea
functionarii, ce pot implica introducerea de noi echipamente si alegerea unui regim de
functionare optim.

Un prim calcul de pierderi efectuat cu ajutorul programului TTH, a fost facut asupra
ultimului nivel al cladirilor IUT Ville d’Avray, rezultand puterea frigorifica de instalat.

Analiza energetica a masinii frigorifice cu absorbtie cu bromura de litiu a fost realizata
prin crearea modelului Tn softul Thermoptim, Tn timp ce analiza energo-exergetica a presupus
dezvoltarea modelului matematic in EES ( Engineering Equation Solver). Tehnica de studiu
exergetic al masinii frigorifice cu absorbtie a pus In evidentd distrugeri mari de exergie la
nivelul absorbitorului si generatorului, insumand mai mult de 75% din totalul sistemului.
Rezultatele au indicat ca factor principal al acestor distrugeri, diferenta mare de temperatura
dintre cei doi curenti ce fac legatura intre aceste componente, rezultand utilitatea introducerii
unui schimbator recuperator. O altd masurd luatd in vederea imbunatatirii procesului de
absorbtie a fost recircularea unei fractii din debitul de solutie la absorbitor, rezultand
diminuarea distrugerilor de exergie, ce sunt favorizate de cresterea temperaturii la nivelul
generatorului. S-au evaluat mai multe regimuri de functionare ce a implicat modificari ale
diferitelor temperaturi la nivelul condesatorului/absorbitorului si generatorului.

Studiul masinii frigorifice cu ejectie a fost facut prin implementarea modelului
matematic In EES. Tn prima parte s-a ficut o evaluare a mai multor fluide de lucru.
Considerand valorile presiunii de fierbere, performantele si faptul ca sursa calda reprezentata
de gazele de ardere are temperaturi ridicate, s-a optat dupa un calcul comparativ in care au
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fost considerati mai multi potentiali agenti frigorifici, pentru utilizarea apei. S-a identificat
ejectorul ca fiind componentul responsabil de cea mai mare parte a distrugerilor de exergie,
fiind evidentiatd influenta pozitivd pe care o are cresterea temperaturii din generatorul de
vapori. A fost studiatd modificarea performantelor masinii frigorifice la variatia parametrilor
decizionali.A fost pusa 1n evidentda importanta pe care o are cresterea coeficientului de ejectie
asupra sporirii capacitatii de a produce efect frigorific.

Studiul de caz efectuat asupra centralei de cogenerare CET Vest Energo si a retelei de
termoficare aferente, a fost realizat pe baza parametrilor medii inregistrati in sezonul de
incalzire 2011-2012. Pentru efectuarea analizei exergetice s-a calculat potentialul exergetic pe
baza compozitiei chimice a combustibilului rezultatd din buletinul de analiza cromatografica a
gazului. S-a putut constata importanta cogenerdrii care aduce o crestere semnificativd a
randamentului exergetic al sursei, fapt datorat cu precadere producerii de energie electrica, un
exergetic al motoarelor ce functioneaza in regim de cogenerare a rezultat de trei ori mai mare
decat al boilerului, desi energetic performantele celor doua echipamente sunt similare. Tot
analiza exergeticd a pus in evidentd degradarea calitatii energiei ca urmare a modificarii
parametrilor in punctul termic, fapt insesizabil la bilantul energetic.

Tn ultimul capitol s-a realizat integrarea si studierea functionrii sistemului alcituit
dintr-un motor, masina frigorifica, boiler pentru suplimentarea sarcinii, schimbator pentru
prepararea ACC, propunandu-se o schema functionala. S-a luat in calcul producerea de apa
calda prin recuperarea caldurii de la apa de racire a motorului, producerea de frig prin
recuperarea potentialului gazelor de ardere si suplimentarea acestuia cu o sursd secundara,
respectiv un boiler. S-au introdus mai multe tipuri de randamente prin care s-au putut stabili
zonele din sistem in care au loc distrugeri mari de exergie. Optimizarea sistemului a presupus
0 variere a mai multor parametrii decizionali ai subsistemelor. Au fost modificate sarcinile de
functionare ale motorului, temperaturile la nivelul generatorului si tipul de masina frigorifica.
S-au calculat randamentele in cazul producerii doar a energiei electrice, randamentele
exergetice ale functiondrii in regim de cogenerare : electricitate—frig ; electricitate—ACC si in
regim de trigenerare : electricitate-frig-ACC. S-a stabilit cd o functionare optima presupune
un regim de incarcare al motorului de 100% si integrarea In sistemul de trigenerare a masinii
frigorifice cu absorbtie, in defavoarea celei cu ejectie. Motivarea este data energetic prin
faptul cd in aceasta variantd se utilizeazd minimul de cdldurd produsd in sursa secundard,
caldura care costa si exergetic prin randamentul superior.

Importanta trigenerarii este pusa In evidentd prin faptul ca se maximizeaza randamentul
motorului prin recuperarea potentialului produselor secundare si transformarea lor in efect
util.

C.2. CONTRIBUTII ORIGINALE

Prezenta teza de doctorat, aduce urmatoarele contributii originale:

- simularea §i analizarea functiondrii masinii frigorifice cu absorbtie simpla,
imbunatatita cu schimbator regenerator si cu recircularea unei fractii din debit la
absorbitor cu ajutorul Thermoptim si Engineering Equation Solver, pe baza
principiilor analizei exergetice;

- simularea §i analizarea functionarii masinii frigorifice cu ejectie cu ajutorul
Thermoptim si Engineering Equation Solver, pe baza principiilor analizei exergetice;

- identificarea echipamentelor ce introduc ireversibilitati in functionarea masinilor
frigorifice, oferirea de solutii de imbunatatire a performantelor si gésirea unui regim
optim de functionare;

- calcularea exergiei chimice a unui combustibil gazos real, conform compozitiei
cromatografice;
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simularea §i analizarea functionarii sistemului de trigenerare, pe baza analizei
exergetice;
gasirea schemei functionale si a regimului de functionare optim, pentru sistemul de
trigenerare.

Considerand cele expuse in aceasta teza, se poate concluziona cd analiza exergetica nu
este un scop in sine, ci o metoda prin care poate fi obtinutd o dezvoltare durabild, chiar in
conditiile utilizarii surselor de energie neregenerabile. Acest lucru este posbil deoarece
principiul analizei exergetice, care inseamna constientizarea faptului ca exergia spre deosebire
de energie nu se transforma, ci doar se distruge, este echivalent cu unul dintre obiectivele

1o vy

C.3. PERSPECTIVE DE DEZVOLTARE ULTERIOARA
Studiile si rezultatele prezentate in aceasta teza deschid prespective de dezvoltare 1n
viitor a mai multor subiecte, din care pot fi mentionate:

Analiza si simularea functionarii ansamblului de cogenerare in regim de iarna;
Efectuarea analizei exergo-energetie a centralelor de cogenerare pentru o estimare
corectd costului de productie a electricitatii si energiei termice, In vederea stabilirii
pretului utilitatilor tinand cont de calitea formei de energie produse.

Analiza si simularea masinii frigorifice cu absorbtie de bromura de litiu in doua
trepte si studierea sistemului rezultat pe principii exergetice;

Analiza oportunitatii introducerii Tn schema a panourilor solare, in vederea renuntarii
la utilizarea boilerului si a dezvoltarii conceptului de solar cooling;

Efectuarea analizei exergetice a masinii frigorifice ce utilizeaza energia solara.
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