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Abstract

in contextul energetid economic actual poligenerarea de energie repeezispunsul
la intrebarea referitoare la folosirea eficieat unui combustibil. Aceastsoluie ar diminua
pierderile asociate metodelor clasice de producere a enagrgigi concluzie, ar cige
randamentul instafdlor. Sistemele de poligenerare (cogenerare/trigenerare de energie),
constau n diferite tehnologii care dfealternative la problemele la nivel mondial legate de
energie, cum ar fi deficitul de energie, securitatea aprowdioou energie, controlul
emisiilor rezultate din procesul prodig de energie, economig conservarea energiei etc.
Aceast lucrare de doctorat analizéadoua tipuri de poligenerare de energie. Prima parte se
concentreax pe analiza unui sistem de trigenerare de energie de mare putere, avarid la baz
pentru producerea de energie eledtocturbinacu gaze, a doua parte a tezei ocupandu-se de
un sistem de micro-cogenerare de energie cu motor Stirling solar.

Avand in vedere actualiatateg interesul de care se buduacest domeniu al
poligenedrii de energie, exigto preocupare permanérde a simulgi optimiza functonarea
sistemelor de acest gen, in vedereanebi de performarg semnificative, meniteisatisfad
ceringle consumatorilor.

kkkkkkkkkkkkkkkkkkkkkhkkkhkkkhkkkhkkhkhkkkkkkkkkkkhkkhkkhkkhkkkkkhkkkkkkkkkkkkkkhkkkhkkkhkkkkkkkkkx

In the actual energetic and economic context, energy polygeneration represents the
answer regarding the efficient use of a fuel. This solution would diminish the losses
associated to the classical methods of energy production and, as a result, would increase the
installations’ efficiency. The polygeneration systems (cogeneration/trigeneration of energy),
consist of various technologies that offer alternatives to the global problems linked to energy,
such as energy scarcity, energy supply security, emissions control from the production of
energy, economy and energy conservation, etc.. This doctoral thesis examines two types of
polygeneration of energy. The first part focuses on the analysis of a high power trigeneration
system based on a gas turbine installation for production of electrical energy, the second part
of the thesis is dealing with a system of micro-cogeneration of energy powered by a solar
Stirling engine.

Given the actuality and interest for the polygeneration field of energy production, there
is a constant concern to simulate and optimize the operation of this kind of systems in order to
achieve significant performance designed to satisfy the consumers’ needs.
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INTRODUCERE

In contextul energetid economic actual poligenerarea de energie repeezispunsul
la intrebarea referitoare la folosirea eficieat unui combustibil. Aceastsoluie ar diminua
pierderile asociate metodelor clasice de producere a enargigi concluzie, ar ckge
randamentul instafdlor. Sistemele de poligenerare (cogenerare/trigenerare de energie),
constau in diferite tehnologii care dfealternative la problemele la nivel mondial legate de
energie, cum ar fi deficitul de energie, securitatea aprovidiond energie, controlul
emisiilor rezultate din procesul prodigt de energie, economig conservarea energiei etc.
Aceast lucrare de doctorat analizeéiadoua tipuri de poligenerare de energie. Prima parte se
concentreax pe analiza unui sistem de trigenerare de energie de mare putere, avarid la baz
pentru producerea de energie eledtodurbinicu gaze, a doua parte a tezei ocupandu-se de
un sistem de micro-cogenerare de energie cu motor Stirling solar.

Avand in vedere actualitateg interesul de care se budumlacest domeniu al
poligenedrii de energie, exi&to preocupare permanérde a simulai optimiza funcionarea

sistemelor de acest gen, in vedereanebi de performarg semnificative, meniteasatisfad
cerinele consumatorilor.

1. OBIECTIVE
Acesti tez de doctorat este meaigi raspundi la intrebarile:

Este poligenerarea de energie o alternatighila pentru viitor?
Cum poate fi folosit energia solarpentru poligenerarea de energie?

N

Ca urmare a intrebfor care au stat la baza inceperii acesteiahics-au stabilit
urmatoarele obiective:

Sa se studieze instalatde turbinacu gazesi sa se identifice parametri ce influeaa
functionarea acesteia;
Sa se simuleze instaia de turbinacu gaze cu ajutorul software-ului Engineering
Equation Solver;
Sa se aplice principiile analizei exergoeconomice pentru instatdudiad si si se
calculeze pierderile distrugerile din sistem;
Sa se identifice zonele cu pierdaridistrugeri din instale si sa se ofere alternative de
diminuare ale acestora;
Sa se optimizeze structuralfunctional instal@ia de turbinacu gaze;
Sa se analizeze instala de trigenerare a energiei;

5
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» Si se analizeze posibilitatea utdiz energiei solare intr-o apliga de micro-
cogenerare utilizand un motor Stirling;

» Sa se studieze in detaliu procesul de regenerar@darg ce are loc intr-un motor
Stirling;

» Sa se simuleze sistemul de micro-cogenerare cu motor Stirling solar cu ajutorul
software-ului Mathcad.

Realizarea acetor obiective este prezéniataceagt lucrare. O imagine mai clar
privind structura acestei [ugT este prezentafin sectiunea uratoare.

2. STRUCTURA TEZEI

in prima instantj In aceast lucrare de doctorat (Capitolele 2 — 6), se va studia din

punct de vedere exergoeconomic ingtalade cogenerare a energiei. Analiza
exergoeconomic&ste o tehnic de evaluare a sistemelgr proceselor bazatpe cel de-al
doilea Principiu al Termodinamicii. Analiza exergoeconaénaidost din ce in ce mai utilizat

pe parcursul ultimelor cateva decenii datordvantajelor sale in comp#@ie cu analiza
energetid: eficieng este evaluatintr-o maniek realist raportad la pierderilesi distrugerile

din sistem, efectuandu-se in acest fel o ahaare cuantifig tipurile, cauzelsi localizarea
pierderilor.

Procesul de transformare &ldurii in lucru mecanic, realizat intr-o instaé de
turbina cu gaze cu compresiune adiabagcardere izobar se efectuedzprin pierderea unei
cantiiti importante de dalura, ce se evacueazn mediul ambiant. Recuperarealduirii
reprezini un mijloc eficient de crgere a randamentului termic al instada cu turbinacu
gaze cu ardere la presiune constahtetoda regenerii const in realizarea unui schimb de
caldura intr-un recuperator intre aerul refulat de compresgazele de ardere evacuate din
turbina Este evident faptul caicirea gazelor de ardere nu se va face gdéangivelul de
temperatut a mediului ambiant, de aceea calduraaimimagazinat de acestea poate fi
folosita Tntr-un boiler in vederea i#lzirii apei. Acestei instalé de turbinacu gaze utilizat
pentru cogenerare de mare anveidise va atga o instalde cu absorlbe de amoniac in apa
utilizata pentru a ohbipe frig.

Aparatele frigorifice cu absoriet sunt una dintre tehnologiile comercializate aplicate
pe scai larga in sistemele de trigenerare de energie existente. Comparativ cu celelalte sisteme
frigorifice cu comprimare mecaricde vapori, instaldte cu absorbie de amoniac in apa
prezint avantajul de a nu avea piese igare.

in ultima parte a acestei semi dedicate turbinelor cu gaze, se va studia o ini&ala
de trigenerare de energie (Capitolul 7) carénglobeze atat instgla de turbine cu gaze cu
recuperare deatdura, darsi instalgia cu absorle de amoniac in ap#a care se adadgi un
schimbaor de @ldura (boiler) utilizat pentru olmerea de apcald.

Pentru a simula funionarea instaiilor de turbina cu gaze cwi fara recuperare de
caldura, a instaléei cu absorbe de amoniac in apdlarsi simularea instal&i de trigenerare
s-a folosit software-ul Engineering Equation Solver.

A doua parte a tezei (Capitolul 8) va trata subiectul micro-cogeingtin prezentarea
unei instal@i de producere de energie eledirit caldura utilizand un motor Stirlingi avand
ca si combustibil energia solar Utilizarea energiei solare prezinavantaje din punct de
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vedere al sustenabdiii, stiut fiind faptul carezervele de combustibili solizi nu reprezit

soluie viabila pentru viitor. De asemenea, este 0 W8 energie regenerahildeloc de
neglijat din punct de vedere al emisiilor rezultate in urma procesului de producere de energie
electric, care pentru acest combustibil verde sunt inexistente.

Un model termodinamic pentru estimarea cu precizie a randamegtuputerii
globale a unui ansamblu solar folosind un motor Stirling este prezentat in acest capitol. O
metodaanalitici pentru calculul pierderilor de presiune, cum ar fi cele cauzate de vite#a finit
frecaresi de laminare, precumsi pierderile cauzate de regenerare in motoarele Stirling
combinate cu o metodanalitici pentru a prezice efectul lor asupra perforralmtmotorului
in termeni de eficigi si putere a fost dezvoltat

Aceasi metodase bazeazpe aplicarea Primului Principiu al Termodinamicii pentru
procese cu vitezfinita si foloseste metoda diredt Aceasi expresie a Primului Principiu
include efectul pierderilor de presiune datorate vitezei finiteafieg laminarii si ofera, de
asemenea, metodele de calcul a pierderilor de presiune frefdacsiteza medie a pistonului,
prin utilizarea parametrilor de ajustare. Metoda direconst in integrarea expresiei
matematice a Primului Principiu pentru fiecare proces termodinamic in parte.

Combinand rezultatele acestor analize termodinamice, o metoditici pentru
studiul ¢ optimizarea performaator ansamblului solar a fost dezvaitat

Metoda propusare aplicabilitate practicin designul ansamblului solar, in termeni de
selegie de elemente, cum ar fi dimensiunea pistonujuiviteza acestuia, #nmea
regeneratoruluii configurgia sa termig (diametrul sarmegi calea), precunsi selectarea
gazului de lucru cel mai potrivit pentru anumite ceindie fungionare dorite pentru motorul
Stirling si, de asemenea, in ceea ce piiedimensiunea caviii receptoruluisi chiar la
proiectarea de receptoare pentru motoare Stirling care folosesc concentratoare solare
parabolice.

Se prezint 0 noua tehnicdentru selectarea, proiectargaoptimizarea parametrilor
principali ai ansamblului solar. Un element important al modelului prezentat state
performangle (randamengi putere electrich sunt calculate in fumie de densitatea radiei
solare, astfel £ prin aceast metoda suntem capabiliasprezicem fungpnarea instalgei in
orice moment al zileiign orice pozjie geografid.

Comparativ cu un motor conventional cu combustie infemmatorul Stirling este un
motor cu combustie externMotorul Stirling ales pentru instala solaé are ca agent de
lucru azotul (N).

Ca parte integraata capitolului dedicat motorului Stirling se constitgieschema de
calcul a unui model termodinamic dependent de timp al procesului de regeneilteria c
intr-un motor Stirling solar. Scopul acestui subcapitol est@repuri un set de modele
termice pentru regeneratgnand cont de dependange timp a procesului de transfer de
caldura si sa le combine cu descrierea termodinadmeoncentrat a motorului Stirling solar.

Prin utilizarea metodelor analiticg numerice, optimul puterii dezvoltate de motor
este olinut, in condiiile in care diferite constante sunt sau nu considerate (ex. rata de transfer
de aldura disponibik la sursa calda
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Se efectuedizsi 0 analiz paramentrig a puterii dezvolatate de motgra variabilelor
termodinamice de stare corespitoare modelelor parametrice pentru motor.

Concluzia principa a acestui subcapitol esté se va reconsidera comportamentul
tranzitoriu al schimhb@rului de d@ldura regenerator pentru maximul de putere dezvokat
designul optimal al motorului Stirling solar.

Tehnologia motorui Stirling este #én curs de dezvoltare. Costul ridicat previne, de
asemenea, popularizarea acestei tehnologii. Cu toate acestea, perspectiveitoprernaie
motoarelor Stirling continu& stimuleze cercetarea, in special pentru agilide trigenerare
de energie (CCHP). Dimensiunile migi functionarea silenpasi ilustreaz facilitatea
integiarii acestuia in apligé rezideniale sau portabile.

Pentru a simula fumionarea motorului Stirling solar s-a utilizat softul de calcul
Mathcad.
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CAPITOLUL 1. STATE OF THE ART

Cogenerarea sau CHP este defioa generarea simultaaadouatipuri de enegie udl
dintr-o singud surs de combustibil, de reguke produc energie mecahig termica. Energia
mecani@ poate fi folosif pentru antrenarea unui alternator in vederea producerii de
electricitate, ori pentru antrenarea unui motor, compresor, p@apaventilator servind in
acest fel unor scopuri multiple. Energia terimicare in cadrul centralelor clasice ar fi fost
eliberata in mediul ambiant prin turnuri de racire, gaze de ardere sau alte mijloace, poate fi
folosita direct in cadrul acelugaciclu (preinélzirea aerului Tnainte de intrarea in camera de
ardere) sau indirect in producerea de abur, cgbda sau n instalgle cu absorbig pentru
condtionarea aerulut].

O centraid care produce electricitatezldura si frig se numete central de trigenerare
sau de poligenerare.

Sunt Ind special§ti, care dau un sens mai larg inoji de trigenerare, cum ar fi
producerea simultarde [1]:
» caldura, energie electric si produse chimice specifice care de fapt integteaz

central de cogenerare intr-un ansamblu de producere a unor produse chimice;
» caldura, energie electric si produse combustibile (gaze), prin gazificarea
carbunilor;
> energie electri; combustibil lichid §gazos;
» caldura, energie electricgi hidrogen sau oxigen.

Aceasl interpretarea a nioinii de trigenerare, dupdum rezuli din cele expuse mai
sus, reprezifat de fapt asocierea cogear cu producerea unor combustibili sau a unor
produse chimice, care in marea lor majoritate repreamtfond tot ngte combustibili
superiori, fga de cei convemnali.

Similar cogeneirii si trigenerarea trebuie asindeplineast condiiile specifice
producerii combinate de energie, cu atat mai mult cu cat ea presupune @xastgEmeirii.
Unele condii au Tnsi aspecte specifice legate de ingidéa ce produc frigulsi de
simultaneitatea consumului de frig, cu cele sub foda a@ldura si energie electrit. Aceste
condiii sunt [1-5]:

> producerea aldurii si a energiei electrice are loc in acglaastalgii — instalaiile de
cogenerare — in timp ce frigul este produs in ingtal@eciale — instaldle frigorifice;
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» simultaneitatea producerii @ldurii si a energiei electrice este cotieiimpus de
cogenerare, in timp ce frigul poate fi, sau nu, produs simultan cu acesteatisndenc

tipul consumatorului de frig (frig cu caracter tehnologic — in industrie — sau pentru

asigurarea congilor de microclimat in incinte — pentru climatizare);

» energia primara utilizata pentru producereaildurii, a energiei electricegi a frigului
este aceeain cazul frigului produs dinatdura sau energia electiice provin din
instalgiile de cogenerare;

» consumul de frig in regim de varf poate utiliza, sau nu, acgeforma de energie

primai ca si frigul produs pe seamaildurii sau a energiei electrice produse de

instalgiile de cogenerare.

Gaz natural y
»| Camerade
combustie
A J
\ V/ Generator
Compresor |« Turbina Electricitate
Caldura rezidula
Apa Caldura rezidula |Instalatie frigorifica Frig
P Generator de abur| cu absorbtie de

recuperator

Abur sau apa
calda

amoniac in apa

Caldura rezidula

Fig. 1.1. Reprezentare schematcunui sistem de trigenerare de energie

in Tabelul 1.1 sunt prezentate diferite tipuri de cogenerare clasificate Tiefaec
anvergura cantitii de energie electricprodus.

Tabel 1.1. Cogenerarea, anvergursi domenii de utilizare [1]

Puterea electricél

Tipul

Tipul . . Modul de Categorii de
. R alimentrii cu e .
cogenerarii | instalat in CCG caldura administrare consumatori
Case individuale,
cladiri de locuit,
Micro ~ <50 kWe/buc | individual individuas | consumatori temri,
cogenerare scoli, licee, hoteluri,
spitale, piscine,
magazine
- Grupuri de
asocidii : .
Mini — colectiva locale - consumatori ur'ba.nl,
50..500 kWe/buc . .y consumatori terari,
cogenerare descentralizat| societti - :
. mici consumatori
cooperatiste

industriali, hoteluri,

10
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spitale,
supermagazine

Zone urbanegi/sau

asociai consumatori tetari,
Cogenerare | 500kWe...1MWe/ . locale - mici consumatori
- descentralizat o . A .
mica buc societti industriali, Tntreprin-
locale deri, geziri rurale,
complexe agricole
primarii,
societti Aseziri urbane mici
locale, mijlocii, consumatori
Cogenerare | 1MWe/buc..12M centralizai complexe | industriali concentng
medie We/CCG sportive, mici zone industriale
turistice, integrate energetic,
balneo- asezri rurale
climaterice
Cogenerare _ primarii, regii | Orase, mari _
mare > 12MWe/CCG centralizat locale, consumatori sau zong

societiti locale

industriale

Randamentul total al sistemelor de cogenerare poate avea valori @diéap@sPo sau
chiar mai mari in unele cazuri.

Pierderi
energetice 67

Electricitate 33 n.=33%

Caldura 15 n=85%

Combustibil 18 Combustibil 100

R

=4

Pierderi
energetice 3

Combustibil 100

Frig 40 COP

N

Pierderi
energetice 50

Combustibil 10

a)

Electricitate 33

Frig 40

Caéldura 15

Pierderi
energetice 12

Fig. 1.2. a) Fluxurile energetice in cadrul sistemelor fiathle. b) Fluxurile energetice intr-

un sistem de trigenerare de energie.
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Importanga sistemelor de trigenerare este instene zi de zi ca urmare a cererii de
energie n crgeresi de congientizare crescita problemelor legate de mediu. Prin utilizarea
unui singur combustibil, pe laagresterea eficienei s-a realizagi o scdere substargla a
emisiilor Tn compange cu sistemele tragionale, in care cele trei tipuri de energie sunt
generate in mod individual [6-10].

In Uniunea Europeanicele mai importante ifiative legislative de dezvoltare ale
trigenedrii sunt directiva privind cogenerarea, directiva de comercializare a cotelor de emisii,
noile directive pentru energie electrig gaze, precumsi performana energetit a chdirilor
si directiva de impozitare a energiei produse. Politicile UE recunosc impetiageneidrii
pentru realizarea angajamentelor privind schintdaclimatice si a definit instrumentele
posibile pentru a promova tehnologia la nivelul uniunii. Atunci cand strategia a fodtiamis
1997, ponderea energiei electrice produse din CCHP in UE a fost de aproximativ 9%.
Strategia stabilég un obiectiv de 18% péarin 2012. Cu toate acestea, posibilelgsuni si
instrumente pentru a atinge acest obiectivaipanprezent nu au fost definite in profunzime
[2].

Dezvoltarea trigenérii in UE este caracterizatde o mare diversitate, atat in
amploarea cagi natura dezvofrii. Aceast diversitate reflect diferengle de prioriiti, de
politica, resursele naturale, istorie, cultwi clima si are ledturi stranse cu structurs
activitatea pigelor de energie electdcEvident, principalul motiv pentru aceasliversitate a
fost dai de opiuni politice diferite ficute de guverne in materie de energie. Austria,
Danemarca, Finlandg Tarile de Jos sunt cele pattari lider in popularizarea utiliii
trigenedrii de energie [2].

12
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CAPITOLUL 2. INSTALATIA CU TURBINA CU GAZE
2.1. CICLUL INSTALATIEI CU TURBINA CU GAZE. GENERALITATI

Solufa constructivaa turbinei cu gaze, cea mai sifpfig. 2.1), const din reunirea
intr-un ansamblu a unui compregorcentrifug sau axial, a unei camere de ardew. si a
turbinei T, destinat sa antreneze compresorul, organele auxiliarese&i presteze un anumit
lucru mecanic in exterior. In timpul fumenarii, aerul este dirijat printr-o canalida de
admisie, care contine uneagriun filtru de epurare, astfelida intrarea in compresor aerul are
— din cauza pierderilor prin frecayi rezisteng aerodinamice — o presiupemai mic decéat
presiunea aerului ambiamb. Apoi aerul este comprimat paméa presiunegy,, dupa care
patrunde in camera de ardere unde se injedtesz anumit debit de combustibil, astfel
determinat incat temperatufa a gazelor de ardere la intrarea in turbsdahu depagaséd
valoarea maxi admisi de fungionarea in condi sigure a paletelor. Dupdestinderea in
turbing, gazele de ardere tpénd in canalizaa de evacuare, eventual intr-un schitobde
cialdura in vederea inddirii aerului livrat de compresor, dupgare sunt dirijate Th mediul
ambiant [11].

E——
CA
3
24
v/ GE
T
/ ITG \
1 4
A
0 v5

Fig. 2.1. Schema constructiva turbinei cu gaze.

C — compresor; C.A. — caniede ardere; T — turbina
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Lucrul mecanic realizat de instala de turbinacu gaze este determinat de difesent
dintre lucrul mecanic al turbinei — singurul agregat prathrcde lucru mecanic -si
totalitatea lucrurilor mecanice necesare compriimaerului, combustibilului, angreni
agregatelor auxiliare etc.; de aceea determinarea aexadticrului mecanic a instalai
presupune determinarea lucrului mecanic al fiecarui agregat in parte.

Din cele prezentate rezait

* in instalaia de turbid cu gaze fluidul de lucru participdirect in procesul de ardere;
fluidul de lucru traverseazcontinuu sistemul, realizand o serie de transforrim
circuit deschis, fara a mai reveni in staregald,

» transfornarile fluidului de lucru sunt deosebit de complexe, realizandu-se, simultan
sau succesiv, schimb de subsialucru mecanic siatdura;

e in timpul evolyiilor fluidul de lucru se modifig atat cantitativ prin injectarea
combustibilului, prelevare de aer sau gaze de ardere etgi. cafitativ in urma arderii
combustibilului, injedei de combustibil etc.

Scopul acestei analize nu este studiul proceselor, destul de complexe, realizate de
fluidul de lucru in diverse organe ale sistemului, ci aprecierea perf@loasale energetice.
in cadrul studiului se inlocuiesc transformarile reale prin eiiodimplificate, care duc la
idealizarea proceselor de lucru din ingfi@laSuccesiunea de procese se consicielica.

Funaie de ipotezele simplificatorii admise se disting in mod formal ciclurile igeal
real ale instalgei de turbine cu gaze.

Aceste simplificdi si aprecieri globale asupra unei evalsunt justificate de faptulac
0 determinare mai exd@checestt cunogterea soluei constructive a organelor componente,
care este creionatle rezultatele analizei efectuate in cadrul acestgusecSe poate admite
— pentru ugrinta generaligrilor — si se considereatdurile specifice constante cu temperatura
si — deseori —&se presupund aerul este fluidul de lucru care traversebmtreaga instalas.

2.2. CICLUL IDEAL AL INSTALA TIE DE TURBINE CU GAZE

Ciclul ideal al unei mgini termice este o succesiune ciglide transforrari simple,
reversibile, care schematizéag idealizeaz procesele reale care au loc insmée studiate,
cu scopul de a scoate in relief capacitatea de transformalicugidn lucru mecanic. Aceasta
face ca ciclul idealssfie, pentru aceleagondtii initiale, limita superiodr spre care vor tinde
procesele realeifa a o putea atinge. De aici rezuth ciclul ideal nu poate servi drept criteriu
de determinare a valorii parametrilor de stare a fluidului, sau a eforturilor ce apar in motor,
insa permite evaluari cantitative, compérgrincipiale, aprecierea dirgdor de dezvoltare
etc. [11].

La baza ciclului ideal al instglai de turbine cu gaze stau urmatoarele ipoteze
simplificatorii:

* fluidul de lucru nugi poate modifica compoga chimic in tot timpul ciclului, deci se
consideid ca intregul ciclu este realizat de un singur fluid de lucru (in general aerul);

* nu exist variaii cantitative de substantadica se considerdule pierderile de fluid
prin sapari si se neglijeaz cantitatea de combustibil introdush camera de ardere.

14



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

Consecim acestor ipoteze est# @arderea se inlocuite printr-o incalzire de la o sudrs
exterioad de cildura;

» toate evoltile sunt reversibile, deci nu existpierderi de presiune prin frag,
rezisteme aerodinamice etc.;

* evacuarea fluidului motor in atmosfeeste inlocuit printr-o evolute la presiunea
mediului ambiant, destinasi raceasa fluidul panain starea iniala.

De remarcat & intrucat se studiéztransfornarile energetice, vor trebui lgain
considerare parametrii fluidului franat, care cuprind toate formele de energie pe carganstala
le schimbain timpul transforririlor sale.

Din punct de vedere al evolet de compresiune, ciclurile ideale se impart Tn cicluri cu
comprimare izentropicsau izotermig, iar din punct de vedere al arderii in cicluri cu ardere
izoba# sau izocorxare, prin combinarea respectiyermit formarea diverselor cicluri ideale
ale instalg@ilor de turbine cu gaze.

Cu toate avantajele de natuermodinami& ale ciclului cu ardere izocar ciclul cu
ardere izobaraprin posibilitatea realizarii unor puteri mai mari intr-un gabagrgutate date,
prin simplitate constructivetc., a gasit o aplicare aproape exclu&ivtehnica; de aceea se va
analiza in continuare doar ciclul cu ardere izébar

Ciclul teoretic presupune neglijarea tuturor ireversibildr cauzate de
imperfegiunile ce apar la nivelul modulelor componente ale ing&Jan timpul desfagrarii
proceselor termodinamice. El este compus din urmatoarele procese ireversibile:

1 — 2 — comprimare izentrogi@ aerului atmosferic pama atingerea presiunibp
2 — 3 —incalzirea izobapentru obinerea temperaturiis]

3 — 4 — destinderea izentropia agentului termodinamic patd valoarea presiunp,
corespunatoare mediului ambiant;

4 — 1 — racire izobarin scopul aducerii fluidului la stareatiaia.

T

Ts

Qeiclu

S

Fig. 2.2. Ciclul teoretic al ITG cu ardere la presiune congtant
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In figura 2.2 sunt prezentate in diagrama T-s procesele termodinamice care compun
ciclul teoretic al ITG cu ardere la presiune constaRrocesul de racire izoldad — 1 se
desfgoai in exteriorul instalgei, inchiderea ciclului realizandu-se formal, prin intermediul
mediului ambiant. Din punctul de vedere al teoriei ciclurilaidgra g4, evacuat odati cu
gazele de ardere este asindiletldurii g, cedad sursei reci, in timp ceiltura gz dezvoltai
prin arderea combustibililor reprezintildura q, preluai de la sursa calda

Performarele ITG cu ardere la presiune consiamepind de doi parametrii
adimensionali,isanume raportul de comprimare al compresorului:

r=P2 2.1)
P1
si raportul temperaturilor extreme ale ciclului:
T
=3 (2.2)
T

Daa starea intiala 1 este fixat, parametriinz si 6 definesc in mod univoc ciclul
teoretic. Intr-adevar, deoarece procesele de comprimdestindere sunt izentropice:

k-1 k-1
T_Z:(&J k -T_BZ(EJ k (2.3)
1 P T4 \Ps

si cum p=p; rezulé imediat &:
k-1 k-1
L=TOrk ;T3=0004;T, =0T, 07 X (2.4)
Caldurile schimbate de agentul termodinamic cu exteriorul r&zdih expresia

matemati& a primului principiu pentru sisteme deschise apligabceselor 2 — 8i 4 — 1si
sunt date de relge:

k-1
§= ¢3= A-h=¢R-T)=c, M Qo-mk {t—ﬂ (2.5)
6 kJ
g= g1= h-h =T -T)=c, M1~ = {k_g} (2.6)
ﬂk

Randamnentul termic al insték se determina cu refia [11 - 13]:

e =1—%:1—% 27)
7 kK
iar lucrul mecanic util, furnizat consumatorului de putere, cu expresia [11 - 13]:
k-1
bt = a=|op=cp MmOk -1 f_l -1 {E—ﬂ (2.8)
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Sau.
k-1 K—
k 1) k o kJ
| =—[RMREON1-| = —| 7k -1 = )
ITG =1 ;-1 (nj {kg} (2.9)
Sau.
K g
e =—— [RIT @-mk || = 2.10
TG =11 1 ¢ T {kg} (2.10)

Randamentul termic este continuu césc cu gradul de comprimare, tinzand
asimptotic spre valoarea maxiny; =1(Fig. 2.3) deoarece concavitatea curbei de tiaria
este dirijad in jos [11]:

% __(k-drfok=1 (1)
Mo k= YRk~ [éij k 211
o k2 s 1)
017\\ )
L _O_nt (k:111)
0.6l —=nt(k=12)
Ul e (=1,3) /T/ I
| e (k=1,4 — 1
0,5 | | nt Ek—l 6; / /m/ /z
L et V//ﬁ@/‘/
~ 0,4 ’
c L
0,3 /’%J/c
0,2 / e ]
! )/0—’-/
L W,/O/(
(),:L%J'//C
0. P U R S R SR S E S R S U S S RS S NSRS RS S
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20

T

Fig. 2.3. Variatia randamentului termic al ciclului ideal al ITG, in ftieade gradul total de
comprimare gparametru — exponentul adiabatic

Rezult ca efectul creterii lui & este din ce Tn ce mai redusaaa valori de ordinul
=15+ 20 duc la crgeri insignifiante ale randamentului, care s-atirgd prin compresoare
ancombranteigrele; din aceasta cauge intalnesc rareori valar12+15.

Lucrul mecanic este nul pentru valoritel (cand nu se realizeanici 0 comprimare)
k-1
. T3 o _
Sl 77 =—,ad|caT3—T2.
L

Curba sa de variie, in funtie der, are o valoare extreiprecizai de expresia [11]:
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e _ Kk 1
——==——[RMJ8E=-1 2.12
B k-1 1 g2 (2.12)

k-1
in care s-a notaB = 77 K deunde:

k1 - k
> LS
Bopt = 77, =< =\gk-1 2.13
opt = Topt T, (2.13)
Din (2.8) se gas&s imediat expresia lucrului mecanic maxim:
2
(76 )mac =Cp M1 W ‘1) (2.14)
iar din (2.7) relaa randamentului termic care lucré@azu raportul optim de comprimare:
1
n =1-— (2.15)
( t)lma( \/5

Din figurile 2.3 si 2.4 se poate constatamatura fluidului de lucru, in limitele de
variaie curent intalnite in practica influentéaatat valoarea randamentului gé@ lucrului

mecanic.
3,5 T T v T v T v T T T T
—o—Lre/hy (k=1,3,6=5) /l/w

—o—Lre/hs (k=1,4,9=5)
3 —

T
2,5 .
AP ———

—
<
9 2
— i e -
15 —o—Lpg/hy (k=1,3,6=4)
’ / —o—Lo/hy (k=1,4,0=4)
A N
— Y

+L|Tg/h1 (k:1,4,e=3) 9\\}\

—x—Lra/hy (k=1,3,e=3)

. N R D R . . . .

2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
Tt

Fig. 2.4. Variatia lucrului mecanic ideal, in furie de gradul total de comprimarg =

parametri — k si 6

Coeficientul lucrului util, care reprezintraportul dintre lucrul mecanic uti cel al
destinderii, poate fi scris sub forma [11 - 13]:
k-1
T K
fy=1-—— (2.14)
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Se constat ca coeficientul lucrului util g, = f(77,8,k). Coeficientul lucrului util

scade continuu cu gradul de comprimayesaloarea maxithfiind ating la n=1; in schimb
este direct propgonal cu raportul® (fig. 2.5). Coeficientul lucrului util este un criteriu
important in aprecierea performalar instalaei, caci la valori mici aleg,,, pentru o anumit

putere instaldt sunt necesare debite de aer mari, deci dimensiuni apreciabile, combinate

simultan cu variatii mari de entalpie in comprespiturbing prin urmare randamentele
acestor agregate influer@za sinitor performangle obtnute. In acelgi timp trebuie subliniat

ca ciclurile care realize@zrandamente termice ridicate au in general valori reduse ale

coeficientului lucrului util; din aceasta cauzu se poate gasi o soi@tcare 8 rezolve ambele
deziderate.

0,75 —

ol e 0u(6=3)
0,65/ C\\w o @059
0.6] t\
0,55| \ \U\
Pu el \Q T

0.45| -

]\
T
o
0,4_ \

0,35 >\\O

o3—r
0 2 4 6 8 10 12
Tl

Fig. 2.5. Variaia coeficientului lucrului util al ciclului ideal cu comprimare izentr@pscardere
izoba#,0 — parametru

Puterea dezvoltata de ITG pentru un debit derfagfkg/s] vehiculat in instalée este:

Pre=mMaite (2.15)
Consumul orar de combustibil este dat de expresia:
i cb
c,, =3600d2 1 {kng} sau it (2.16)
i ora kWh

iar consumul specific este dat de tela

_Ch _ 3600 kgch my, cb
Csp = = sau
Pre 7t [Q; L kWh kWh

in care:Q; reprezind puterea caloricinferioad a combustibilului exprimatin [kJ/kg] sau
[kd/m’y] dupacum acesteste lichid sau gazos.

(2.17)
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2.3. CICLUL REAL AL INSTALATIE DE TURBINE CU GAZE.
DETERMINAREA RELATIILOR PRINCIPALE.

Ciclul ideal, prin ipotezele simplificatorii introduse, nu adelel evoluiile reale din
turbina studiat; din aceast cauz el nu poate servi la determinarea valorilor parametrilor de
stare ai fluidului de lucru, nici la evaluarea schimburilor energetice din imstaRentru
aceasta este necesar sa se exprime cat mai judicios comportatea ftemlului de lucru,
tinand seama de multiplele schimburi energetice ce-lésspgle unde rezélstransa legatéar
intre schema construciiva instalgei si ciclul sau real.

T P2

Tmax

Fig. 2.6. Ciclul real al ITG cu ardere la presiune constanta.

Reamintind ipotezele simplificatorii ale ciclului ideal reZuwds, in cadrul ciclului real,
se vatine seama de vatia calitativasi cantitativa a fluidului de lucru, precursi de faptul @
toate evoluile din instalaie sunt ireversibile din cauza fégdor din interiorul fluidelor sau
dintre fluid si perete, a rezistehpr aerodinamicegl a pierderilor prin @curi [14 - 20].

Casi Tn cazul ciclului ideal, din cauza marilor debite de fluid vehiculate prin in&ala
si a cantitailor relativ mici de éldura evacuate prin pergin mediul exterior, se va considera
fluidul termic izolat de mediul ambiant. De remarcét denumirea de ciclu real are un
caracter oarecum formal, deoarege ,ciclul real” are la baz un nuniar de ipoteze
simplificatorii; cu cat numarul lor este mai redus cu atat precizia ciclului real este mai mare.

In cazul proceselor adiabate, figte transforni energia cineticia agentului
termodinamic in &ldura si conduc intotdeauna la gterea entropiei acestuia. Comparativ cu
procesul izentropic, in cazul comptim adiabate ireversibile (fig. 2.6) starea 2ste

20



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

inlocuita de starea 2, criarea de entropie implicand anrea lucrului mecanic furnizat
compresorului pentru a realiza comprimareaagarmpresiunea pmpusi.

Determinarea lucrului mecanic produs de insialau turbinacu gaze se poate face
numai prin efectuarea bilarui energetic al intregului agregat fapt ce impune determinarea
lucrurilor mecanice ale oganelor componente, deci ciewm parametrilor de stare ai
fluidului de lucru Tn setunile principale ale compresorulgi turbinei, ceea ce presupune
cunoaterea prealahila corel@iei dintre parametrii contructivi ai organelor componenieei
functionali ai instalagi. Dac obiectivul principal al studiului este determinarea mai éxact
casi in cazul ciclului ideal a performaglpr energetice ale instaia si nu studiul influengi
parametrilor fungpnali asupra acestor performanse poate itura dezavantajul semnalat
exprimand totalitatea pierderilor prin procesul de comprimare a fluidului de lucru (respectiv

de destindere) printr-un singur coeficient. In acest d¢az reprezini randamentul
comprimarii (nu al compresorului), iar lucrul mecanic necesar comprimarii va fi [11]:

k-1

kK _
Lc:hz—rwmtfn—l (2.18)

iar /)¢ se defingte ca raport intre lucrul mecanic specific necesar procesului izentreps
si cel corespunzor comprindrii adiabat ireversibild—2

— l12s — hos —hy — Ts—T (2.19)
lip -l Tp-T

Identic, randamentul destinderii”)q inglobeaza totalitatea pierderilor realizate in

procesul de destindere, deci pierderile realizate in camera de ardere, gudaimlizaia de
evacuare; iar [11]:

e

k-1

Ly = hy—hg =1y Oy 1—(%jk (2.20)

unde in mod analog, in cazul destinderii adiabat ireversibile starestedfnlocuit de starea
4. Lucrul mecanic specific abut Tn urma destinderii ireversibile a fluidului este inferior
celui izentropic, ceea ce face posildefinirea randamentului intern al turbinei:

lzg _ hg=hy _ T3-Ty

N4 = (2.21)

l3as  h—hys  T3—Tys
Pentru compresoarede turbinele realizate panih prezent). = 0,75 — 0,8&i 14 =
0,85-0,9.

Comparativ cu ciclul teoretic, ireversibitite cauzate de frecarea dintre fluidul de
lucru si pereii dispozitivului de admisie, camerei de arderedispozitivul de evacuare,
conduc la pierderi de presiune in tg@gile de intrare Tn compresar turbing, respectiv o
crestere de presiune in g@mea de evacuare. In cele ce urniemzeste ireversibiliti nu vor
fi luate in considetge.

In camera de ardere imperfiemile procesului impiedic de obicei realizarea unei
oxidari complete a combustibilului. Din aceastauz, caldura preluat de un kilogram de
fluid pe evolyie izoba#, g3, este mai mig decat cea care efectiv ar fi trebuit iabta prin
arderea compléta combustibilului, notat(gzs)e. In plus diferer (Os)e — Gz €Ste nirita de
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pierderile inerente dealdura care au loc prin pergir camerei de ardere. Randamentul
camerei de ardere se defiteecu relga [13]:

o= —123 (2.22)
(d23) ef
si are valori cuprinse intre 0,963,99.

Parametriiz si 6, la care se adadgy., /g, /Jca definesc in mod univoc ciclul real al
instalaiei de turbinacu gaze. Din relale (2.19) § (2.21) rezuli ca:

k-1
Ti:i[ETé—lJﬂ:i 7k —1]+1 (2.23)
T1 ¢ U1 e
Tg _T3 Tgs T3 1
T =4 2 2 1=0+0 -1 2.24
T T ”dEETl T e kT_l (229
T

Dac q; si gz sunt @ldurile schimbate de agentul termodinamic cu exteriorul:

k-1
q=hh-h=cyly 9—,% mk -1|-1| [kI/kg] (2.25)
C
] =~y = (T3 8+ 85| ——-1|-1| [kJlkg] (2.26)
Tk

Lucrul mecanic specific efectiv, gbut la axul instalgei se determi& cu relaia [11]:

k-1
- - ! i 2.28
(1ra)er =mla | ell=/7m [ep My 1-— = | Ol - (2.28)
- (o
T K
lar randamentul efectiv al instéils cu expresia [11]:
k-1
7 K
0 —_
(me)er L1 T (2.29)
”ef - —’7m |]7(:A k-1 k-1
(ql)ef T T
m 9-1- Vs
flc
in relgiile (2.28)si (2.29) cunm s-a notat randamentul mecanic al ingtala
Consumul orar de combustibil are expresia [13]:
C. =3600-"M%_ [kg cb/ot] sau [md, cb/or] (2.30)

CA X

iar consumul specific este dat de tiela
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=009 i ch/kwh] sau fnd, ch/kwh] (2.31)
NeaNer s
unde g si Ner Se obin din (2.25) § respectiv (2.29).
L
Coeficientul lucrului util, determinat de exprestg = h3ITCk;1 , poate fi exprimat prin
4
intermediul acelora marimi astfel [11]:
Le
0] 1
¢, =1- - (2.32)
- ne® neliyy &
sau
k-1
b, =1- " (2.33)
u Ne Wy 10 '

relaii care demonstredzca ¢, este determinat de aceeparametri fundgonali, care au fost
precizai la analiza puteriiisrandamentului.
Casi in cazul ciclului teoretic al ITG cu ardere la presiune constaxist o valoare

optima (mopy1max Care maximizeazlucrul mecanic specific oimut la axul instalaei. Egaland
cu zero derivata refi@i (2.28) dupar se obine [11]:

.
(ropt), =J(em;c )L 2.84)

Comparand rel& de mai sus cu (2.13) se obsemwiediat @ aceast valoare optin
este sensibil mai micdecéat cea corespuitaare ciclului teoretic, raportul lor fiind egal cu
0,5k

7 D]d)ﬁ. Din (2.28) § (2.34) se obne imediat expresia lucrului mecanic maxim [11]:

(hre)or = CpTl,;_m[\/ @nc1d) ‘1] ? 2(35)
C

a airui valoare este cu atat mai mare cu caste mai ridicat.

Spre deosebire de ciclul teoretic, randamentul termic al ciclului real @reamt
maxim realizat dengp), max SOlute a ecugei dneddn = 0. Din nefericire, forma relativ
complicati a relaiei (2.28) nu permite &pirea unui expresii analitice explicite pentrtsp,

max

Din punct de vedere termodinamic este avantajos ca pénfixat, raportul de
comprimare al compresorului se plaseze intre cele doualori optime. Cum un raport mare
de comprimare ridic costul instal@ei prin marirea nuniarului de trepte de compresegr
turbing, raiuni de ordin economic fac mai avantajpadegerea luir cat mai aproape de

valoarea corespu#toare obinerii lui (I,rg)at
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2.4. STUDIUL COMPORTARII INSTALATIE DE TURBINE CU GAZE LA
MODIFICAREA PARAMETRILOR FUNCTONALI.

Din relaiile deduse anterior rezalta:
Litg /1t ¢ = T(6.70¢.14 K R) (2.36)

intrucat natura fluidului de lucru are acgidafluenta casi in cazul ciclului ideal, nu
va fi analizai in continuare. Trebuie subliniat Ihga modificarea sa produce vatia
sensibile asupra performaiar instalaiei cu turbinacu gaze.

In continuare se va analiza influantcelorlafi parametri fundonali asupra
performanelor instalaei de turbinacu gaze.

In figura 2.7 este reprezentatiura curbei de vari@ a lucrului mecanic util produs de
instalaia de turbinicu gaze funge de lucrul mecanic consumat de compresor. Valoarea
optimi a gradului de comprimare pentru lucrul specific maxim este:

k-1
Bopt =| 77 k =0y (2.37)

opt

" —o—L/hy (6=3)
——LJhy (8=4)-

—v\
—n—Lc/hy (8=5)
—s—Lc/hy (6=6)]
\ ——Lhy (6=T7).

/

/]
avs
/
e
pd

len
N
\\ \

0 0,5 1,5 2

[EEY

2,5
Lc/he
Fig. 2.7. Variatia lucrului mecanic al ITG funie de lucrul mecanic consumat de compresor;

0 — parametru.
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(EJ _ Oy -1
LY Ne

in figura 2.8 se preziatvaloarea optirh a acestui raport in futie de6 pentru diverse
valori ale randamentelay., ng.

2,5——

(2.38)

—o—(Lopt (Ne=na=1) | |
:_D_(Lc/hl)opt (Nc=na=0,9) i
21- s (Lc/hl)opt (r]czrld=018) ’ ]
1,71
45_ L
s
/; |
c L
o 1,3
= /
0,9 /
0,5.
2 3 4 5 6 7

0

Fig. 2.8. Variatia raportului l/h; optim pentru putere maxinin funaie de 6, R, nqy parametru.

Coeficientul lucrului util este direct progmmal cu6, n Sing si invers propotipnal cu
7 (fig. 2.9 si 2.10). Influerd lui = este mai accentuala valori mici ale lui 6

> —— 0, (0=3) |
0,7§ —— @, (0=4) ]

0,6 qu\\ — ((T)u (6=5)

A NI TS

Du 0’4; \EJ\ w\ ¢\:\\
0’3? ~ Iy \\
0,12 \\ \w
o \ \ . \

0,4 0,8 1,2 2 2,4 2,8

1,6
Lclhl

Fig. 2.9. Variatia coeficientului lucrului util ¢Tn fungie de raportul kh;; parametru 9 (n= ns=0,8).
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\
\_O_ ¢u (Nc=Na=1)

0,7

;D— ¢u (Nc=N4=0,9)

.
SO

—o— 0u (Ne=N4=08) |

o 04\\T\\7\
03l \A\\&\\)\
N
0’1 \D\ \O\
Lo SN >

1,6
Lclhl

Fig. 2.10. Variatia coeficientului lucrului util ¢Tn funaie de raportul Lhy; parametri —g ng (0=4).
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CAPITOLUL 3. ANALIZA EXERGOECONOMICA A SISTEMELOR CU
TURBINE CU GAZE

3.1. ELEMENTE DE ANALIZA EXERGETICA

Analiza exergeticeste o tehnicde evaluare a sistemelgrproceselor bazatpe cel
de-al doilea Principiu al Termodinamicii. Analiza exergeficfost din ce in ce mai utilizat
pe parcursul ultimelor cateva decenii datordvantajelor sale in comp#ie cu analiza
energetid: eficieng este evaluatintr-o maniek realist raportad la pierderilesi distrugerile
din sistem, efectuandu-se in acest fel o ah@are cuantifig tipurile, cauzelsi localizarea
pierderilor.

3.1.1.Ecuatia de bilant exer getic pentru un volum de control
(sistem deschis)

In cazul unui proces finit, ectia de bilantexergetic pentru o masle control (sistem
inchis) este [21]:

D Exg =AEX+(D_L-pg [AV) + )| (3.1)

Pentru a putea transforma sistemul deschis intr-unul inchis, seiddaagtitatea de
substantaconinuta n interiorul sistemului deschis, cantitatéa care ateapt si intre, n
perioada de timp d¢an interiorul sistemului deschis.

Se scrie ecum de bilantexergetic pentru o masle control [21]:

Exm(r+dr)—Ex,m(r):dEme —(d - po @v)-da (3.2)

Termenii ecugei (1.2) pot fi scii in fungie de volumul de control:
Exmc(r+dr) = E>§,C(r+dr) (3.3)
Exe(7) = Ex,c(r) +ex [am (3.4)

Exg  =EX, (3.5)
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A = +, (3.6)

SIS S S S

Fig. 3.1. Model pentru volumul de control

Observand &

A =-p; ¥ [dm (lucrul primit de clre sistem este negativ), egaa(3.6) devine:

A e =dye —pi I [ (3.7)
Ve = Vine (7 +d7) =V (7)
Vi (T +d7) =V (7 +d7) AV = dVie — Vi [y (3.8)

Vine (7) =V (7) +vi [
Inlocuind ecugile (3.3 — 3.8) in ecu (3.2), se olie:
dEx,c —ex (@ = dExq ~[dye — pi % LM — Po [V, + Po v B |- d\c (3.9)
si Tn continuare:
dEx,c = X ~(dve ~ Po EVyc) —  +[ex; +(pi — po) v | 2 (310)

Se observia diferena dintre ecuga (3.1), scris pentru o mas de control (sistem
inchis), si (3.10) pentru un volum de control (sistem deschis), esté dattermenul
ex +(pi —po)vi, care repreziit contributa interagiunii mecanice a curgerii sistemului.
Acest termen poattnumele de exergie de curgere

exif =ex +(p - po) Y H—ﬂ (3.11)
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Existi o similitudine ntre entalpid si exergia in curgereexi'c . In ecuaia (3.11)

termenul(ﬂ - po)\/i joaa rolul pe care il are lucrul mecanic de deplagarén ecuga de
definire a entalpiei.

Se observca:
ex =q ~Ug+ polv-vo)-To s - o) (3.12)
2
g = U +W7'+gﬁi (3.13)

Substituind ecua (3.13) in ecusa (3.12) se olme:

2
W
e =Uj —ug+ po v —vo)-To s ‘So)+7'+gﬁi (3.14)

Tin&nd cont de ecuat(3.14), ecuga (3.11) devine:

2
Wi
ex' =u —up+ p ¥ - po Vg - To s ‘So)+7'+9@i

si in final

2
W.
exif =h —hy=To(s ‘So)+7'+ gLz (3.15)

Tina&nd cont de ecuat(3.11), ecuga (3.10) devine:
dExc = dExq —(dye — po [BV)+ex' [am -d (3.16)

Considerand mai multe porde intraresi iesire si raportand la timp, ectia (3.16)
devine:

%:&Q_(ivc_po%j*'zexef Dﬁ‘ne—ZeXSf Bi'hS—ZI' (3.17)

Pentru un regim stanar (energia sistemuluimane neschimba), varigia exergiei si
a volumului sunt nule. In acest caz gtaae bilantexergetic a volumului de control devine:

Exg =Y exd Bing - exd B +> L+ (3.18)
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3.1.2.Exergia chimica

Cand un sistem se gggte la presiuneq, si temperaturalp, a mediului ambiant, se
spune & acesta se dfflin stare moait restrictiva (sistemul se d&geste numai in echilibru
termomecanic cu mediuks ambiant, pdtrand o compozge diferita de cea a acestuia). Din
aceast stare, dat compoziia chimic a sistemului este difefide cea a mediului ambiant, o
cantitate suplimentarde lucru poate fi eliberatcand sistemul trece de la comp@zisa
initiala la compozia mediului ambiant [21].

Aceasti cantitate de lucru se nugte exergie chimica a sistemului.
Exergia chimicgpoate fi definii ca:

a) lucrul minim care trebuie consumat pentru a sintetiza sistenmiyldiap, utilizand
elemente ale mediului Tnconfilor; sinteza se realizeazmumai in urma unor
procese de schimb déldura si substantacu mediul ambiant;

b) lucrul maxim care poate fi eliberat cand sistemul considerat este adus din starea
moart restrictiva in starea moattnumai prin procese de transfer dddara si
substantu mediul inconjuitor.

Se considersistemul combinat format dintr-o niade controlsi mediul $iu ambiant
(fig. 1.2).

Masa de control este caracterizdh starea iniala prin parametrii extensivi Si
intensivi E, V, S N, T, p, ux (k=1,n).

Mediul ambiant cone cel puin toate elementele masei de control. Starea mediului
ambiant este defiriitde parametrii extensivi intensivi E, \V°, &, N%, T°, p°, 1%

Masa de control schimbzildura si substantacu mediul §u inconjuétor.

masa de control mediul ambiant

E, V,S, Ny, T, p, 1k E°, v°, 8% N°%, T°, p°, uok

Fig. 3.2. Model de sistem combinat format dintr-o thae controki mediul siu ambian{21].
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Pentru a scoate in evidemirect lucrul net produs de sistemul combinat, se corisider

a) sistemul combinat este izolat adiabati®Q¢=0);
b) sistemul combinat este rigidV =0);
c) sistemul combinat este inchis.

Pentru a preciza lucrul mecanic produs de sistemul combinat, se carfideesta
interagioneaz cu mediul 8u Tnconjuitor pari la echilibru.

Lucrul mecanic eliberat este dat de emude bilantenergetic pentru o masle control
[21]:

L = -0 = (Ec); - (Ec); (3.19)

Din analiza figurii (3.2) se obserwca in momentul inial parametrii extensivi ai
sistemului sunt:

(Ec) =E+UY; (S) =S+5°% (V) =v +V©; (3.20)

in care U este dat de ecusa:

ou ou 09U
S+ V+>  —<N=U 3.21
o(@s) > o)’ Zatang) K (3.21)
scrisi pentru condiile mediului Tnconjudtor.
n
U0 =To8%-powO+ Y N2 1 (3.22)

k=1

Dupa interagiune, la echilibru cu mediul Tnconjior, energia interh a sistemului
combinat devine:

1 . . n .
Ul =To8°% -pov® + > NQ o (3.23)
k=1
unde:
vO =vO4y = (Ve); =(v¢), (ipoteza (b) -Bistem combinat rigid) (3.24)
N,?' = N&+ N =(Ng ) =(Ny); (ipoteza (c) =sistem inchis) (3.25)

Pentru a inlocui S° cu mirimile de stare extensive care corespund sistemului
combinat, se face apel la egag3.6) al celui de-al doilea Principiu al Termodinamicii pentru
0 mag de control.

(Se)gen =(Se) —(Sc) -2 (3.26)

Observandx
(Se)s = 0. (Se) = s®+s s Q. =0 > ipoteza (a), ecui (3.26) devine:
(Se)gen = s¥ -5 - s i in final:
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s0 =s0+s+ (Sc)gen
inlocuind Tn ecuda (3.19) ecutgile (3.20 — 3.26), se obe:

L. =U%+E-UC =

n
=To B0 -po W2+ SN2l +E-Ty [ﬁS+s°+(sc)gen)+ pOE(V+v°)—

k=1
L 0),0 L 0
- Z(Nk - Nk)ﬂlk =E+ Po v _TO [5- z Nk Euk _TO |:ﬁsc)gen
k=1 k=1
DeoareceTy [{S; ) gen 2 0, rezulti ca:

n
Le SE+polV-ToB- > Ny Ol
k=1

(3.27)

(3.28)

(3.29)

in final, da@ toate procesele sunt reversibile, lucrul produs de sistem este maxim.

Acest lucru reprezidtexergia tota a sistemului combinat.

n
(Le)max =E+PoV -ToB- > Ny DUE =Ex'°T
k=1

Exergia total EX'°" are trei componente:
1. exergia termig EX";
2. exergia mecanicExX";
3. exergia chimia BEX".

EXTOT — EXT + EXM + EXCH — EXTM + EXCH

Suma primilor doi constitueiteprezind exergia fizié sau termomecanica

ExXM = Ex" +BxM
Exergia termomecari@ unei mase de control esteaddd ecuaa [21]:

Ex™ =(E-U g+ potV Vo) -To {S-S0)

(3.30)

(3.31)

(3.32)

Ecuaia energiei interne a unei mase de control, cand aceasta st dasechilibru

termomecanic cu mediul Tnconjior, este [21]:

n
U dpoTo)=ToS0— po Vo + Y. Nk EUE
k=1

Substituind ecua (3.33) in ecua (3.32), se olme:
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n
EX™ = E-To[Bp+ po Vo~ Y. N (4 + po IV ~Vo) -
k=1

To(S-So)=E+ pg ¥ ~To (5- 3" Ny (4, (4.34)

ExX™ =E+pyV -To [B- Zn:Nk [,
k=1
in care My, ede potenialul chimic al constituentuluk cand masa de control se gdsein
starea moaiitrestrictiva (po, To).
Tin&nd cont de ecude (3.30), (3.31) si (3.34) se abe:

n
ExH = x0T - x™ =N Eﬂ,uko —yg) (3.35)
k=1

Exergia chimi@ poate fi consideratca fiind lucrul mecanic consumat pentru a
sintetiza un amestec in starea moagstrictiva plecand de la elementele mediului ambiant.

Cand amestecul, in starea maaestrictiva si mediul ambiant sunt amestecuri ideale,
ecuaia (3.35) ia o forra simpk.

Pentru a calcula potealele chimice se face apel la egaa

a(T,p)=9(T, pres )+ RIT Enn( P ]
Pref

rezultand urritoarele expresii:

B _ Pk
M, (To’ Pk, ): Hi, (To.X Po) = 0(To, Po) + RLT Uh( . ° J (3.36)
0
_ po
ﬂS(To’pS):#E(To,XEpo)=G(Fo,po)+RUEﬂn p—" (3.37)
0
Substituind ecuéle (3.36) ¢ (3.37) in ecuaa (3.35) se olme:
CH _= n Pk = n Xk
Ex~" =ROo ) N On—- =R D Ny On—g- (3.38)
k=1 Py k=1 Xk
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3.1.3.Procesetermodinamiceireversibile. Distrugerea de exergie

Procesele care se da&gfai cu vitez finita, Tn cursul &rora corpul sau sistemul trece
prin stri intermediare care nu suntagtde echilibru termodinamic, se numesc ireversibile.
Procesele termodinamice ireversibile sunt transidrmealesi sunt insate de generare de
entropie.

Procese termodinamice ireversibile:
Amestecarea gazelor perfecte

Transfer de @dura la diferentafinita de temperatura
Laminarea gazelor perfecte

Frecarea — destindere adiabat

® a0 o

Readcii chimice instantanee

Se observaca, de obicei, procesele sunt ingetde distrugere de exergie datarat
ireversibilitgii. In aceste condi lucrul mecanic eliberat este [21]:

in care:

se numegte distrugere de exergie sau ireversibilitate.
Aceasi relgie mai poari si numele de teorema Gouy — Stodola.

3.2. ANALIZA EXERGOECONOMICA. GENERALITATI

Keenan (1932) este considerat a fi primul care a propus utilizarea eclavalent
termodinamice (bazate atat pe primul cat si pe cel de al doilea principiu al termodinamicii,
numiti mai tarziu echivalenta exergetjd22].

Keenan considera ca o parte din potentialul de a cauza o schimbare (exergia) a
combustibilului se transforma in produsul care patasastemul iar adtparte este consuniat
(distrugi) in procesul de prodtue [21].

Valoarea produsului la randufits este exprimatprin capacitatea sa de a produce o
schimbare (exergia produsului) iar costu rebuie exprimat prin combustibilul consumat de
sistem pentru realizarea acestui patdra care trebuie ad@at combustibilul consumat n
procesul productiv [21].
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Este evidentatunci cand energia este utilizén atribuirea costurilor, este imposibil a
setine cont de combustibilul consumat n interiorul sistemului pentru realizarea produsului,
deoarece energia se conserva

In condiiile echivalenei termodinamice (exergetice) costul exergetic unitar al fiecaruia
dintre cei doi produsai unei instalat de cogenerare care ofelucru mecanicsi caldura

devine [21]:
Co EU
=20 | —— 3.41

Cex ‘EXQ‘+W {kWnEéxergie (3-41)

in care exergia ¢durii transferate consumatorului la temperatura T este:

\ExQ\ = |Q|(1—TT—OJ (3.42)

Se observi&a prin evaluarea exergelicvaloarea de utilizare aldurii este determinat
functie de cantitatea s@| de parametrula de calitatel in corelaie cu temperaturd, a
mediului $iu ambiant.

Costul realizrii celor doi produgdevine in acest caz [21]:
Crl =Cex W [EU] (3.43.a)
Cq = cex [EXq| [EV] (3.43.b)

Numai echivalerg exergetig reugste & adu@ la acelai numitor diferitele tipuri de
energie, costurile atribuite lor Tn acest mod apropiindu-se de realitate.

Dar analiza exergoecononii@ste mult mai compléxdecat cea termodinaniichiar
daa acesta din urthapeleai la cel de al doilea principiu.

Exergoeconomia care este uniunea a dtlinici de investigée reprezentate prin
analiza termodinamic a proceselor ireversibile si analiza econdinise bazedz pe
observéia ¢ orice sistem termodinamic se ggise in interagune cu doua medii
inconjuratoare:

* mediul $iu ambiant caracterizat printr-un set de parametri (presiune, temperatur
potental chimic) care ofer posibilitatea de a determina valorile termodinamice ale dloent
de ma$g sau energie care traversggrantele sistemului;

* mediul $siu economic caracterizat printr-un set detymiecare constituie baza de calcul a
valorilor economice asociate curdot de mag sau energie care traversgagrantele
sistemului; acest mediu, la care se adaefgctul de corodare a capitalului in timp, este
construit in intregime de societatese afi sub influena schimbdilor politice s sociale.

Din punct de vedere al modului de investigare se remarnatoarele:
¢ analiza cu ajutorul primului principiu al termodinamicii nu implidciunul din cele doua
medii;
¢ studiul bazat pe cel de al doilea principiu ia in considerare numai mediul fizic, scotand n
evidentaoportunitatea conseriacombustibilului, fira a face legatura cu mediul economic;

¢ numai analiza termoecononiignplica ambele medii, constituind singurul mod de studiu
al compordrii unui sistem in condii reale.
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Daca analiza termodinamicse bazedzpe legile universale ale naturii, lipsite fiind deci
de orice echivoc, in cazul analizei economice stdupot fi diferite si discutabile funde de
deciziile economice care depind de mecanismele d#& dia politicile economice sociale.

in alegerea sotiei optime a oricéui sistem termodinamic complex aflat in faza de
proiect, in majoritatea covatoare a cazurilor cele care decid sunt criteriile economice.

La prima vedere, sau cel jputteoretic, pentru un sistem cu un singur produs, pentru
gasirea solugi optime, care de exemplud sninimizeze costul total al sistemului atat din
punct de vedere al ogii cat ¢ al investtiei, nu este nevoie de calcul exergetic.

Din punct de vedere termodinamic randamentul exergetic realipeazaluare reala
performangi unui proces sau sistem.

Definitia de randament exergetic se baZege conceptele de ,combustibil” si
~produs”.

» Produsul reprezigitrezultatul net cerut de la un sistem, pe care un alt subsistem sau
sistem este interesat 8 cumpere. Din punct de vedere economic, produsul repiiezint
rezultatul unei activitti, care este vandut deitoe un subsistergi cumpirat de alte
subsisteme.

> In analiza exergoecononiice va considera drept combustibil al unui subsistem sau
sistem, ansamblul de resurse nete pe care sistemul le commmtru realizarea
produsului final.

Produsuki combustibilul sunt concepte exergoeconomicérarcstructué este decis
de analiza fiedrui caz particular. Din acest motiv, esteggra considera drept combustibil tot
ceea ce intrin sistem gdrept produs tot ceea ce iese din sistem.

in calculul combustibilului sau al produsului, pentru un curent de substanti
traverseaz de doua ori frontiera sistemuluirf asi modifica compozia chimica, trebuie
considerat diferenga dintre valorile de intrarg iesire ale exergiilosi nu valorile absolute ale
acestora. In consecintpentru un produs se consifl@resterea exergiei acestuia, iar pentru
combustibil, scderea exergiei.

Utilizand conceptele de combustiBil produs, randamentul exergetic al unui sistem
devine:

+ .
I7€X — —1- EXD EXpl
Exco Exch

Pierderea de exergiExp; reprezini exergia asociatunui curent de substangau
energie utilizabd aruncai in mediul ambiant.

(3.44)

Distrugerea de exergiExp reprezini exergia disipdt in interiorul sistemului din
cauza unui proces ireversibil.

Utilizand conceptele de ,combustibii ,produs” bilanul exergetic al sistemului sau
subsistemului devine:

EXCb = EXp + EXpi + EXD (3.45)
Observarie:

Pentru un dispozitiv, pentru care nu se poate defini din punct de vedere economic un
produs, se analizeaansamblul format din dispozitivul considegatcel pe care acesta Tl
servate.
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3.3. DEFINIREA CONCEPTELOR DE COMBUSTIBIL SI PRODUS
PENTRU ECHIPAMENTELE SPECIFICE

Se consider schema constructiva instal@ei de turbinacu gaze cu recuperare de

caldura:
7 ' 5i

3
— CA %
_~
°T g
V' N
N d
10 9
C D < ; TH—
/ N
4 +44
a_._

Al

Fig. 3.3. Schema construcéva turbinei cu gaze cu recuperare glelura.

In cele ce urmeaz se va analiza aceasta schiemescompusa in pile sale
constitutive.

3.3.1.Compresorul

Scopul acestui echipament este de a majora exergia curentului de sulistant
intrare si igire pe baza consumului de energie mecaséu electrig.

,1
10 Cb=Ex
ol 10
P =Ex, - Exy
Pi=0
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3.3.2.Schimbatorul de caldura cu placi

Schimbiorul de @ldura este utilizat pentru a incalzi un curent rece:

AN
Cb=Exyy
P = Ex; - Ex,
Pi = Exg

2 8 A

-44

3.3.3.Camera de combustie

Scopul reagei chimice din camera de combustie este de aa whferene dintre
exergia termig a prodgilor si cea a reactaildr, pe seama consuimi exergiei chimice a
combustibilului.

Si Cbh= EX5+EX7
7 3 P=Exg
— ) CA ——-
Pi=0
3.3.4.Turbina

Scopul acestui echipament este de a produce lucru mecanic pe sa@daniaecergiei
curentului de substantatre intrare siesire.

3
_|_
A 4
10 9 Cb:EX3—EX44
——TH
P=Exjg+EXg
Pi=0

L 44
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3.4. COEFICIENTII DE PERFORMANTA

Randament exer getic:

Nex = B 100=100- 2P moo- 20 oo 3.46)
Excp Excp Excp

Randamentul exergetic al unui subsisténarat care este procentul din exergia
combustibilului la intrarea in subsistem care se transfoimprodus. Restul reprezint
procentul din exergia combustibilului care se pierde sau se distruge [21].

Coeficientii de distrugere a exergiel. Distrugerea de exergie, in subsisterkul
instalaiei, poate fi raportatla:

» Distrugerea totélde exergie n instdie:

YDk == (3.47)

EXp k
N (3.48)
EXcb, tot
» Exergia produsului total al instaiei:
EXp k
Yok == (3.49)
EXp tot

Relaiile (3.47 — 3.49) sunt utile pentru compararea perforaiantdiferitelor
componente ale acelgiainstalgii sau pentru compararea componentelor similare care
opereai in diferite instalat care utilizeaz acelai combustibil § realizeaz acelai produs.

Observarie: In expresia randamentului exergetic al componentutlistrugerea local
de exergie este compatatu exergia combustibilului consurddh subsistemuk, in timp ce
in cazul variabilelorypx, aceegi exergie este compa#atcu combustibilul consumat n
instalaia intreag.

Variabileleyp x permit o evaluare obiectivd performarelor globale ale subsistemul k
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3.5. COST EXERGETIC

Mediul Tnconjurdor este format din elemente de referiad@ mediului fizic care ne
inconjoara, disponibile in cardit relativ nelimitate si avand valoare de utilizare
termodinamié nula.

Odat definiti parametrii de stare ai mediului ambiant, exergia repreniritinaie de
stare care ne ofeérmasura cantittii minime de lucru tehnic necesar pentru a sintetiza un
produs fungonal, din elementele mediului inconjurator.

Pe de o parte, exergia este indeperidel® procesele utilizate pentru fabricarea
produsului considerai, pe de alt parte, reprezidtcostul minim necesar — un cost evaluat in
raport cu mediul ambiant definit.

Observand & procesele reale sunt ireversibile, rezulta Tntotdeauna exergia
consumat pentru realizarea unui produs feiooal — numif cost exergetic este o funge de
procesele utilizatei ¢a indiferent de procese este valal@kpresia:

COST EXERGETIC > Exergie

Se noteazcu:
= Costexergetic (3.50)
Exergie
costul unitar exergeticj gu:
Exergie
= 3.51
Tex = Cost exergetic (3:51)

randamentul exergetic.

Conceptul deost exergetic este fundamental in analiza exergoeconamiproceselor
industriale.

Se poate considera un sistem sau proces care realizeaingur produs.

Combustibil
1
Distrugere Energle >
Aer electrica 3
2
Pierdere

Fig. 3.4. Model de sistem cu un singur produs.
Bilantul exergetic scris in fuie de conceptele de ,combustibii” produs” devine:
Cb=P+Pi+D (3.52)
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unde:
Cb:EX1+E)(2;P:E)(3;Pi:E)(4 (353)
P Pi+D
=—=1- 3.54
MNex Ch Ch ( )

Se obser¥ ca inversul randamentului exergetic este costul exergetic unitar al energiei
electrice produse.
1 Cb Pi+D
k=—="=1+
Nex P P

(3.55)

3.6. COST EXERGOECONOMIC

Costul exergoeconomic (monetar) al unui curent de exergie este format din
urmatoarele componente [21]:

a) costul monetar al exergiei intrate, necesare pentru a produce curentul precizat;
b) costul asociat procesului productiv (capital, thée lucru, cost de operare etc.)

Cp=Ccp+Z (3.56)

Daci se considerfun sistem format dim subsisteme legate intre ele pmim cureni
de susbstaa si energie, pentru a stabili cele costuri exergoeconomice sunt necesare
ecuaii.

Se dispune dm ecuaii de tipul (3.56).

Restul de1f-m) ecuaii se ohin respectand regulile pentru cutiénnitari exergetici in
care costurile exergetice sunt inlocuite cu costuri exergoeconomice.

41



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

CAPITOLUL 4. OPTIMIZAREA STRUCTURALA A SCHEMELOR CU
TURBINE CU GAZE

41.CICLUL REAL AL INSTALATIEI DE TURBINE CU GAZE CU
RECUPERARE A GQLDURII

Procesul de transformare aldurii in lucru mecanic, realizat intr-o instaé de
turbina cu gaze cu compresiune adiab@scardere izobar se efectuedazprin pierderea unei
cantititi importante de @dura, ce se evacueain mediul ambiant.

Recuperareaatdurii reprezin un mijloc eficient de crgere a randamentului termic
al ITG cu ardere la presiune const@j#3-27], . Metoda regenaii consé in realizarea unui
schimb de aldura intr-un recuperator intre aerul refulat de compresaazele de ardere
evacuate din turbinaEvident, pentru ca procesuh $oat avea loc, este necesar ca
temperatura aerului la intrarea in recuperatorfis mai mi@ decéat temperatura gazelor
evacuate din turbinaln figura4.1 este prezentat, in diagraifias ciclul cu recuperare a
caldurii, iar in figura4.2 schema de principiu a instgéa care il realizeaiz Ciclul este
compus din:

T

A

nY

Fig. 4.1. Ciclul real al ITG cu recuperare dédara.
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a— 1 — aspirda Tn compresorul C care are loc cu aidere de presiune de la [a presiunea g

1- 2 — comprimarea ireversikilin compresorul C panla atingerea presiunii

2— 77 —indlzirea izobati a aerului in recuperatorul R, pentru fiterea temperaturii 7la intrarea

in camera de ardere;

77 — 7 — laminare cu gdere de presiune ce are loc in schiittibul de cildura pe partea de aer;

7 — 33 — arderea combustibilului, asimilata cu odlzatre izoba:, pand la atingerea temperaturig T
impusi;

33 — 3 —laminare cu gdere de presiune ce are loc in camera de ardere;

3— 44 — destinderea ireversibiln turbina T a gazelor de ardere;

44 — 4 — laminare cu gdere de presiune la intrarea in schimbatorul dédara, partea de gaz;

4— 88 — ricire izobaw: a gazelor de ardere in schimbatorul recuperator — partea de gaz;

88 — 8 — laminarea cu gdere de presiune laggea din schimbtorul recuperator fevacuarea

i
CA

gazelor de ardere.

v

10 9

O
N
P
—
v

<

Fig. 4.2. Schema constructia turbinei cu gaze cu recuperare dlelwra.

Pe lang parametriit si 0 definiti in sectiunea 2.2, ciclul instalai de turbinacu gaze
cu recuperare depindg de factorul de recuperare aldurii €. Acesta se defing ca raport
intre célduraqg;2=h7—h,, preluai de aerul refulat de comprespicildura maxina disponibik
(Quagmax=has—h, ce poate fi cedatde gazele de ardere:

hy—hy _ T7-T)

= = (4.1)
hga=hy  Tas—=T>

Factorul de recuperare poate lua valori in intervalul (0, 1) valorile extreme neputand fi
practic atinse. Astfel ddc =0 procesul de regenerarea@darii este absent, iar penteu=l,
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(072 = (Qaag9max) Suprafaa de schimb de thura a recuperatorului ar trebui die infinita.
Recuperatoarele deildura construite pél in prezent permit atingerea unui factor de
recuperare, € = 0,7 — 0,8.

Regenerareaaldurii este posibd numai dag, la intrarea in recuperator, temperatura
aerului, B, este mai miz decat temperatura gazelor evacuate din tuyfina Cum:

k-1 k-1 k=1

T44 T44 T3 6{ j ( ]k _6’/”27 (4.2)
T, T3 T1 T2

regenerareaatdurii se poate aplica numai daintre parametrii i 6 exist relgia:

[k
m<\gk-1 4.3}

Comparand inegalitatea (4.3) cu teace defineste raportul optim de comprimare se
obsend ca soluia regeneirii caldurii este aplicabl numai ITG-urilor cu ardere la presiune
constart care lucreax cu rapoarte de comprimare mai mici decat raportul optim
corespunitor lucrului mecanic maxim.

Caldura g primita de agentul termic in camera de ardere este:
0% = 773 = hg — hy7= Cy(T3—T77) (4.4)
Din relaia (4.4) rezuli ca:

T7=e(Tas=T2) + T2 (3.5)
Cum raportul T/T; se poate exprima in fugpe de =i 6:
T Taq T kT_l 1
ﬂ:ﬂgﬁ:@{&j :Blﬂk (46)
T T3 T P3
din (4.4), (4.5) 5(4.6), se deduce rela [13]:
k-1
- k —
(reg) _ p, 1—1 £ 1+7T 1 -e1- 1- 1 4.7
A ° g e d k-1 (4.7
T K
Randamentul termic al ciclului cu regeneraraldurii are expresia [13]:
k-1
K d
mk o —1)0-—9
| kT e
(reg) - ITG _
(reg) k-1 (4.8)
Oq —
1-¢ k-~
1-—1+—— |—-e1-ny4
0 Ne L
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4.1.1. Schimbatorul de caldura cu placi

Schimbioarele de @dura sunt aparate termice care au drept scop transferul de
caldura intre dod sau mai multe fluide aflate la temperaturi diferite, fluidele care cédeaz
caldura fiind numite fluide primare, iar cele care primesc, fluide secundare. Sdioianble de
caldura reprezini echipamentele cele mai numeroase, atat in industriej @ataplicgiile
casnice sau alte domenii, fiind folosite Tn procese temice de diverse tipuri: atarénc
racire, fierbere, evaporare, condensare etc. Exemple uzuale de ddaralde &ldura sunt:
elementele de Tatzire, radiatoarele auto, condensatoare, vaporizatoare, {irioare,
turnurile de r&ire etc. [28-31].

Aparatele de schimb déldura pot fungiona fie ca organe principale, cand constituie
parti determinante ale unor procese tehnologice sau ale unor procese exclusiv termice (de
exemplu schimbatorul deildura utilizat in industria alimentarnecesar pentru pasteurizarea
laptelui), fie ca organe secundare, introduse in ingtdia motive de recuperare déldura
sau substantgde exemplu preidtzirea aerului necesar arderii, care pe baza reéuper
caldurii reziduale din gazele de ardere conduce la o reducere a consumului de combustibil al
instalaiei).

Larga utilizare a acestor aparate impune cu prioritate realizarea unor sclairatzie
caldura cat mai performante, caréa permié un schimb de a@dura cat mai intens, cu o
suprafaa de schimb de ddura cat mai redussi cu pierderi de presiune cat mai mici, deci
care 4 ofere atat un prede cost al invesiei, catsi al exploatrii cat mai redus.

Un aparat schimbator déldura este format din doudategorii de elemente:

» Elemente active, cum sunt matricea ce itantsuprafga de schimb de atdura si
elementele prin care curg fluidele.

» Elemente pasive, care contribuie la buna fiomare a aparatelor, cum sunt colectoarele,
distribuitoarele, tuturile sau dispozitivele de etaarg etc.

in mod obgnuit schimbioarele de @duri se Impart in trei mari categori:

» Schimbioare de &ldura prin suprafé (sau recuperatoare), la care schimbuldeura se
face intre doua fluide care nu vin in contact direct, celei dioide fiind separate printr-un
perete despiitor care are conductivitate termiicidicata, permiand astfel un transfer de
caldura cat mai intens. Suprgtade transfer de thura ce realizeax separarea celor doua
fluide este numit suprafga primai sau de baz Uneori, aceastsuprafai este “exting” cu
ajutorul nervurilor adugate pe suprafatde baZ obfnand-se astfel o cgtere a suprafei
efective de transfer deildura. Aceste nervuri reprezibtsuprafga secundar@a aparatului,
care contribuie la intensificarea schimbului dielara.

» Schimbioare de #gldura regeneratoare, care au o ftiagare discontinua, fluidul primar
si cel secundar curgand alternativ prin agiefpaiu, avand loc un amestec fizic redus intre
45



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

cele douifluide. Tn acest caz supradade schimb de tdiura a aparatului (de obicei sub forma
unei umpluturi metalice sau ceramice) prjteesi cedea alternativ @ldura, propriettile
materialului suprafei de schimb de tdura avand o importat@leosebit pentru procesul de
transfer de @dura.

» Schimbioare de dldura prin amestec, la caresaacum arai si denumirea lor, transferul
de cldura se realizeazprin amestecul complet al fluidelor ce curg prin aparat.

Cu excepa schimbiioarelor de dldura regenerative rotative, la care suptafae
schimb de &ldura este rotid pentru a veni alternativ in contact cu fluidul cald sau rece,
aparatele de schimb déldura nu au piese in rgare, ceea ce constituie un avantaj major,
posibilititile de defectare in timpul fuponarii si uzurile din aceastcauz fiind mult reduse.

Pentru a corespunde scopului pentru care au fost concepute, soaaleide ddura
trebuie & indeplineast anumite condii generale: & realizeze un transfer déldura cat mai
intens intre agenttermici, 2 respecte regimul de temperaturi impus de procesul tehnologic,
Si asigure sigurantgi securitate Tn exploatarej siba o construge simph, compadi, si fie
usor de montat, reparat, cgat si exploatat, & aiba un pre de cost ingal scizutsi un cost al
intrginerii cat mai redus.

Pentru alegerea tipului cel mai adecvat de schionbde @ldura pentru un anumit
domeniu, a adoptii unor decizii tehnice si economice optime, este negasarogterea cat
mai in detaliu a principalilor factori care determindimensionareasi utilizarea
schimbioarelor de &ldura (procesul tehnologic in care aparatul este utilizat, parametrii
termo-hidrodinamicisi mecanici nominalisi maximali admisibili, materialele ce pot fi
utilizate, condiile de gabarit, modul de exploatageintrgtinere, tipul de fluide utilizate,
modul de evolue in timp a depunerilor, posibiiile de reparge si curatare, costulsi
economicitatea aparatului etc.).

Indiferent de tipul schimhdrului de @ldura sau de instata in care el este integrat,
principala cerinta, din punct de vedere termo-hidrdinamic estmeyba unui schimb de
caldura cat mai intens (coeficient global de transfer #éldwra al aparatului cat mai mare), cu
suprafge de schimb deatdura cat mai mici (aparat compact, cu greutatesti si cu pre de
cost redus)iscu pierderi de presiune cat mai reduse (costuri de exploatare cat mai mici).

In majoritatea cazurilor, intensificarea schimbului diglera si diminuarea pierderilor
de presiune necesisoluii antagonice. De aceea fiecare caz trebuie analizat cd atehie
pentru a se adopta cea mai potégbluje tehnico-economic

Sigurana in fungionaresi securitatea in exploatarea aparatului constituie de asemenea
o condiie importand pentru un schimbator deldura.

Solufa constructivaadoptai pentru aparat trebuié permiti ca repargile necesares
poat fi efectuate rapid, cat mai comod, iar in urma lor aparditulesia fel de sigur si
eficient ca in faza ifiala.

Destinaia tehnologi@ a schimbtoarelor de &gldura este extrem de difefisi de aceea
in practica industriélexisé o mare diversitate de tipuri constructive.
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Fig. 4.3. Schimbtor de @ldura cu pkci [32]

Schimbatoarele deatdura cu plici sunt aparate compacte, construite dicipsubiri
intre care se formeazanalele prin care curg fluidele intre care are loc schimbuildarg.
Placile pot fi plane sau ondulate.

Schimbatoarele deatdura cu plici sunt fomate din foi de tablbndulate, care pot fi
considerate suprake extinse, montate intre cate daqulaci plane ce repreziatseparatorii.
Placile sunt inchise la douwzapete opuse, circgia fluidelor facandu-se in lungul onduigor.

Placile pentru cele ddu fluide alterneaz circulaia prin aparat fiind in curent
incruckat, contracurent sau mixt. Nervurile get fabrica intr-o lar§ygana de forme cu sau
fara perforaii.

Aceste aparate au un grad de compactitate foarte ridicat, in jurul a 2088 i
cazul aparatelor cu fluide neamestecate ele sunt dotate la intrare cu o talspatiai
pentru a asigura o distribatcat mai uniforra a fluidelor in canale.

Spaiul dintre phci este inchis la doudapete opuse cuaai de inchidere (figura 4.4),
circulaia fluidelor ficandu-se n lungul separatorilor. Intréigile separatoare pot fi dispuse
ondulaii (nervuri) ce au scopul de aam suprafaa de schimb de thura. Nervurile se pot
fabrica intr-o larga gathde forme cu sauifa perforaii.
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Placa de inchidere

Separator
Placa de inchidere

Fig. 4.4. Elementele constructive ale unui schitobde @ldura cu phci

in ultimul timp au inceput & fie utilizate, pe langanervuri plane, nervuri cu
discontinuititi (fig 4.5) (cu perforgi de dimensiuni reduse, tip "val" sau decalate), mai ales in
cazul aparatelor lichid-aer, pe partea aerului.

Fig. 4.5Tipuri de nervuri cuigfara discontinuititi [28]

Aceste structuri produc o intrerupere a straturilor finjit recreare a lor la fiecare
noua discontinuitate)si o generare de vartejuri (turbioane) céand fluidul intdneo
discontinuitate. Toate acestea conduc, comparativ cu o ad#vardiscontinuitii, la un mai
bun transfer de ¢dura, deci la o suprafatde schimb de d¢dura mai mic@ si 0 compactitate
sporit a aparatului, dar la o gtere a pierderilor de presiune ale fluidului.

4.1.1.1.  Calculul termic al schimbatoarelor deldura recuperatoare
Schimbioarele de @dura recuperatoare (la care cele ddluide sunt separate printr-
0 suprafg prin care are loc schimbul déldura) sunt intalnite in marea majoritate a cazurilor
practice.
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Cele mai uzuale probleme in designul unui schimbide dldura se refei la
dimensionareai yerificarea aparatului.

Calculul termic al acestor schintbare de &ldura este necesar atat in cazul praigct
aparatului (calcul de dimensionare), danscazul verificgii unui aparat existent.

Calculul de dimensionare se efectdearunci cand se cunosc parametrii agent
termici si sarcina termig a aparatului, precizate de natura procesului tehnologic. In aceast
situgie se opteaz intai pentru un anumit tip de aparat, care se corsicEr mai potrivit
procesului respectiv, urmand ca apoi, pentru soknnstructivaaleas sa se determine prin
calcul suprafea de schimb de @ura necesar care & raspundiacat mai bine ceriefor
fungiionale ale aparatului privind temperatura de intgaiesire si debitele celor doufluide,
casi caderea de presiune ce apare in fiomare.

Caracteristicile

suprafetei

Conditii de Proprietati

functionare Metodologie fizice
Y
Solutii
optionale
\i

Fig. 4.6. Metodologia de design a schingatelor de @ldura

Pentru a putea analizschimbiorul de dldura trebuiesc precizate uttoarele
elemente:
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Caracteristicile suprafei

Marimea suprafeelor de schimb deatdura si a suprafeelor libere de curgere
Proprietitile fluidelor

Numarul Reynolds

Ecuaiile criteriale pentru studiul transferului déldura si a rezistergi gazodinamice
Coeficienii de schimb de ddura

Randamentul nervurilor

Randamentul supragor

Coeficientul global de schimb deéldura

10 Numarul de unititi de transfer de d¢dura si eficienta schimbatorului deatdura
11.Caderile de presiune din aparat

CoNooRWNE

inainte de a Tncepe analiza propriuazisebuies stabilite congile de fungionare
pentru schimbatorul deatdura cu pkci folosit in instalag. (Tabelul 4.1)

Tabel 4.1. Condtii de operare pentru schimtatorul de caldur a recuperator din instalatia cu
turbin a cu gaze

Debitul de aer 209,065 kg/s
Rgport combustibil-aer 0,029
Umiditate aer 0,015
Suprafaa Presiune la intrare| Temperatda intrare
Patea de aer Nervuri indoite
3/8 — 6.06 [31] 9,764 bar 609,277 K
Suprafga Presiune la intrare| Temperatla intrare
Nervuri plane
Patea de gaze de ardere| . ine 11.1 1,097 bar 992,285 K
[31]

a. Nomenclatuk

A arie [nf]
¢  caldura specifia [kJ kg* K™
f coeficient de frecare

Oc factor de proparonalitate
viteza masicjkg s* m?
coeficient de transfer déldura prin convegde [W m? K]

G
h
k conductivitate termic[W m™ K]
M  masa molat [kg kmol]

P

presiune [Pa]
AP pierdere de presiune [Pa]
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Pr nundrul Prandtl
St nundrul Stanton
r raz [m]

R constanta universah gazelor [J kmdi K]

Re nunarul Reynolds
t temperatur [°C]

T temperatu [K]

v volum specific [m kg™]
V volum [n7]

W  debit masic [kg§

X factor de coredg

fr frontal

f referitor la efectele combustiei

Simboluri grecef§

a coeficient de conveie
vascozitate [Pa s]

u
p densitate [kg il
n randament

o

referitor la umiditate

b. Caracteristicile suprafei schimlatorului de @ldura

Caracteristicile suprafelor alese pentru schimtoful de é@ldura cu pkci se g&esc pe

baza datelor deja existente in literatura de specialitate [31].

Tabelul 4.2. Caracterici schimbator de caldur a

dere

Partea de aer Partea de gaze de ar
Supafaa 3/8 — 6.06 11.1
Spaiu dintre phci, b, [m] 0,00635 0,00635
Rarza hidraulic, ry, [m] 0,001113 0,0007711
Grosimea nervurii, g[m] 0,0001524 0,0001524
Rgoortul total dintre aria totalde
transfer de @ddura si volumul dintre 840 1204
placi,p , [m?/m”]
Raportul dintre aria nervurilorig@ria 0.64 0.756

totak de transfer de tdura
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Cu ajutorul acestora, dar pe baza reprezeiti schematice a schiniborului de
cildura, se pot determina ariile de transfer dielara.

GAZ

GAZ
R H=1,0027m

=
7 ,

// 7 | 4az=0,8773

/S L,.,=1.869m

AER S 7
AER

Fig. 4.7. Reprezentare schematicschimbtorului de @ldura cu phci

Ariile si volumul schimb#iorului de d@ldura se determinautilizdnd reprezentarea
chematid din figura 4.7.

A fr aer = Laer (H (4.9)
A t gaz= L aerllgaz (4.10)
V =L gerllgaz H (4.12)

Se va asuma o0 grosime a@i intre partea de aeyi partea de gaze de ardere,
a=0,003m, de asemenea materialul din care sunt fabricate nervurile a fost stabilit ca fiind aliaj
de oel rezistent la temperaturi ridicate cu o conductivitate terk#@0.8W/(m*K).
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Fig. 4.8. Conductivitatea terniigentru cateva metale [32]

c. Marimea suprafeelor de schimb de tura si a suprafeelor libere de
curgere

Coeficienti de convede pe partea aerului, cdt pe partea gazelor de ardere au
urmatoarele expresii:

— Aaer - baer Waer

Oaer =
Viotal baer + bgaz +2[a

(4.12)

b
_ Agaz _ gazEBgaz (4.13)
Viotal baer + bgaz +2[a

qgaz

In consecimi suprafaa totak de schimb deadura pe fiecare parte a schigtbrului
de cddura va fi

Ager = Qger ¥V (4.14)
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Agaz = 0gaz V (4.15)

Raportul intre suprafa libei de schimb de d¢dura si suprafaa frontah este:

o= _on, (4.16)
Afr

d.  Propriettile fluidelor

in primi instantise alege o eficacitate a schirtdvailui de @ldura £=75%, aceast
valoare urmandasfie verifica& ulterior.

Se determindemperaturile de g&re din schimbatorul deatdura ale fluidelor conform
definitiei [28]:

q — Ccald [Q[ cald in_tcald,out) - C rech[ receout_trecein)

g =
Omax Cmin [&t cald in_treceout) Cmin [Qt cald in _trecein)

(4.17)
Se determin® temperaturinedie pe fiecare parte a schinds@ilui de é@ldura (media
aritmetic a temperaturilor de intrareigsire pe ficare parte).
Pe baza acestor temperaturi medii se pot determina pagipgi&uidelor.

Tabel 4.3. Proprietatile fluidelor

Partea de aer Partea de gaze de ardere
U [Pa*s] 2,85*10° 3,02*10°
Pr 0,67 0,67
Pr" 0,766 0,766
Cp, [kJ/(kg*K)] pentru aer urcat 1,128 1,191

Caldura specifia prezentat in tabelul 3.3 ar trebui coreciapentru umiditate, de
asemenea o coreettrebuie aplicdtsi valorii caldurii specifice pe partea de gaze de ardere,
de aceadtda# pentru umiditatesi pentru efectele combustiei. Valorile cotidor pentru o
umiditate a aerului de 0.01% pentru un raport combustibil-aer cu valoarea de 0,029 sunt
[31]:

Xe.w= 1013X. ¢ = 1019
Dupa aplicarea coretlor de umiditate, gldurile specifice devin:
Cpa~ Xew Etp

(4.18)
Cpg= Xew K 1 LEp
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Daca aproximim o cidere de presiune de 2% atat pe partea de aef, étpartea de
gaze de ardere, volumele specifice la intrgréesire pentru aesi gaze de ardere pot fi
evaluate, binele{es dup aplicarea factorilor de corge pentru umiditatei pentru efectele
combustiei [31].

Xg.o= 0992Xq ; = 1001

Trebuie specificatacati factori de coretie au influema asupra denditii, care este
reciproca volumului specific.

Volumele specifice se calculgazu expresiile:
e Pentru partea de aer:

R
N EI-aer,in
_ 1 _(MaerJ

Vaer,in = = (4.19)
Paer,in X d,w Paer,in

R
(T aerout
1 (M aerJ

Vaerout = = (4. 20)
aer,out X d,w EI:)aer,out
Vaerin T Vaer,out
Vaerm = 5 (4.21)

* Pe partea de gaze de ardere:

R
(M J Ergaz,in
Voagin = ——— = et (4.22)
gazin -
Pgazin X d wX ¢ f Pagazin
R
T gazout
1 M gaz
Vgazout = = (4.23)
Pgazout X dwXd f Pgazout
Vgazint Vgazou

Vgazm = — 5 g (4.24)

e. Numarul Reynolds

* Pentru partea de aer:
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W,
Gaer = (4.25)
Ac,aer
410 G
Regey = 1aer7aer (4.26)
Hae
* Pentru partea de gaze de ardere:
Wgaz = @+ ) Waer (4.27)
W az
Ggaz=— (4.28)
Ac gaz
410
Regaz :L;Bgaz (4.29)
Hyaz

f. Ecuatile criteriale pentru studiul transferului d&ldura si a rezisterei
gazodinamice

Caracteristicile celor dausuprafge sunt precizate prin coeficientul Colburn j= &tbr
si coeficientul de frecare f [31].

g. Coeficienii de schimb deaddura

Coeficientul Colburn cu care se calculeameficienii de transfer de ddura atat
pentru aer, cafi pentru gazele de ardere este:

2
j=StPr3 (4.30)
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h. Randamentul nervurilor

Gardner a dezvoltat expresii pentru randamentul nervurilor, pentru u#r rden
geometrii ale acestora. Pentru cele mai multe sugrafe schimb de t@ura, expresia pentru
nervuri plane drepte cu o seme constart de conduge a cldurii expresia 4.31 poate fi
folosita ca o bunaaproximare pentru cele doua configurde nervuri ale schimhérului de
caldura analizat.

_ tanh(ml)

s (4.31)
ml
unde:
m= 2th (4.32)
k&
si:
b
| == 4.33
> (4.33)
I Randamentul supratdor
Randamentul suprafdor de schimb deatdura se calculeazcu formula:
A
Mo :1‘7 [@-7¢) (4.34)

J- Coeficientul global de schimb deéldura

Neglijand rezitera termié@ a peretelui, care are de altfel o valoare foarteamic
coeficientul global de schimb dé&ldura are expresia:

57



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

11 1
Uaer 77 qaerhaer (Agaz

— |y (hgaz
Aaer] agaz

(4.35)

K. Numirul de uniti de transfer deatdura si eficienta schimbatorului de
caldura

Capacitatea caloricse calculeaizcu formula:

C=mle, (4.36)

Numarul de unititi de transfer de d¢dura are expresia:

AU

NUT oy = (4.37)

Cmin

Avand n vederexeficacitatea schimiérului de @ldura a fost stabili la 0,75, din
definitia acesteia se pot determina temperaturile fluidelorsleegdin schimbator. Circutea
fluidelor se face in contracurent.

f

CALD

f

RECE

Fig. 4.9. Schimbator deatdura cu circulaia in contracurent
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l. Caderile de presiune din aparat

Ecuaia complei cu care se determirgaderile de presiune atat pe partea de aesj cat
pe partea de gaze de ardere este [31]:

2
AP _ Gv (KC+1_02)+2(V_2_1J+ Av_m_(l_UZ_Ke{V_ZJ (4.38)
P, 29ch Vi Ac v Vi

Tabel 4.4. Coeficietii aproximativi de intrare s i iesire ai schimbatorului de caldur a

KC Ke
Partea de aer 0,48 0,24
Partea de gaze de ardere 0,54 0,28

Procedura prezentatilustreaz modul de calcul pentru un schigtbr de @éldura
pentru care s-a ales configtisasupraféelor de schimb deatdura atat pe partea aerului, Gat
pe partea gazelor de ardere. S-a neglijat efectul depungmi@ctul circulaiei defectuoase a
fluidelor datorai distribuiei neomogene a curgerii.

Faptul ca la finalul calculelor,aderile de presiune au valori apropiate ne aarat
designul ales este unul optim.

4.2. INSTALATIA FRIGORIFICA CU ABSORBTE DE AMONIAC IN
APA

O alt optimizare structuralpentru instalga cu turbira cu gaze o reprezinfolosirea
unei instalat de racire a aerului la intrarea acestuia in compresor, in vedetezembde
performane superioare instgidor clasice in care aerul este aspirat la temperatura mediului
ambiant. Instalaa propud pentru analiz este cea cu absam de amonia in a@p Pe lang
rolul de tcire a aerului aspirat in compresor, aceasta va produce frig, ce poate fi folosit pentru
climatizarea aerului.

4.2.1.Prezentare generai

Agentul frigorific utilizat Tn mod comun in sistemele cu abgerbste amoniacul, iar
ca absorbant se folage apa. Agentul frigorific este eliberat din masa absorbantului Tntr-un
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proces de fierbere al soleit hidroamoniacale, proces care se #gsfa intr-un aparat
schimbior de @ldura numit fierbaor generator de vapori. Recombinarea agentului frigorific
cu absorbantul se produce intr-o teaexotern intr-un aparat schimhbar de @ldura numit
absorbitor [34].

Proiectarea uzualplead de la urnitoarele date cunoscute (impuse®; [kKW] -

puterea frigorificinecesar, t. [°C] — temperatura mediuluiicit la vaporizatortag [0C] —
temperatura agentului cu care se facéli®a generatorului de vapotj,; [°C] — temperatura
apei de care se dispune pentitinea condensatorului absorbitorului.

Circuitul frigorific al instalagiei cuprinde:

GF - generatorul fierfitor care este un schiniok de d@ldura prin suprafga, in care se
produce fierberea solei hidroamoniacale datoditcaldurii primite de la sursa motrice (gaze

de ardere, apfiarta, abur, etc); procesul de fierbere conduce la degazarea de vapori cu
concentrde foarte ridicat in amoniacé,. (aproape puri) dfie circuitul frigorific; creterea

concentrgei in amoniac se poate realiza prin congtaugeneratorului cu coloandge
rectificare sau, in cazul cel mai simplu, prin plasarea in coloangide aevaporilor a unui
strat de inele ceramice sau metalice numite inele Rashig; acestea provoandensare
patiala a fragiunii bogate in apain vaporii care frasesc coloana generatorului, ceea ce
duce la crgterea connutului Tn amoniac al vaporilor.

Cd - condensatorul care este un aparat schionlafe éldura prin suprafé in care se produce
condensarea agentului frigorific, cu cedare @dwsa catre apa din circuitul secundar

VL - ventilul de laminare
Vp - vaporizatorul in care se produce efectul frigorific util.

Circuitul de recombinare al agentului frigorific cu absorbantul ¢oey

VL' - ventilul de laminare in care se produc&decea presiunii soligi sirace ih amoniac, de
concentrde ¢, extrase de la partea inferigaa generatorului fiedtor

Ab - absorbitorul, care este un schirtdrade @ldura in care se produce absoabgxoterni a
vaporilor de agent frigorific reci din circuitul frigorific, in solatcaldi siraci Tn amoniac;
cildura de absorkg este cedatapei de icire din circuitul secundar al aparatului.

P - pompa de alimentare a generatorului fiesbacu solue bogai in amoniac, cu

cone@ntrgia ¢, ; trebuie meripnat @ aceast pompa consumdi o cantitate de energie

mecanid, acest consum fiind Tasneglijabil in raport cu consumul de energie tedrat
instalaiei.
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ps VN
_ 2”=4 2' §|
P<=Pqg >
1
Po=Pab 5=6 g - - 7
to te=tape tgi tavi tge t

~— (1)

Fig. 4.11. Ciclul termodinamic al IFAb cu NHH,O
(@) in coordonateh — ¢ ; (b) in coordonatdn p— (=1/T)

4.2.2. Analiza energetis si exergeticaa instalatiei frigorifice cu absorbtie de
amoniac in apa

Calculul termic care duce la stabilirea temperaturgiopresiunilor principale din
ciclul instalaiei, la stabilirea parametrilor de stare in punctele caracteristice ale ciclului, a
debitelor precunsi a fluxurilor de energie schimbate in diverse zone din sistem se efecteaz
dupa metodologia descisin [34 - 39] cu obserym ci, pentru simplificare au fost
considerate in calcul temperaturile medii ale fluidelor secundare din scbardd@ de
caldura, respectiv, g, tw, tr = Ct.

Calculul debitelor din instalag

» debitul din circuitul frigorific (), ce trece prinCd, VL si Vp, fiind cunoscuit
puterea frigorifia Q,, n funaie de sarcina frigorifig specific q,, se calculeazcu relaia:
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y = 2 (4.39)
o

unde o= he— h5: h6—h4.

» debitul de solge bogat: (M), se determinain bilanul masic al amoniacului pentru
GF sau pentru Ab. Spre exemplu, pentru GF

m* &y =my* & » + (M—rmy)*¢ (4.40)
m . A . - .
Se noteax cuf = — [-], factorul de circulge si prin impatirea relaiei (4.40) cury,
my

dupaprelucétri se obine:

f2$2 7ém _ €7 “4m (4.41)
Em—ém  AF
Astfel dupacalculul lui m, si al lui f, rezul& debitul de solue bogai:
m=f* My (442)

» debitul de solue siraca, este dat de diferestm-—r,.
Calculul schimburilor energetice din instalay
+ 1n vaporizatorul(Vp), in fundie de sarcina frigorifit specifici q, si de debitulr,,
puterea frigorifia@ Q, se calculeazcu relaia:
Q = ri, (8, (4.43)
+ 1n condensatoru(Cd), in funcie de debitulriy, si de sarcina termicspecifici q.,
puterea termic Q. se calculeazcu relaia:

Q =1, o | (4.44)
unde|qc| = hpr = hy.

« 1n generatorul fierdtor (GF), fluxul de cldura necesar procesului de degazare se
obtine din ecuga de bilantermic a acestui aparat:

Q+ b= mh +(m-rhy) (4.45)

Din relaia (4.45),tindnd cont de factorul de circtilasi ca h, =h, si impartind la
rezulé sarcina termit specifia a generatorului:

Oy =Q, /1y, = hpr—hy +f (hy —hy) (4.46)

in fig. 4.11 a, considerand asemarea triunghiurilor formate de segmenf@y cu
fascicolul de orizontalehEct.), rezula:

h-h, & =&,

= = f =h - flh - 4.47
b e il Rl UL, (4.47)

Prin combinarea refialor (4.45)si (4.46) se otine:
g = hpw — hg (4.48)
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Si astfel, puterea termica necesar GF se va calcula cu rela
Qg =m, E]g (4.49)

« In absorbitorul (Ab), fluxul de dlduri, ce trebuie evacuat de apa deire, se
determinadin ecugia de bilantermic a aparatului:

|'Q|+ = Ol + (=) h, (4.50)

Din relgia (4.50)tinand cont de factorul de circyla si impartind la m,, rezult
sarcina termig specifia a absorbitorului:

'Ab_
ol =22 ==+ f(h —h, 4.51
e h-h+f(h-h) (4.51)

in fig. 4.11 a, considerand as@marea triunghiurilor formate de segmenft@a cu
fascicolul de orizontalehEct.), rezula:

277:2::::;:?2:1‘ = ha=hy - f(hy —hg) (4.52)
Prin combinarea refilor (4.50) ¢ (4.51) se obnpe:
|dab| = M6 ~ha (4.53)
Si astfel, sarcina termica Ab va fi:
Qu = My (1) (4.54)

+ In pompa de lichidP), In fungie de debitul de solig bogai si de lucrul mecanic
tehnic specific consumat in procesul de comprimare Tnirdes®’ si 1, puterea mecanica
necesatr antrendii pompei de lichid se calculeazu relaia:

R =i, (4.55)
unde lucrul mecanic tehnic specific in procesul de comprimare din psengealculeazcu:
legal =ldp/ o] = (pe = P )/ o4 (4.56)
Si astfel, prin combinarea reldor (4.55) § (4.56), rezuli:
R =n{p. - po)/ o <<Q, (4.57)

Calculul performagelor instalgiei
Ecuagia de bilantenergetic are forma :

Qo+ Qg + PP = Qc + Qa [VV] (458)
iar coeficientul de performanta
cop=—2% % (4.59)
Q+H Q

Analiza energetica sistemului a fost compleiatu analiza exergeticplecand de la
ecuaia general de bilantexergetic in care Tn regim gtaar (de echilibru dinamic):

E-T
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asa incat ecuga aplicas sistemului frigorific in ansamblu va avea forma:
EKQ)+ EXQ)+EXQ.)+ EXQ,) +P, -1 =0

(4.61)
Daa se alege ca temperaiude referima in analia Tymp = Ty rezulé:

(T ) 2o e vl Tl =
EX(QC)_£1 TW ch O’ EX(Qa) [1 T JQa 0

(4.62)
iar ecugia de bilam exergetic a instajeei se simplific3 respectiv [35]:
EXQ)+ EXQ,) +P. —M =0
. : : (4.63)
EXQ,) + P, =[EXQ,)[+ T
Randamentul exergetic al inst@ava fi [35]:
-1l
BXQ) T ) cop
”ex = . = T T T T (464)
EXQ,) + s T, ). COR"™ [COR®"™
1--*1Q, +R,
T, "

O alti modalitate de exprimare a randamentului exergetic este cu utilizarea Tnaformul
a pierderilor energetice, respectiv [35]:

_[Ex@)
EXQ,) + Pr

_BXQy)+Pp - (4.65)
EXQ,) + Ps

ex

Tn care :

=T+, +M,+M +M, +0,, (4.66)

Formula (4.66) detaliazpierderile de energie (exergie) datorate ireversiglbr
externe din sistemul frigorific (in generator, absorbitor, vaporizator, condensator) respectiv
interne (ventilele de laminare AL VL").

Dupa calcularea pierderilor (exergiei distruse) pe fiecare aparat din tnstalgparte
prin aplicarea formulei [35]:

M j = Z(l_?jq -W+ Eintrare ~ Ciesre

(4.67)
se poate aplica formula (4.65) pentru calculul randamentului exergetic.

Aplicata pe fiecare aparat in parte, ega#4.67) devine :
* la generator

65



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

\ GF
A == === -
AN
."l./ \.‘l‘.
-_.\\ \.,\] ;f.
-
v 1
m-my Y3 &m Qg

: Y76, A® |
Mg o . :
¢ H mﬂ |
6, _ _ .
i\/ /] .é'.EM
Qo o l
apa de racire
« la condensator
4.6, / Cd Mo
| _,. —_—
NS
1
Qc
apa de racire
* la vaporizator
Mo
o >
6,
Qo

mediul racit

+ ventilul de laminare VL

=17 g T -
ag

- gl p- §s)-(m my)(hy—Tysz)

M, :(1_1_\,\’)@1 + My (he —TwSe) +

w

+Om ) h- ) - ithy - Tysy)

- m(h-T,.5)

ny :(1_-.']-__WJQ) + My (hs —TySs) +
r

66

~ my(he — TwSe)



Optimizareaexergoeconomit a sistemelor de trigenerare a enetl

-
a & r -
d Yy
L "4 AN}
M, =i -5
V0 w=mT(s-5s)
5 -~
e III[_J
Y4

My = (= m) O, (s; = sy)

4.2.3. Rezultate; Studiu de sensibilitate parametrici in cazul instalaiei frigorifice

Programul de calcul elaborat ajutorul EES (Engineering Equation Solver) a per
inchiderea ecuétor de bilan energeticsi exergetic cu eroare zegp la valori identice alt
randamentului exergetic calculat prin cele slanetode, respectiv cu eaim (4.64) si cu
eaigie (4.65). Lao putere frigorifici impusi Q, =30kW a fost efectuasi un studiu de

sensibilitate parametricale Grui rezultate vor fi prezentate mai jos.

* Influenga temperaturii agentului de indlzire de la generatc

Date de intrare Q, = 30kW, t. = 0°C, t, = 20°C, At =5 grd (in toate schimitoarele

de cildurd). Rezultatele pentru un domeniu de vAdi,y = 78...150C sunt prezentate |
Fig.4.12 a,b,c,d,e,f,g..
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Fig. 4.12. Influena temperaturii agentului de ttizire de la generator
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d) Pierderi externe
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g) Randament exergetic

* Influenga temperaturii mediului ¥écit

Date de intrare :Q, = 30kW, t,g = 90 °C, t, = 20 °C, At=5 grd (in toate

schimbioarele de @duri). Rezultatele pentru un domeniu de vieig = -10...+8°C sunt
prezentate in Fig.4.13 a,b,c,d.

Fig. 4.13. Influena temperaturii mediuluicit
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d) Randament exergetic
« Influenga temperaturii apei dedcire
Date de intrare Q, = 30kW, t, = 0°C, tag = 100°C, tamp = 20°C,At =5 grd (in toate

schimbioarele de #duri). Rezultatele pentru un domeniu de vgeid, = 4...24C sunt
prezentate in Fig.4.14 a,b,c,d.

Fig. 4.14 Influeng temperaturii apei déaire
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d) Randament exergetic

4.2.4.Influenta temperaturii de aspiratie in compresor asupra
performantelor instalatiei de turbina cu gaze

Temperatura de aspif@ in compresor este un parametru foarte important care
influenteaza performante instal@iei de turbinacu gaze. Cu cat temperatura de agiireste
mai mare cu atat scade mai mult randamegitih consecintaprodugia de energie electc
[40 - 43].

Pentru a asigura un randament cat mai ridicat al inigtiat®® poate poate apela la o
solufe constructivagsi anume la introducerea in instgdade turbinacu gaze a unei instaiia
de icire a aerului. Pe lasigneninerea unei temperaturi de asgiesoptime se poate produce
si frig, instalaia devenind una de trigenerare a energiei. Peilargdusul principal — energia
electri@, instalaia va produceadura si frig.

Pentru a produce energia electria un cost mai saut, o parte din frigul olmut in
instalaia de &cire a aerului se poate consuma intern, iar restul se vinde la consumatori.
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0,28 -
0,27 \\\
0,26 \\
0,25 \\
& 0,24 \‘\
0,23
0,22
0,21
0,2 : : : : : :
255 265 275 285 295 305 315
Ta [K]
Fig. 4.15 Varigia randamentului instaii@i de turbird cu gaze funge de temperatura de aspiegin
compresor.

76



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

CAPITOLUL 5. ANALIZA PARAMETRICA A SISTEMELOR DE
TURBINE CU GAZE

5.1. ANALIZA COMPARATIVA A PERFORMANIELOR BAZATA PE
MODELUL GAZULUI PERFECT SI MODELUL GAZULUI REAL PENTRU
COMPOZITIA AGENTULUI DE LUCRU

5.1.1. Modelul gazului perfect

Pentru & se utilizeaz modelul gazului perfect pentru sistemele cu turbine cu gaze
simple, randamentul energetidgcrul mecanic specific sunt date de tilka (2.28) 4 (2.29).

Pentru relgile (2.28, 2.29) cderea de presiune este neglijabil

Pentru a reduce pierderea de energie cu priodtderii, capacitatea lor de Tlzire
poate fi recuperatcu un schimbator recuperator. Randamentul energetic se cakuweaz
relaia (4.8).

Modelul gazului perfect ndine cont de comportamentul real si de schindade
compoziie, precum nici de debitul masic al agentului termic ce parcurge ciclul [44].

5.1.2. Modelul gazului real si al procesului de combustie

Pentru modelul gazului real compgaicarburantulusi a aerului trebuiesc specificate
[45].

Puterea efectiva a sistemului ed%=65 MW, caracteristicile geometricgi de
functionare considerate constante sumfgomp= 098 &5 =005 €g=005; g= 0,05.

Carburantul utilizat este CHi compoziia mola& a aerului estexﬁ2 =0,7748; xg2 = 02059;

0 _ S O
Xco, = 0p003; XN, = 0019.

Tin&nd cont de faptul ca in camera de combustie are loc terehonici ce provoag
modificari in compoziia fluidului de lucru, se impunei se aleagjo stare de referintiomuna
tuturor gazelor componente cu ajutordteta $ se poat determina parametri de stare. Ca
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marimi de referinta se utilizeazentalpiilesi functile Giggs de formareT,¢ =298,15 Ksi
pref = 1 bar ¢ entropiile absolute.

in consecintz
h(T) =h°(T) (5.1)
unde hO(T) este entalpia molade formareis
5T, p)=s°T)-Ron—"— (5.2)
Pref
undes®(T) este entropia molarabsolui.
Pentru 1 kmol de combustibil, bilantenergetic al camerei de combustie devine [46] :
(Mca=D @ = figChg (T3) ~ep(Ts) = hatha (T2) (5.3)
unde:
fgThg (T3) = hg, tho, (T3) + Aico, (e, (T3) + fin, Ty, (T3) + Aoty o(T3)  (.4)
Compoziia produglor de combustie a fost precizgientru o temperatéirTs impus.

Comportamentul randamentului energagica lucrului mecanic specific calculat pe
baza modelului gazului ideal modelul gazului real al agentului de lucru in ftiecde
raportul de compresie este prezentat in figurile 5.1 — 5.2.

0,4 ————————
: RO
0,35} (/ /é]//ﬂ],__g————u—
et 0’35 // T f
= / }]/ ——n model gaz perfect
025§ :
0 :/ —O—n: model gaz real ]
il y
o JE T A U P P P O O A

4 6 8 1012 14 16 18 20 22 24 26 28 30
T

Fig. 5.1. Influenta raportul de compresie asupra randamentului energetic al fiestsilaple de
turbine cu gaze
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2 ——Lg, model real \3\ )
— 250 | R —
& - —/—Ls, model gaz perfect )
b L

4 6 8 1012 14 16 18 20 22 24 26 28 30

Tl
Fig. 5.2. Influeng raportul de compresie asupra lucrului mecanic al instiegample de turbine cu
gaze

Figurile 5.1 — 5.2 arat diferenele importante intre valorile calculate pe baza
modelului simplificatsi pe baza modelului real. Maximul randamentuguial lucrului
mecanic specific se deplas&da valori mai mari ale raportului de compresie pentru cazul
real, in compar& cu studiul bazat pe modelul gazului perfect.

5.1.3. Analiza exergetica

Lasand la o parte pierderile, sistemul este caracterizat de importante distrugeri interne.
Marimeasi localizarea acestor distrugeri pot fi localizate cu ajutorul analizei exergetice [47 -
49].

Exergia total pentru un mol de substara#ie urnitoarea expresie:

X OT = ex™ 4 g CH (5.5)

unde exergia termomecaaidevine:

RN (PTE T B () BLP.T)-%(Po. To)] (5.6)

Pentru partea de exergie chithiputem da exemplu cazului gazelor de combustie:

—CH — x',‘j’ Xg Xgo
exgas = R T x,?lelln(on)+xcg)2Eﬂn(X02)+ xgozEﬂn(Xo 2) (5.7)
N, 0, co,

La echilibru termomecanic cu mediul Tnconjior gazele de combustie sunt
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reprezentate de un amestec gazaoke @apade condensgee.

Nu doar varida parametrilor instateei de turbine cu gaze poate conduce la golut
constructive optimale, i 0 schimbare n structura instaéa poate avea acealarezultat.

0,46 — : , e
—&—nrec Model gaz perfect

0,44 ~ T T
I \ ——nrec Model gaz real

0,42 7
L \\

0,4 <
0,38] o &\\\z;\\\i

0,36 \\\T}\\\\i:EQi -
0,34| 3$¥:;I:fié

Nt,rec

ra

o3b—»> . 1 . 1 . [ . S —
6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26
Tt

Fig. 5.3. Influenta raportului de compresie asupra randamentului energetic al fiestadaturbinacu
gaze cu recuperare déldurd (0 = TyTy, &= 0,75, Ger= 25 kg/(nfs), Gya= 12 kg/(nds))

Analiza exergetig a unui sistem de turbine cu gaze simplu, prezeitafigura 5.4
dezvduie o pierdere exergetianare cu gazele de combustie Igirea din turbina.

Minimizarea pierderilor si a distrugerilor de exergie duce la maximizarea
randamentului.

0 5 T T T T T T T T T T
’ | |
0.46 \ UM Nex —%—P/EXcp 1
’ | |
- S\& _|><]—|/EXCb _A_ICC/EXCb 4
s " N&
N L i
Y o38 ¢
o I W
- (}____M,,.__D
><8 0,34 e K
o —— [ i
= 0,3
3 f““-ﬁ}__‘ﬁr“‘?“‘jf:::z;:==4}=::4;:::§EZZIXZIZf
<
Q22;:;7i
0,18 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1

6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26
Tt

Fig. 5.4. Influen@ raportului de compresie asupra randamentului exergeiscigra distrugerilori s
pierderilor relative de exergie intr-o inst#eade turbii cu gaze simgl
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Un schimbiior de @ldura recuperator poate pre#izi aerul comprimat inainte de
intrarea in camera de combustiein acest fel poate imburigt performanele instaléei
simple cu turbina cu gaze.

Efectul benefic al acestei saluconstructive, pierderea de exergie s-a diminuat
semnificativ ramanandasse diminueze distrugerile interne de exergie, poate fi observat
comparand figurile 5.4i §.5.

0,39 — ‘ —T— ‘ ‘ T T — 65
0,38 60
- \M U Nex | —=TP/EXyp, —*—I/EXgp
. 037| | 55
X 0,36 X =50
uy A\ e R
T 035 s 45
0,34f B 40 ©
.- y [ —
2 033y e —ﬂ—‘ lcc/I‘Ech 35 g
W 032f 30 i
= ' S w
- 0,31;.;& ~O— - L Isc/EXch 5 %
5 03 \v + 20
= 1 T~
0,29| y 15
0,28/— ey 10
0,27 A = &5
0,26— : : : : : : : : —o

6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26
n
Fig. 5.5. Influen@ raportului de compresie asupra randamentului exergeiscigra distrugeriloni s
pierderilor relative de exergie intr-o inst@eade turbii cu gaze cu recuperare dddura (6 = Ty/Ty,
&= 0,75, Ger= 25 kg/(m2 s), Ga= 12 kg/(m2 s))
Preinalzitorul este un schimbér de @ldura cu pici cu suprafga pe partea aerului de

tipul 3/6-6.06si pentru partea de gaz de tipul 11.1 [31]. Caracteristicile de transfer termic
precum §cele de rezistenta gazodinarigentru cele doua supraéesunt cunoscute.

Influenta efieciengi schimbiorului recuperator asupra distrugerilor de exergie in acest
aparat gin camera de combustie sunt prezentate in figura 5.6.

4700 — ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ /;2000
a400f A 1800
A \N\
4100 5 1600
L A—
s 3800 / 1400
- N x
= 3500 . / 1200
= r —A—| e |sc, \ o
< 3200 > AT 1000 <
= I —v— Isc,Apa —X— |sc,Apg Y =
. 2900 800 -
Q ©
_o0 + o
2600 \\t\ 600 j%
2300 400
B X
2000 200
| /V/AP/ A
1700 ¥ S Sm—— 0
05 055 06 065 07 075 08 08 009

€sc

Fig. 5.6. Influen@a eficienei schimbiorului recuperator asupra distrugerilor de exerg@ie Ts/T1, &
=0,75, =25 kg/(m2 s), G= 12 kg/(m2 s))
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Studiul exergetic al schimb@rului recuperator aratcomportamentul antagonist al
distrugerilor de exergie datorate transferului dlelwa la o diferentafinita de temperatdrsi
datorate pierderilor de presiune ftieale varigilor randamentului aparatului.

5.2. ANALIZA PARAMETRICA A SISTEMELOR DE TURBINE CU
GAZE FUNCTIE DE EFICIENTA SCHIMBATORULUI DE CALDURA CU
PLACI

Date fixe:

To=300K; po = 1,013 bar; p= po; Te=T1=To; Tz = 1500 K; g = po*1,05; rap_d=87=10; & =
Val'labl|, 1151:0,87,nsc:o,86,ncomb:o,98,nM:O,998,€A = 0,05;€c0mb: 0,05,89 = 0,05 , Qer:
25 [kg/(nT s)]; Ggaz= 12 [kg/(nf 5)]

in figurile 5.7 — 5.15 se preziinfluenta eficienei scimbiorului de @ldura cu phci
asupra parametrilor constructivi ai schirtds@ilui de d@ldura recuperator, cati asupra

randamentelor exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului exergetic
ideal al schimbatorului recuperator.

80000

_O_Aair
——Agaz /

70000|

60000| / -
50000| / /
40000| //
<_ 30000| r/ /)
< 20000} /C/

10000| n—/él/
0

0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75 0,8 0,85 0,9

Esc

gaz [mz]

air

Fig.5.7. Variatia ariei totale de transfer déldura pe partea aerului/gazului furede eficiera
schimbgorului de @ldura

Eficienta schimbtorului de @ldura cu phkci este direct prop@gonak cu aria total de
transfer de a@dura atat pe partea aerului, céit pe partea gazului. Evolat este una
exponengala, modificiri semnificative inregistradu-se pentigb0,75.
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0,16

| —O—APair
—H—APgaz /

0,12 /
/)
0,08 /{/
0,06 //
0,04| /9//!]/
0,02| /O//é%/

0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75 0,8 0,85 0,9
Esc

APair, APgaz [bar]

Fig.5.8. Variatia pierderii de presiune a aerului/gazului fuede eficiera schimb#orului de éldura

Eficienta schimb#iorului de @ldura cu pkci este direct propgonak cu adere de
presiune atat pe partea aerului, géipe partea gazului. Evolat este una exponeals,
modificari semnificative Tnregistradu-se pentig>0,75.
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Fig.5.9. Variaia randamentului nervurilor pe partea aerului/gazuluitierde eficiera schimb#orului
de aldura
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Fig.5.10. Variatia eficierntei suprafeei de schimb deatdura pe partea aerului/gazului furede
eficien@ schimb#orului de @ldura

in figurile 5.9 si 5.10 se preziat variaia randamentului nervurilor pe partea
aerului/gazuluki varigia eficiengi suprafeei de schimb de ¢dura pe partea aerului/gazului.
Ambele grafice prezi#itacees evolute, craterea semnificativa inregistrandu-se pe partea de
gaz.

74,6

74,5 \\
74,4 S
74,3 ™~

74,2
L \

74,1 ™~

ka [W/(M?K)]

74
73,9 : : : : : : : :
0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75 0,8 0,85 0,9
€sc
Fig.5.11. Variatia coeficientului global de schimb d&ldura funaie de eficiera schimb#orului de
caldura
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Coeficientul global de schimb deildura este invers propgonal cu eficiena
schimbatorului de @ldura.
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Fig.5.12. Variatia NUT (nunar de unidti de transfer) funge de eficiera schimb#orului de @ldura

Numarul de unititi de transfer este direct propionak cu eficiena schimbtorului de
caldura.
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Fig.5.13. Variatia suprafeei frontale pe partea aerului/gazului ftiaae eficiera schimb#orului de
caldura
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Variatia suprafeei frontale pe partea aerului/ gazulaiméne aproape constard dat
cu craterea eficiergi schimbiorului de @ldura.
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Fig.5.14. Variatia lungimii schimb#orului recuperator pe partea aerului/gazului fisnde eficiera
schimbaorului de @ldura

]/

Atat lungimea schimbdrului recuperator pe partea de aer,sc@e partea de gaz este
direct proporipnak cu eficiena schimb#orului de @ldura.
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Fig.5.15. Variatia randamentelor exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului
exergetic ideal al schimbzrului recuperator funie de eficiema schimb#orului de @ldura
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Variatia randamentului exergetic al compresoruldméne constaat la varigia
eficientei schimbiorului de @ldura, in timp ce randamentul exergetic al camerei de argere
randametul exergetic ideal al schirtdrdului recuperator sunt direct progonale cu ef.

In figurile 5.16 — 5.22 se prezininfluenta eficienei scimbiorului de éldura cu pci
asupra costului combustibilulgi al costului produsului (amortizare + inves), asupra
costurilor distrugerilor de exergie in compresor, camera de ardere, stdrnuhloie éldura si
turbina, asupra costurilor zonale (cost distrugere + amuoitig in compresor, cam&rde
ardere, schimbatorul recuperatgrturbina factorului exergetic al compresorului, camerei de
ardere, a schimbatorului recuperatgral turbinei si asupracosturilor de amortizare ale
compresorului, camerei de ardere, schitohilui de @ldura si a turbinei.
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Fig.5.16. Variatia costurilor de amortizare/ndmde ore de funtnare ale compresorului, camerei de
ardere, schiml@rului de @ldura si a turbinei funge de eficiema schimb#orului de éldura
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Fig.5.17. Variatia costurilor distrugerilor de exergie in compresor, camera de ardere, schirhtie
caldura si turbina functie de eficiera schimb#orului de é@ldura
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Fig.5.18. Variatia costurilor zonale (cost distrugere + amarii in compresor, cam&de ardere,
schimbgorul recuperatosi turbina funcie de eficiea schimb#orului de é@ldura
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Factorul exergetic are utitbarea expresie [21]:

. _[variatia costului de amortizarej

variatia costurilor zonale (5.12)

Acest parametru este esahin analizarea costurilor echipamentelor.

Dac f 20 ireversibiliaitile sunt prea mari, componentul trebuie Tnlocuit cu unul mai scump,
de la care sesteapt o eficientamai mare.

Daci f 21 componentul este prea scugimr trebui Tnlocuit cu unul mai ieftin, chiar dac
randamentul se reduce.
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Fig.5.19. Variatia factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a sabimloi
recuperatorisal turbinei funtie de eficiea schimb#orului de é@ldura

88



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

2,4

1,65

~_ .
\U\ )\ / 1,55
2,2 ]\\E 15

1\ 1,45
T

7—O—Cdt T
——Cd
ol : : : : : —11,35

0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75 0,8 0,85 0.9

€sc

/
\

Cd*3600 [EUR/h]
Cd*3600 [EUR/h]

Fig.5.20. Variatia costului combustibiluluiisal costului produsului (amortizare + inveis) fungie de
eficien@ schimb#orului de @ldura

Costul combustibilului Cdeste invers propaonal cu eficiena schimbgorului de
caldura efsc.
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Fig.5.21. Variatia costului de achige fundie de eficiena schimb#orului de @ldura
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Fig.5.22. Variatia costurilor de amortizare ale compresorului, camerei de ardere, stdninhliade
caldura si a turbinei funge de eficiemra schimb#orului de @ldura

5.3. ANALIZA PARAMETRICA A SISTEMELOR DE TURBINE CU
GAZE FUNCTIE DE VITEZA MASICA A AERULUI

Date fixe:

To=300K; po = 1,013 bar; p= po; Ta=T1=To; T3 = 1500 K; p= p*1,05; rap_d= 8=10; &sc =
0,75; ns=0,87; Ns=0,86; Ncoms=0,98; nm=0,998;ea = 0,05; Ecomp = 0,05; € = 0,05; Gaer =
variabil; Gy, = 12 [kg/(nf s)]

in figurile 5.23 — 5.29 se prezininfluenta vitezei masice a aerului asupra parametrilor
constructivi ai schimidrului de @ldura recuperator, cati asupra randamentelor exergetice
ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului exergetic ideal al sohilba
recuperator.
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Fig.5.23. Variatia ariei totale de transfer déldura pe partea aerului/gazului fure de viteza masica
aerului
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Viteza masié a aerului este invers propnali cu aria total de transfer deatdura
atat pe partea aerului, c§it pe partea gazului. Evoiat este una exponeali, modificari
semnificative Tnregistradu-se pentryS35 kg/m’s.
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Fig.5.24. Variaia pierderii de presiune a aerului/gazului fumcle viteza masica aerului

Viteza masig a aerului influergaz semnificativ dderea de presiune pe partea de aer
a schimbtorului de @ldura recuperator (G este direct propgonal cuApae), Tn timp ce
caderea de presiune pe partea de gaz inregistreazaiderecprogresiva dar de niic
amplitudine.
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Fig.5.25. Variatia randamentului nervurilor si a efictensuprafeei de schimb deatdura pe partea
aerului/gazului funge de viteza masica aerului
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in figura 5.25 randamentul nervurilor pe partea de aer, dar si efickeprafeei de
schimb de schimb deildura pe partea de aer sunt invers projomiale cu viteza masgica
aerului, Tn timp ce pe partea de gaz evaluna este constaint
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Fig.5.26. Variatia coeficientului global de schimb d&dura fungie de viteza masica aerului

Coeficientul global de schimb déldura inregistreaz o cratere semnificativa o dat
Cu craterea vitezei masice a aerului.
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Fig.5.27. Variaia suprafeei frontale pe partea aerului/gazului ftiede viteza masica aerului

Suprafaa frontak pe partea gazului furie viteza masic@a gazului rinane constat
n t:;rzlp ce pe partea de aer inregistieascadere semnificatiyaentru valori mai mici de 25
kg/m’s.
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Fig.5.28. Variatia lungimii schimb#orului recuperator pe partea aerului/gazului fisnde viteza
masic a aerului

Lungimea schimbatorului recuperator pe partea aerului este direct pooadér cu
viteza masig a aerului, in timp ce pe partea gazului este invers piopakh.
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Fig.5.29. Variatia randamentelor exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului
exergetic ideal al schimb@rului recuperator funie de viteza masica aerului

Viteza masigd a aerului nu are o influentdemnificativa asupra randamentelor

exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului exergetic ideal al
schimbgorului recuperator.
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in figurile 5.30 — 5.36 se prezininfluenta vitezei masice a aerului asupra costului
combustibilului si al costului produsului (amortizare + inves), asupra costurilor
distrugerilor de exergie in compresor, camera de ardere, s¢hinubde @ldura si turbing,
asupra costurilor zonale (cost distrugere + amwitiz in compresor, cam&rde ardere,
schimbdorul recuperatosi turbina factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a
schimbaorului recuperatosi al turbineisi asupracosturilor de amortizare ale compresorului,
camerei de ardere, schiatbrului de @ldura si a turbinei.
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Fig.5.30. Variatia costurilor de amortizare/ndmde ore de funtonare ale compresorului, camerei de
ardere, schimlgrului de éldura si a turbinei fungie de viteza masica aerului
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Fig.5.31. Varigia costurilor de amortizare ale compresorului, camerei de ardere, stdrinhlgade
caldura si a turbinei funge de viteza masica aerului
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Fig.5.32. Variatia costurilor de achizie ale compresorului, camerei de ardere, schionbkui de
caldura si a turbinei funge de viteza masica aerului
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Fig.5.33. Variatia costurilor distrugerilor de exergie ih compresor, camera de ardere, scnirhte
caldura si turbina fungie de viteza masica aerului
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Fig.5.34. Variatia costurilor zonale (cost distrugere + amarii in compresor, cam&de ardere,
schimbdorul recuperatosi turbina funcie de viteza masica aerului
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Fig.5.35. Variatia factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a sdbnulod
recuperatorisal turbinei funcie de viteza masica aerului

La varigia vitezei masice a aerului factorul exergetic inregistre@tori care indica
faptul & aparatele funneaz la parametrii normaliignu este necesainlocuirea acestora.
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Fig.5.36. Variatia costului combustibiluluiisal costului produsului (amortizare + inves) fungie de
viteza masi& a aerului

Costul produsului Gd darsi costul combustibilului Cdinregistreaz un minim la
variaia vitezei masice a aerului.

5.4. ANALIZA PARAMETRICA A SISTEMELOR DE TURBINE CU
GAZE FUNCTIE DE VITEZA MASICA A GAZELOR DE ARDERE

Date fixe:

To=300 K; po = 1,013 bar; p=po; Te=T1=To; T3 = 1500 K; = pp*1,05; rap_d=8; ®10 ;&5 =
0,75; 1+ =0,87; 13 =0,86; om=0,98; ny =0,998 ; & = 0,05;€comp= 0,05; £§ = 0,05 ; Ger= 25
[ka/(m” S)]; Ggaz = variabil

in figurile 5.37 — 5.43 se prezintinfluenta vitezei masice a gazului asupra
parametrilor constructivi ai schimtmtului de @ldura recuperator, cai asupra randamentelor
exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului exergetic ideal al
schimbiorului recuperator.
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Fig.5.37. Variatia ariei totale de transfer déldura pe partea aerului/gazului fure de viteza masica
gazului

Viteza masié a gazului este invers prop@nali cu aria totadl de transfer de tdura
atat pe partea aerului, ciitpe partea gazului. Evolat este una expongala, aria totai de
transfer de @ldura scizadnd progresiv 0 datu craterea vitezei masice a gazului.
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Fig.5.38. Variatia pierderii de presiune a aerului/gazului fumcle viteza masica gazului
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Viteza masié a gazului influereaz semnificativ @derea de presiune pe partea de gaz
a schimftorului de @ldura recuperator (g este direct propdonal cuA pgaz), Tn timp ce
caderea de presiune pe partea de aer inregistreazaderescprogresiva dar de niic
amplitudine.
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Fig.5.39. Variatia randamentului nervurilor si a eficiensuprafeei de schimb deatdura pe partea
aerului/gazului funge de viteza masica gazului

in figura 5.39 randamentul nervurilor pe partea de gaz, dar si eficceprafesi de
schimb de schimb deildura pe partea de gaz sunt invers projporale cu viteza masica
gazului, Tn timp ce pe partea de aer evaluna este constaint
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Fig.5.40. Variatia coeficientului global de schimb d&dura fungie de viteza masica gazului
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Coeficientul global de schimb déldura inregistreaz o cratere semnificativa o dat
Cu craterea vitezei masice a gazului.
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Fig.5.41. Variatia suprafeei frontale pe partea aerului/gazului ftieade viteza masica gazului

Suprafaa frontal pe partea aerului fugfie viteza masica gazului rindne aproape
constant, n timp ce pe partea de gaz inregistieascadere semnificatiyaentru valori mai
mici de 17 kg/rfs.
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Fig.5.42. Variatia lungimii schimb#orului recuperator pe partea aerului/gazului fisnde viteza
masi@ a gazului
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Lungimea schimbatorului recuperator pe partea gazului este direct poopdér cu
viteza masi& a gazului, in timp ce pe partea aerului este invers piopak.
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Fig.5.43. Variatia randamentelor exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului
exergetic ideal al schimb@rului recuperator fune de viteza masica gazului

In fig. 5.43 randamentul exergetic al camerei de argierandamentul exergetic al
compresorului sunt direct propromal cu Ga Randamentul exergetic ideal al schinaélui
de aldura recuperator este invers proponal cu viteza masica gazului, inregistrand o
scadere semnicifativa dat cu craterea Gaz

in figurile 5.44 — 5.50 se prezininfluenia vitezei masice a gazului asupra costului
combustibilului si al costului produsului (amortizare + inves), asupra costurilor
distrugerilor de exergie in compresor, camera de ardere, s¢himibde @ldura si turbina,
asupra costurilor zonale (cost distrugere + amiitiy in compresor, camgrde ardere,
schimbaorul recuperatosi turbina factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a
schimbgorului recuperatosi al turbineisi asupracosturilor de amortizare ale compresorului,
camerei de ardere, schintbeului de @ldura si a turbinei.
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Fig.5.44. Variatia costurilor de amortizare/ndmde ore de funtonare ale compresorului, camerei de
ardere, schimbarului de @ldura si a turbinei funge de viteza masica gazului
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Fig.5.45. Variaia costurilor de amortizare ale compresorului, camerei de ardere, stimnhlgade
caldura si a turbinei funge de viteza masica gazului

102



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

x 10° x 10°
12 1,5
A
\\\\ ,//’//I
10 1,333
g ’
— ’D/D/
X s I = 1,167
= * . . ¢ —a
9 6 —
(35 | —O—Zc.
N 4 —=—7Zcc 0,8333
| +ZCSC
—eo—/C
2 ‘ 0,6667
SZ v S¢& _%—-—’——-é
0 - 05
0 5 10 25 30

15 ,.20
Ggaz [kg/(s*m7)]

ZC¢c, ZCsc [EUR]

Fig.5.46. Variatia costurilor de achige ale compresorului, camerei de ardere, schionbtui de
caldura si a turbinei fungie de viteza masica gazului
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Fig.5.47. Variatia costurilor distrugerilor de exergie ih compresor, camera de ardere, scinirhtie
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Fig.5.48. Variatia costurilor zonale (cost distrugere + amariiy in compresor, cam&de ardere,
schimbdorul recuperatosi turbina functie de viteza masica gazului
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Fig.5.49. Variatia factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a sdbnulod
recuperatorisal turbinei funcie de viteza masica gazului
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La varigia vitezei masice a aerului factorul exergetic inregisrearori care indica
faptul c aparatele funmneaz la parametrii normaliignu este necesainlociurea acestora.
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Fig.5.50. Variatia costului combustibiluluiisal costului total (amortizare + inveg#) funaie de viteza
masi@ a gazului

Costul produsului Cdii costul combustibilului Cdf sunt direct propionale cu viteza
masié a gazului Gaz

Ggaz 1 :>Cdt 1

5.5. ANALIZA PARAMETRICA A SISTEMELOR DE TURBINE CU
GAZE FUNCTE DE RAPORTUL DE COMPRIMARE

Date fixe:

To=300K; po=1,013 bar; g=po; Te=T1=To; T3=1500K; g = po*1,05; rap_d=8;x =variabil ;
gsc = 0,75;115]; 20,87;nsc 20,86;ncomb 20,98;nM 20,998 ,SA = 0,05;£comb = 0,0S,Ee = 0,05 ,
Gaer= 25 [kg/(nfs)]; Ggaz = 12 [kg/(nfs)]

in figurile 5.51 — 5.55 se prezinhtnfluenia raportului de comprimare asupra costului
combustibilului si al costului produsului (amortizare + inves), asupra costurilor
distrugerilor de exergie in compresor, camera de ardere, s¢hnubde @ldura si turbing,
asupra costurilor zonale (cost distrugere + amwitiz in compresor, cam&rde ardere,
schimlatorul recuperatosi turbina factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a
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schimbgorului recuperatosi al turbineisi asupracosturilor de amortizare ale compresorului,
camerei de ardere, schigtbrului de @ldura si a turbinei.
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Fig.5.51. Variatia costurilor de amortizare/ namde ore de furttonare ale compresorului, camerei de
ardere, schimbdrului de @ldura si a turbinei funge de raportul de comprimare

10000
8000: Clh,
| —0—Clhge
. | —2—Clhg
E I _M_Clht
Y 6000
D : ]/D/
E -
O 4000_
2000| —"
i e
O I N N N N N N N N — P A vy T T T T T N N
5 10 15 20 25 30

L

Fig.5.52. Variatia costurilor distrugerilor de exergie ih compresor, camera de ardere, siirhtie
caldura si turbina funcgie de raportul de comprimare
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Fig.5.53. Variatia costurilor zonale (cost distrugere + amariiy in compresor, cam&de ardere,
schimbiorul recuperatosi turbina fungie de raportul de comprimare
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Fig.5.54. Variaia factorului exergetic al compresorului, camerei de ardere, a sdbnulod
recuperatorisal turbinei funde de raportul de comprimare
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Fig.5.55. Variatia costului combustibiluluiisal costului produsului (amortizare + inves) fungie de
raportul de comprimare

Costul produsului Gaeste direct prop@onal cu raportul de comprimare n
mt = Cd; 1

Spre deosebire de influeamt notabii asupra costului produsului, raportul de
comprimarer are un impact mult mai redus asupra costului combustibilului Cd

5.6. ANALIZA PARAMETRICA A SISTEMELOR DE TURBINE CU
GAZE FUNCTE DE RAPORTUL DE DESTINDERE

Date fixe

To=300K; po = 1,013 bar; p= po; Te=T1=To; T3 = 1500 K; g = p*1,05; rap_d= variabil; n
=10; &sc = 0,75;mst =0,87;nsc =0,86; Ncomp =0,98;nm =0,998 ;ea = 0,05;€comp = 0,05;€¢ =
0,05 ; Ger= 25 [kg/(nfs)]; Gyar = 12 [kg/(nfs)]

in figurile 5.56 — 5.63 se prezihinfluent@ raportului de destindere a gazelor de ardere

din turbind asupra parametrilor constructivi ai schirs@ilui de @ldura recuperator, c&i

asupra randamentelor exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului
exergetic ideal al schinitorului recuperator.
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Fig.5.56. Variatia ariei totale de transfer déldura pe partea aerului/gazului fure de raportul de
destindere

Variatia ariei totale de transfer déldura pe partea aerului/ gazului fgiecde raportul
de destindere a gazelor de ardere in turltimge un minim pentru valorile de ggg12..14.
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Fig.5.57. Variatia pierderii de presiune a aerului/gazului fumcle raportul de destindere

Raportul de destindere a gazelor de ardere in tumbiluenteaz semnificativ dderea
de presiune pe partea de aer a schiorbfui de @ldura recuperator (rapeste invers
propotional cuA pai), in timp ce &derea de presiune pe partea de gaz are o &valuoape
constard.
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Fig.5.58. Variatia eficierntei suprafeei de schimb deatdura pe partea aerului/gazului furede
raportul de destindere
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Fig.5.59. Variatia randamentului nervurilor pe partea aerului/gazuluitierde raportul de destindere

in figurile 5.58 si 5.59 se preziit varigia randamentului nervurilor pe partea
aerului/gazulusi variatia eficienei suprafeei de schimb de tdura pe partea aerului/gazului.
Ambele grafice prezifitaceea evolufe, valori semnificative inregistrandu-se pe partea de
gaz.
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Fig.5.60. Variatia coeficientului global de schimb d&ldura funaie de raportul de destindere

Coeficientul global de schimb déldura inregistreaz o crgtere semnificativa pentru
valori ale raportului de destindere a gazelor de ardere in turtaninari de 18,5.
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Fig.5.61. Variatia suprafeei frontale pe partea aerului/gazului fiade raportul de destindere

Variatia suprafeei frontale pe partea aerului/ gazului ftiaade raportul de destindere
a gazelor de ardere in turbiatinge un minim pentru valorile de gi2..14.
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Fig.5.62. Variatia lungimii schimb#orului recuperator pe partea aerului/gazului fisnde raportul de
destindere

Atat lungimea schimharului recuperator pe partea de aer, ggpbe partea de gaz
Tnregistreaz un maxim pentru ragl7,5.
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Fig.5.63. Variatia randamentelor exergetice ale compresorului, camerei de ardere si a randamentului
exergetic ideal al schimt@irului recuperator fune de raportul de destindere
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in fig. 5.63 randamentul exergetic al camerei de ardere nu este iaflagentaportul
de destindere a gazelor de ardere in turbina cu gaze, in timp ce randamentul exergetic al
compresorului este direct propianal cu rap. Randamentul exergetic ideal al schitabalui
de aldura recuperator inregistreazain maximsi apoi o evoluge descendeitbrusa la
varigia raportului de destindere.
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Fig.5.64. Variatia costurilor de amortizare ale compresorului, camerei de ardere, stirohlade
caldura si a turbinei funge de raportul de destindere
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Fig.5.65. Variatia costurilor de amortizare/ namde ore de furttonare ale compresorului, camerei de
ardere, schimhlarului de é@ldura si a turbinei funge de raportul de destindere
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Fig.5.66. Variatia costurilor de achizie ale compresorului, camerei de ardere, schianbbui de
caldura si a turbinei funge de raportul de destindere
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CAPITOLUL 6. OPTIMIZAREA PE PRINCIPII EXERGOECONOMICE
A INSTALATIEI DE TURBINA CU GAZE

Optimizarea exergoeconomniiceste o tehnicamenif si gaseast condtiile de
functionare optime ale inst&i de turbinacu gaze in vederea amgrii de performarg
notabile care®satisfad cerinele consumatorilor.

in prima instantis-a efectuat o analizparametrig a instalgiei in cadrul d@reia s-a
impus temperatura maxira ciclului T3 = 1500 K. Meninand acest parametru la o valoare
constant s-a purces la vatia raportului de comprimare al ciclului, pentru a se observa
influenta acestuia asupra randamenului termalgicrului mecanic specific [50].

Comportamentul randamentului energagica lucrului mecanic specific calculat pe
baza modelului gazului ideal modelul gazului real al agentului de lucru in ftiecde
raportul de compresie este prezentat in figurile 5.1 — 5.2.

Se observ&a pentru aceastinstatie randamentul are o tendird& crgtere continuz
da#i cu craterea raportului de comprimare. De asemenea utilizand modelul gazului real se
obtin valori inferioare ale randamentului instééa comparativ cu cazul in care se utilizeéaz
pentru modelul de calcul gazul perfect.

o [T

!

/z{ .
. 03] A _
= i | ——n model gaz perfect ]
0.25¢/] ]
0 / —O—n: model gazreal |
B ]
0§ PR EE S P U P R U S A R P,

4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30

N

Fig. 5.1. Influenta raportul de compresie asupra randamentului energetic al fiestsitaple de
turbine cu gaze
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Fig. 5.2. Influeng raportul de compresie asupra lucrului mecanic al instiegample de turbine cu

gaze

In ceea ce priveg lucrul mecanic, in cazul in care agentul de lucru este considerat gaz
perfect, se olme un maxim al L, pentru un raport de comprimare egal cu 10. in cazul
consideidrii ca agent de lucru aerul — gaz real, maximul se deplaspae dreapta oimandu-
se un optim pentru un raport de comprimare egal cu 14.

Nu doar varidga parametrilor instateei de turbine cu gaze poate conduce la golut
constructive optimale, i 0 schimbare n structura instaéa poate avea acealarezultat.

Asa cum s-a sugerat in capitolul 4, introducerea unui schanbde aldura
recuperator poate avea efecte benefice asupra perf@loranstalaei de turbinacu gaze.
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Fig. 5.3. Influenta raportului de compresie asupra randamentului energetic al fiest@daturbinicu
gaze cu recuperare daldurd (0 = Ty/Ty, &= 0,75, Ger= 25 kg/(nfs), Gya= 12 kg/(nis))
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Un schimbiior de @ldura recuperator poate pre#izi aerul comprimat inainte de
intrarea in camera de combustgiein acest fel poate Timburigt performanele instaléei
simple cu turbina cu gaze.

Figura 5.3 preziat maniera in care introducerea acestui echipament suplimentar
influenteaz randamentul instafeei. Se observa £in cazul in care agentul de lucru este
asimilat cu un gaz real se atinge un maxim pentru un raport de comprimare egal cu 10, acest
lucru evidemind ca pentru acest set de parameg#I500K, =10 lucrul mecanic consumat
de compresor, raportat la lucrul mecanic produc de tudn@¥aloare optith

Analiza exergeti& a unui sistem de turbine cu gaze simplu, prezentafigura 5.4
dezvduie o pierdere exergetianare cu gazele de combustie Igirea din turbina.

Minimizarea pierderilor si a distrugerilor de exergie duce la maximizarea
randamentului.
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Fig. 5.4. Influeng raportului de compresie asupra randamentului exergeiscigra distrugerilon s
pierderilor relative de exergie intr-o instéade turbii cu gaze simgl

Efectul benefic al acestei saluconstructive, pierderea de exergie s-a diminuat
semnificativ ramanandasse diminueze distrugerile interne de exergie, poate fi observat
comparand figurile 5.4i §.5.

Daa ar fi &2 ne concentrh atenia pe curba care reprezinpierderile din sistem in
cadrul instaiei de turbind cu gaze sim@l observin ca aceasta variazintre valorile
0,36..0,48. Prin introducerea unui schingbide @ldura recuperator se poate obserdg(foy.
5.5) pierderile, pentru instala de turbinicu gaze cu recuperare da@dura, au inregistrat
valorile 0,355..0,385. Se poate concluziofiasoluia cu recuperare deildura diminueaz
pierderile sistemului cu aproximativ 20% pentru un raport de comprimai® si o
temeratuk maxima a ciclului T;=1500K.

Conform analizei exergetice, introducerea unui nou echipament in sistem gre ca
consecintanegativa introducerea de noi ireversibilit, pe lang efectele pozitive asupra
performanelor.

in cadrul instaldei de turbinicu gaze simpl se observaci In ceea ce privés
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ireversibilitatile (fig. 5.4), cele din camera de combustie repré&zagroximativ 80% din
ireversibilitatile din sistem.

Pentru instalga de turbinicu gaze cu recuperare da&ldura, ireversibiliitile din
camera de combustie s-au stabilizat in jurul valorii de 0,275, iar valoared #otal
ireversibilitatilor din sistem a avut aproximativ acee@aloare medie ca in cazul instadade
turbina cu gaze simjl
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Fig. 5.5. Influeng raportului de compresie asupra randamentului exergeiscigra distrugerilon s
pierderilor relative de exergie intr-o inst@eade turbii cu gaze cu recuperare dddura (6 = Ty/Ty,

&= 0,75, Ger= 25 kg/(m2 s), @a= 12 kg/(m2 s))

Un design optim al schimbarului de @ldura implica ca atat pe partea de aer, ggie
partea de gaze de ardere a schimiodui, ciderile de presiuneasaiba valori apropiate.
Eficacitatea nervurilor este un parametru care infieeitperformaele schimbtorului de
caldura cu phci. Pentru schimbatorul cu i analizat dupa modelul propus in Capitolul 4,
randamentul nervurilor pe partea aerului are valoarea 0,6611. Avedsare, deoarece este
inferioard pragului de 0,80, poate introduce erori in mersul de calcul pentru curgeri in pasaje
lungi nervurate.

Parametrii acestui calcul de optimizare pentru schimbatorukldarg sunt: =300
K; po = 1,013 bar; p= po; T=T1=To;, T3 = 1500 K; g = p*1,05; rap_d=8;1=10, ns=0,87;
1s=0,86; 1omt=0,98; 11=0,998; & = 0,05;Ecomp = 0,05;€¢ = 0,05,65.=0,75, Ger= 12 [kg/(nf
S)]; Ggaz = 12 [kg/(nf 5)]; rap_d=8.

S-au variat pe rind eficacitatea schiapélui de @ldura, vitezele aerulugi gazelor de
ardere din schimbatorul deldura.

In cazul varierii eficierai schimbiorului de @lduri in intervalul 0,5..0,9 se observa
ca nu s-a gasit o valoare pentru care cele d@adéri de presiuneasaiba acees valoare, in
schimb pentru valori mici ale eficiezit schimbiorului de @ldura 0,5..0,65, &derile de
presiune au valori relativ apropiate.
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Fig.6.6. Variatia pierderii de presiune a aerului/gazului fuede eficiera schimb#orului de éldura

In cazul figurilor 6.7 — 6.8, se obsérei viteza de curgere a gazelor, respectiv a
aerului, influengeaz semnificativ patile proprii din schimbtorul de @ldura. De exemplu, in
figura 6.7, o influentasemnificativa asupra &derii de presiune se inregistréage partea
aerului, la varierea vitezei aerului. in cazatlerii de presiune pe partea gazelor de ardere,
influenta nu este notalail

viteza masica T— coeficientul global de schimb de caldura 1— suprafara de schimb de

caldura
0,35
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Fig.6.7. Variaia pierderii de presiune a aerului/gazului fimcle viteza masica aerului
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Fig.6.8. Variatia pierderii de presiune a aerului/gazului fiimcle viteza masica gazului

Studiul exergetic al schimb@rului recuperator aratcomportamentul antagonist al
distrugerilor de exergie datorate transferului dlelwa la o diferentafinita de temperatdrsi
al celor datorate pierderilor de presiune fimde varigilor eficacitatii aparatului.
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Fig. 5.6. Influen@ eficienei schimbiorului recuperator asupra distrugerilor de exer@ie Ta/T1, &
= 0,75, G= 25 kg/(m2 s), @= 12 kg/(m2 s))

Introducerea unui schimtoi de @ldura recuperator in instgh de turbid cu gaze are
efectesi asupra costului combustibilului, catasupra costului total al instaik.
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Fig. 6.9. Variaia costului combustibiluluiisal costului total (amortizare + inveg) funaie de
eficien@ schimb#orului de @ldura

in timp ce costul combustibilului scade o#lati crgterea eficacitii schimborului
de aldura recuperator (debitul de combustibil scade oadeti craterea -eficaciitii
schimbdorului recuperator — fig. 6.10), in ceea ce ptwecostul total al instafeei
(amortizare + invedike), se inregistreazun minim pentru un schimt@r de @ldura cu o
eficacitate de 0,75.
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Fig. 6.10. Variaia debitului de combustibil, de agrde gaze de ardere furede eficiera
schimbgorului de @ldura
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CAPITOLUL 7. INSTALATIA PENTRU TRIGENERARE DE ENERGIE

Cogenerarea este un concept ingineresc care imptaducerea de electricitate
caldura utila printr-o singué operaiune, prin urmare combustibilul este utilizat eficient in
comparde cu obinerea celor doi produprin procedee separate. Ceele de cogenerare pot
fi indeplinite Tn mai multe moduri, de la turbine cu akiugaze naturale, pile de combustie
motoare Stirling. Nu este o ceringchilibrati de energie electricsi termici, in cele mai
multe aplicai practice de uniiti de cogenerare convéorale. Mai mult, exist o cerere mare
de fcire pentru scopuri tehnologice sau de aer gadit. Din punct de vedere energatic
din punct de vedere economic, utilizarea cea mai eficemnergiei primare, in cazul in care
este posibil, este efectdgtrin sisteme de cogenerare care sunt capabiecsiué@ simultan
energie electricacaldura, si, de asemenea, sa comaineze aerul. Aceste sisteme combinate de
energie pot fi numite sisteme de trigenerare, care repiezintodugie combinai de energie
electria, caldura si frig. [51-54]

Racirea aerului la admisia in compresor este negegmntru a Tmburtitii
performangle instaléiei pe timp de varsi pentru a putea satisface cererea. Acest procedeu
reduce activitatea compresorudiiin acest fel marég puterea néta instaldei de turbinacu
gaze. [40-43]

Structura instal@i de trigenerare analizain acest capitol este: o turbina gaze, un
schimbator de caldura folosit pentru producerea decafuiasi 0 instalaie cu absorhe de
amoniac in apa. #a cum se aratFigura 7.1, se furnizeagaz natural instalegi de turbinacu
gaze pentru producerea de electricitate in timp ce gazele fiezhanuate de ¢fe turbina
sunt utilizate pentru producerea de apldasi pentru &cirea aerului Tn instaje cu absorhe.
Figurile 7.1 — 7.3 preziatmodalitile posibile de aranjament ale schitdrului de @ldura
recuperatorisal celui folosit pentru olmerea apei calde pentru instédade trigenerare. [57]

Deorece nivelul de temperafunecesitat de instigh cu absorbe de amoniac in apiu
este unul foarte ridicat (aprox. 20, nu s-a acordat o atémsporiti localizirii acesteia in
cadrul instatiei de trigenerare, un interes mai ridicat prezentand modul de aranjare a celor
doua schimbiare de &ldura, unul recuperator, celdalt folosit pentru obinerea de apa
calda. [58].
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Pe baza Primului Principiu al Termodinamicii, randamentul global al insiate
trigenerare are uriitoarea expresie [57]:

_ We +Qnot *+ Qcool
flccHp = :
quel

Cel de-al Doilea Principiu al Termodinamicii este cel care dgéneandamentul
exergetic, adit raportul dintre exergia uidilprodud de sistemsi exergia combustibilului
consumat de sistem. Pentru sistemul studiat acest raport va fi constituit din energia electric
produsg de instaléa de turbinacu gaze la care se adéugyesterea exergiei apei calde produse
in schimbiorul de aldura util si cresterea exergiei apeécite in instalda cu absorbe, totul
impartit la exergia combustubilului consumat de ingtalde trigenerare [57].

We + EXQhot + EXQcool

(7.1)

ECCHP = Exg (7.2)
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Fig.7.4. Variatia randamentului turbinei cu gaze, a randamentului glol@atglui exergetic al
sistemului de trigenerare n furede puterea instalai de turbine cu gaze

Figura 7.4 preziatvarigia randamentului turbinei cu gaze, a randamentului glolaal s
celui exergetic al sistemului de trigenerare in fiende puterea instglai de turbine cu gaze.
Este evident faptulacperformaele instaldei de trigenerare cresc o datu cragterea puterii
nete a instal#ei de turbinacu gaze.

in Tabelul 7.1 sunt prezentate perfoteia instalgei de trigenerare din figura 7.1.
Pentru aceastinstatie s-a folosit turbina cu gaze cu recuperare #duci, pentru &
performangle acesteia sunt superioare turbinei cu gaze simple. De asemeneatschirdba
caldura recuperator este plasat in amonté & boiler.
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Tabel 7.1. Performatele instalatiel detrigenerare aenergiel

I nstalaria de turbina cu gaze

Instalaria de turbing cu gaze cu recuperare de caldura

Randament

i 25.35%

Randament I 38.19%

Sistem detrigenerare

Randament global

Randament exergetic

flccHP
éCcCHP

37,27%
29,55%

Schimbgtor de caldura util

Eficacitate

Temperatura apei calde

Eheater

Thw

75%
60°C

Sistem derefrigerare

Temperatura de intrare in instatade absori

Codicient de performanta

Ty 120°C
COP 0.414
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CAPITOLUL 8. SISTEM DE COGENERARE CU MASI NA STIRLING
SOLARA

8.1. MOTORUL STIRLING. GENERALITATI.

in familia mainilor termice, motorul Stirling defirge o maina termici cu aer cald cu
ciclu inchis regenerativ, cu toaté imcorect, termenul deseori este utilizat pentru a se face
referire la o gam mai largade maini. In acest context, "ciclu nchis" inseame#fluidul de
lucru este intr-un spia inchis numit sistem termodinamic, pe cand lssimig cu "ciclu
deschis" cum este motorul cu ardere integh@anumite motoare cu abur, se produce un
permanent schimb de fluid de lucru cu sistemul termodinamic inétmojuwa parte a ciclului
termodinamic; "regenerativ’ se refela utilizarea unui schimibé@r de @ldura intern care
mareste semnificativ randamentul poteaital motorului Stirling. Exist mai multe variante
constructive ale motorului Stirling din care majoritatea gparategoriei magilor cu piston
alternativ. Tn mod oBnuit motorul Stirling este incadrat in categoria motoarelor cu ardere
externacu toate & sursa de energie termipoate fi nu numai arderea unui combustibi$ici
energia solardau energia nuclearUn motor Stirling fungoneaz prin utilizarea unei surse
de aldura externesi a unui radiator deatdura, fiecare din acestea fiind mémit in limite de
temperatut prestabilite o diferentade temperaturguficient de mare intre ele [59].

8.1.1. Ciclul motor

Deoarece ciclul motorului Stirling este inchis, el ao@p cantitate determiriatle gaz
numit "fluid de lucru”, de cele mai multe ori aer, hidrogen sau heliu. Lgifunace normal
motorul este etamg si cu interiorul lui nu se face schimb de gaz. Spre deosebire de alte tipuri
de motoare nu sunt necesare supape. Gazul din motorul Stirlinganasanaltor maini
termice, parcurge un ciclu format din 4 transférn{timpi): incalzire, destindere,acire si
compresie. Ciclul se produce pringearea gazului inaintg inapoi intre schiml®arele de
caldura caldsi rece. Schimbatorul deatdura cald este in contact cu o sude dldura externa
de exemplu un a#iror de combustibil, iar schimbgirul de @ldura rece este in legura cu un
radiator extern de exemplu radiator cu aer. O schimbare intenianiemperatura gazului
atrage dupsine modificarea presiunii, in timp cegearea pistonului contribuie la compresia
si destinderea alternativa gazului [59].

Comportarea fluidului de lucru este confardegilor gazelor perfecte care descriu
relgia dintre presiune, temperaiugi volum. Gazul fiind in sp#u Tnchis, la inclzire se va
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produce o crgere de presiune care vaiaoa asupra pistonului de lucru cauzand deplasarea
acestuia. La @rea gazului presiunea scade, deci va fi nevoie de mai jugru mecanic

pentru comprimarea lui la deplasarea pistonului in sens invers, rezultand un excedent energie
mecanid.

Multe motoare Stirling performante sunt presurizate, aagicesiunea medie din
interior este mai mare decat cea atmosierstfel masa fluidului de lucru este mai mare, ca
urmare cantitatea de energie caldriehiculasi, decisi puterea motorului va fi mai mare.
Cresterea presiunii atragg alte modificiri cum ar fi mirirea capaciitii schimbaoarelor de
caldura precumsi cea a regeneratorului. Aceasta la randul ei podie spgiile neutilizate
precumsi rezistena hidrodinamicacu efect negativ asupra puterii dezvoltate. Congé&ruc
motorului Stirling este astfel o problénde optimizare a mai multor cerende multe ori
contradictorii. Experiefele cu aer sub presiune au fost cele care au condus firma Philips la
trecerea de la aer la alte gaze ca fluid de lucru. La temperaturi mari, oxigenul din aer avea
tending de a regmna cu lubrifianf motorului, acetia fiind indeparta de pe segmeintde
etangre, colmatédnd schimtwarele de @dura si prezentadnd chiar pericol de explozie.
Ulterior s-a constataticanumite gaze cum ar fi hidrogemngilheliul prezint si alte avantaje
vizavi de aer [59].

Daci un capi al cilindrului este deschis, futicnarea este pim diferita. In momentul
in care volumul inchis intre pistam cilindru se inclzeste, in partea indZita se produce
dilatarea, rrirea presiunii, care are ca rezultatsoairea pistonului. La atingerea suptafe
reci, volumul gazului se reduce rezultand reducerea presiunii sub valoarea presiunii
atmosferice isastfel se produce guarea pistonului in sens invers.

In concluzie, motorul Stirling utilizeazdiferena de temperatérdintre cele doua
zone, cea caldg cea rece, pentru a crea un ciclu de dilatare-contractare a unui gazade mas
dat in interiorul unei msgini pentru conversia energiei termice in lucru mecanic. Cu cat este
mai mare diferem intre temperaturile celor dozone, cu atat mai mare este randamentul
ciclului sau.

Mici motoare experimentale au fost construite pentru atiume la difererg de
temperatuf mici, de pana la 7 °C care apare de exemplu intre palma maimiediul
Tnconjutitor sau intre temperatura camelidgegnperatura de topire a ghe
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Fig. 8.1. Ciclul Stirling
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Figura 8.1 aratciclul ideal al motorului Stirling. Ciclul cuprinde uitoarele procese:
1-2 Compresie izoterin
2—-3 Regenerare izocor
3—4 Destindere izoterin
4-1 Regenerare izocor

In procesul de transformare a energiei termice in lucru mecanic, dintieilena
termice motorul Stirling poate atinge cel mai mare randament, teoreticlpaatidamentul
maxim al ciclului Carnot, cu toate én practi@ acesta este redus de propgitiéd gazului de
lucru si a materialelor utilizate cum ar fi coeficientul de frecare, conductivitatea tgrmic
punctul de topire, rezistemtla rupere, deformarea plagtietc. Acest tip de motor poate
functiona pe baza unei surse dddora indiferent de calitatea acesteia, fie ea energieaolar
chimica sau nucleara

Spre deosebire de motoarele cu ardere idtemotoarele Stirling pot fi mai
economice, mai sileigase, mai sigure in futionaresi cu cering de intrégnere mai sgzute.
Ele sunt preferate in apligiaspecifice unde se valorificaceste avantaje, in special in cazul in
care obiectivul principal nu este minimizarea cheltuielilor de inepg unitate de putere
(RON/KW) ci a celor raportate la unitatea de energie (RON/kWh). In corigpatamotoarele
cu ardere interna de o putere @anotoarele Stirling necesitheltuieli de capital mai mari,
sunt de dimensiuni mai magi mai grele, din care motiv, privitdin acest punct de vedere
aceast tehnologie este necompetitiviPentru unele aplita insa, o analiz temeinié a
raportului cheltuieli-cétiguri poate avantaja motoarele Stirlingifde cele cu ardere intern

Mai nou avantajele motorului Stirling au devenit vizibile in comgpareu craterea
costului energiei, lipsei resurselor energeticproblemelor ecologice cum ar fi schinmibé
climatice. Cregterea interesului fatle tehnologia motoarelor Stirling a impulsionat ceirdet
si dezvoltrile in acest domeniu. Utilizile se extind de la instglade pompare a apei la
astronautid si producerea de energie eleciripe baZz de surse bogate de energie
incompatibile cu motoarele de ardere infemum sunt energia sokarresturi vegetalai
animaliere.

O alta caracteristi& a motoarelor Stirling este reversibiltatea tioate mecanic, pot
functiona ca pompe dealdura. S-au efectuat nceng utilizand energia eolian pentru
agionarea unei pompe déldura pe baz de ciclu Stirling Tn scopul Tatzirii si condtionarii
aerului pentru locuir.

8.1.2. Regenerator ul

Regeneratorul a fost elementul cheie inventat de Robert Strlipigezena sau lipsa
lui face deosebirea dintre adeatul motor Stirlingsi o alti maina de aer cald. In baza celor
spuse, multe motoare care nu au un regenerator vizibil cu mici rezerve pot fi categorisite ca
motoare Stirling Tn sensukda versiunile betgi gama cu piston de refularérd segmerit
acestasi suprafaa cilindrului fac un schimb termic periodic cu gazul de lucru asigurand un
oarecare efect de recuperare.
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Intr-un motor Stirling regeneratorul tiee Tn interiorul sistemului termodinamic o
parte din energia terniida o temperatdrintermediaracare altfel ar fi schimbatcu mediul
inconjugitor, ceea ce va contribui la apropierea efi@emotorului de cea a ciclului Carnot
lucrand Tntre temperaturile maxangi minima.

Regeneratorul este un fel de schitobde @ldura in care fluidul de lucrusi schimba
periodic sensul de curgere — a nu se confunda cu un s¢bma&éldura in contracurent in
care doa fluxuri separate de fluid circulin sensuri opuse de o pastede alta a unui perete
despititor. Scopul regeneratorului este de @rimsemnificativ eficiera prin ,reciclarea”
energiei termice din ciclu pentru a oeca fluxurile termice din cele dawschimbioarele de
caldura, adeseori perrfdnd motorului % furnizeze o putere mai mare cu acglea
schimbdoare de &dura.

Regeneratorul este in mod ghiit constituit dintr-o cantitate de fire metalice, de
preferinta cu porozitate szuti pentru reducerea spaui neutlizat, cu axa plasat
perpendicular pe dirga fluxului de gaz, formand o umplutude plase. Regeneratorul este
situat In circuitul gazului intre cele dowchimbioare de #lduri. Tn timpul vehicudrii
gazului intre schimhb#rul de @ldura cald si cel rece, 90% din energia sa teriieste
temporar transferatla si de la regenerator. Regeneratorul reciclear principal cidura
neutilizat ceea ce reduce fluxurile de energie tetniiansmise de cele dosghimbioare de
caldura.

8.1.3. Tipuri de motoare

Inginerii clasifiaa motoarele Stirling in trei tipuri distincte. Tipul Alfa se rafda
cazul cand doi sau mai mutilindri separa de diferite temperaturi, sunt lggantre ei. Tipul
Beta si Gama utilizeazaun piston de refulare pentru a vehicula gazul de lucru intre
schimbgorul de @ldura cald g cel rece situate in acglailindru.

8.1.3.1. Alfa Stirling

Un motor de tipAlfa Stirling conine douapistoane de lucru, unul caédaltul rece,
situate separat in cate un cilindru. Cilindru pistonului cald este situat in interiorul
schimbdorului de @ldura de temperaturdnal iar cel al pistonului rece in schinmb#ul de
caldura de temperaturcazuta. Acest tip de motor are o putere litrifoarte mare dar prezint
dificultati tehnice din cauza temperaturilor foarte mari din zona pistonuluiscadcetansdii
sale.

131



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

~
1

A N
~ 3/
'
Fig. 8.2. Motorul Alfa Stirling [59]

8.3.1.2. Beta Stirling

Un motor de tipBeta Stirling are un singur cilindru Tn care sueaate un piston de
lucrusi unul de refulare montate pe acglax. Pistonul de refulare nu este montat etamg
servate la extragerea de lucru mecanic din gazul ce sei @dilgtind doar rolul de a vehicula
gazul de lucru intre schimtwirul de @ldura caldsi cel rece. Cand gazul de lucru este Tmpins
catre capiul cald al cilindrului, se dilatsi impinge pistonul de lucru. Cand este impiasec
capaul rece, se contratti momentul de inere al motorului, de obicei #nit cu ajutorul unui
volant, impinge pistonul de lucru in sensul opus, pentru a comprima gazul. Spre deosebire de
tipul Alfa in acest caz se e¥iproblemele tehnice legate de inelele de stignde la pistonul
cald.

TR

ix

Fig. 8.3. Motorul Beta Stirling [59]
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8.3.1.3. Gama Stirling

Un motor de tipGama Stirling este un Beta Stirling la care pistonul de lucru este
montat intr-un cilindru separatatrat de cilindrul de refulare, dar este conectat la gicela
volant. Gazul din cei doi cilindri circalliber intre acgtia. Aceast variant produce o ratde
compresie mai mic dar este constructiv mai sinipki adeseori este utilizat in motoare

Stirling cu mai mui cilindri.
I
I
|

|

|
|
™~
433433 -
- \..I../

I
|
~
I
Fig. 8.4. Motorul Gama Stirling [59]

8.3.1.4. Alte tipuri

Inginerii si inventatorii continuasa fie preocupf de realizarea de noi variante
constructive bazate pe ciclul Stirling. O deoselpiteocupare inconjoamotorul cu piston
rotativ Stirling, avand ca scop transformarea puterii preluate din ciclul Stirling direct in
miscare rotativia analog cu motorul cu piston rotativ cu combustie intel?&nain prezent nu
a fost construit niciun prototip, dar exisb varietate de concepte, modeke,au fost
inregistrate brevete.

Un domeniu deosebit il reprezintnotoareleStirling " cu piston liber” , intre care se
enumet si cele cu piston lichidiscele cu diafragr

O variani de motor Stirling este pompa de apd piston lichid utilizand ciclul
Stirling. Forma cea mai simplinclude gazul de lucru, un lichigi doua supape
unidiregionale. Lucrul mecanic dezvoltat Tn acest caz este utilizat pentru pomparea lichidului.
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8.2. SUNMACHINE

Principiul de baz al Sunmachine a fost aprobat de zeci desaaste foarte simplu:
sistemul are in interior un motor Stirling. Energia tetpgoodud va fi utilizat sub forna de
caldura si apa caldamenajes.

Datorita eficiengi energetice ridicate, costuri de Tnimere redusei silenfozitate
motorul Stirling este o alternatiwviiabila. Avem trei tipuri de SUNMACHINE. Materiile
prime utilizate pentru alimentarea celor trei sisteme sunttiifelemn, biogazi energie
solag.

Caracteristica Sunmachine Solar este oglinda parabolicun diametru de patru
metri, care este constraitin opt foi independente. Acestea sunt realizate dirisegtrem
de transpareatcare a fost metalizatcu un strat de argint de Tnaltezistentasi sigilata
impermeabil special pentru Sunmachine Solar. Sugarafde rezisteatla zgarieturi.

Oglinda parabolicioncentreaz radigia solaé direck. Cu energia termiccétigata
in acest fel motorul Stirling va fi pus in funme. Controlat de un sistem electronic de mare
precizie, Sunmachine Solar urme&aizaiectoria zilnicaa soarelui, deci, este intotdeauna
aliniat optim, Tn conformitate cu pa& soarelui.

Atunci cand este suficienhtradigie solai Sunmachine poate rula optim cu panouri
solare, fira emisii de CQsi fara costurile de energetice. Energie teriricodud in acest fel
va fi folositd in sistemul de indZire, iar energie electricva fi redai in rgea. Ca o0 ofmgne
Sunmachine Solar poate fi echipat suplimentar cu uitaarzu gaz, care va fi conectat in
mod automat atunci cand nu exisuficient radigie solaé. Deci, de asemenea, pentru 24 de
ore, o produge constarit de éldura si energie electriceste garantatin orice moment dac
este necesar.

Fig. 8.5. Sunmachine Solar [60]
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8.3. RADIATIA SOLARA DIRECTA

Radiaia solaé direct (E) reprezini partea din radigéa solaé cu lungimi de unda
cuprinse intre 0,29gi 5,0y, care ajunge pe suprgaterestt nemodificai, sub forma unui
fascicul de raze paralele. Este cel mai important component alubilanadiativ si este
caracterizat prin douamarimi: intensitatesi insolaie. Intensitatea defigee energia fluxului
radiativ respectiv in timp de un minut pe un centimetrtrapade suprafatheagi aflat
perpendicular pe dirga fluxului, iar insolaia este cantitatea de ragiasolai direct ce cade
pe o suprafia orizontah. Intensitatea radiei solare se ailin legaura direcé cu unghiul de
Tnaltime a Soarelui deasupra orizontului, depinzand deci, de latitudine, argtorg zilei,
darsi de transpareataerului. De asemenea existrelgie strang intre valoarea intensii si
orientarea suprafelor in spéu. Astfel, in zona muntoasversani sudici beneficiaz de cea
mai ridicati intensitate a radigei solare directe. Ca orice parametru meteorologic, tiadia
solag direct prezint varigii zilnice si anuale [61 — 76].

calfcmzfmin
1,25

1,00

0,75 <

0,50 / 1

0,25 7 L

0 ;f \\ ﬁre
0 4 8 12 16 20

Fig. 8.6. Variatile zilnice ale radi@ei solare directe: a) vara, b) iarna [61]

Variatiile zilnice depind de latitudine, altitudine, anotimp, transp@reseruluisi
nebulozitate. Tn timpul unei zile de varintensitatea radiai solare directe are o valoare
maxima la amiaz, mult mai mare decat in timpul unei zile de iaffiy. 8.6). Cu cat
transparerg aerului este mai redusi nebulozitatea mai ridicat cu atat intensitatea rade
solare directe este mai midCu crgterea altitudinii, o datcu s@derea impuritgilor din aer,
creste d valoarea intensitii radiatiei solare directe (tabelul 8.1).
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Tabelul 8.1. Intensitatea radiatiel solare directeladiferite altitudini [61]

Stgia Inaltimea (m) E (cal/cni/min)
Bucuresti 92 1,65
Vf. Jungfrau 3469 1,74
Balon sonda 22600 1,78

La latitudinile ecuatorialgi tropicale, valoarea intensiti radiaiei solare directe este
mai redus, datorit cantiitilor mari de vapori de apg praf prezente in atmostgriar la poli,
datoriti transparem aerului, dgi valoarea unghiului de incidengste mai mic, intensitatea
este mai mare. Varia anuai a intensiitii radigiei solare directe depinde de latitudigie
transparerg aerului. Maximul se inregistreata sfagitul primaverii si inceputul verii, iar
minimul la solstiiul de iarna

Latitudinal, la ecuator, curba de evaduteste formdt din doua oscilgi,
corespunitoare celor doua maxime echin@de si celor douaminime solstiale. La 45° se
Tnregistreaz un maximum varai un minimum iarna, iar la poli se obsemti maximum sun
minimum corespuriitor zilei g nopfi polare.

Avand in vedere ciadigia solai direc este un parametru important in calculul
performanglor ansamblului solar, un model care sa ne peératicularea acesteia este
prezentat in cele ce urméaz

Radiaia solai direc& cu centroidul la unghiul zenitdl si unghiul azimutala se
calculeai folosind urnitoarea ecuge:

E=S™9 ©os(Angly 4) (8.1)
unde

S = fluxul solar in afara atmosferei la distamgedie Pamant-Soare, numit constanta solar
Constanta solarvariaz estimative intre 1338 — 1368 Winin urma unor msuritori mai
precise, Comisia pentru instrumeniemetode de observare a fost de acord, in 1981, s
adopte valoarea constantei solare folosite @ee dNorld Radiation Center (CMR), aceasta
fiind 1367 W/nf. Constanta solawariaz usor, aproximativ cateva zecimi de procent pe an.

7 = transmitivitatea atmosferei (medie pentru toate lungimile de)pelgalea cea mai scirt
(in diregia zenitului).

Pentru calculul acestui parametru, modelul Woodward-Barker-Zyskowski [63] a fost
cel cu care s-au dbut rezultate foarte apropiate de cele experimentale:

i —i (8.2)
T = A+ B[tos 27—
365
unde
i = numarul zilei din an
it = factorul zilei din an (emisfera nordig = 0, emisfera sudica = 1)
A = valoarea medie a transmisiit cerului senin

B = factor de amplitudine

Transmisivitatea atmosferei a fost calculatilizand douaseturi de valori pentru cei
doi parametrii A 5B:
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Model matematic 1
A=0,64
B=0,12

Model matematic 2
A=0,73
B=0,06

m(@) = lungimea &ii relative optice, msurat propogional la lungimea dézenitale

_ expf M0011gelev- 163810° [elev?) (8.3)
m(6) =
cog0)
6 = unghiul zenital
0 = cos' (sin @ sin & + cos d&os & cos H) (8.4)
@ = latitudine
H = unghi orar = 15x (Time - 12) (8.5)

0 = declinaia sola#
Declintia sola#é pentru emisfera nordic

Echinoaiul de primaivara Martie 21/22 5=0"
Solstiiul de vaa lunie 21/22 6=+23.5
Echinogiul de toamnaSeptembrie 21/22 5=0"
Solstiiul de iarnaDecembrie 21/22 6=-23.5

elev= altitudinea deasupra niveluluiani, Th metri

Anglrny,, = unghiul de incidentintre centroidul unui sector din harta ceréas@xa normal
la suprafga = 1

Aplicand intregul model de calcul prezentat mai sus, s{audlieprezentarea grafic
din Fig. 8.7 - 8.11. Pe grafic se pot vedesetul de date experimentale care valideaptul
ca modelul folosit simuleazcomportamentul real al radi@i solare directe.
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Tabel 8.2. Date obtinute folosind cele doua modele de calcul pentru radiatia directa

Anotimp

Ora Primavara Vara Toamna larna

z Emm Emme z Emm Emme z Ermm Emme Z Emm Emme
4 | 1107 - - 92.42 - - 110.7 - - 127.31 - -
5 100.55 - - 83.45 110,81 | 155,08 | 100.55 } } 116.73 - )
6 90 0 0 73.62 | 457,52| 524,206 90 0 0 106.38 - -
7 | 79.45 | 286,843| 353,718 63.27| 65565 714,02  79.45271,61 | 334,97| 9655 - -
8 69.3 | 587,262 | 654,550 52.69| 766,30 816,32  69.3 996,13 | 619,89 g758 2,197 | 5449
9 60 735,600 | 794,245  42.23| 831,24 875,437 60 696,64 | 752,21 79383 | 293,018 364,196
10 | 52.24 | 812,781| 865,313  32.48| 869,37 909,822  52.24769,74 | 819,52 7376 | 516,892 ©92,974
11 | 46.92 | 850,970| 900,121 24.73| 889,50 927,964  46.9280591 | 852,49| @985 | 620,649 693,848
12 45 862,590 | 910,668  21.5 895,98 933,646 45 816,92 | 862,48 685 | 650,909 722,802
13 | 46.92 | 850,970| 900,121 24.73| 889,50 927,964  46.9280592 | 852,49| @985 | 620,649 693,848
14 | 52.24 | 812,781| 865,313  32.48| 869,37 909,822  52.24769,74 | 819,52 7376 | 516,892 992,974
15 60 735,600 | 794,245  42.23| 831,24  875,4B37 6q 696,64 | 752,21 79583 | 293,018 364,196
16 | 69.3 | 587,262| 654,550  52.69 766,3 816,36 69.3 996,14 | 619,89| g7.58 2,197 | 449
17 | 79.45 | 286,843| 353,718 63.27| 65565 714,02  79.4527161 | 334,97| 9655 - -
18 90 0 0 73.62 | 457,52| 524,21 90 0 0 106.38 - -
19 | 100.55 - - 83.45 | 110,81| 155,08 10055 - - 116.73 - -
o0 | 110.7 - - 92.42 - - 110.7 - - 127.31 - -
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Fig. 8.7. Varitia unghiului zenital in funiee de anotimpisde o&
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Fig. 8.8. Varitia radiaiei directe in funge de o# (primavara)
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Fig. 8.10. Varitia radiaiei directe in funge de o# (toamna)
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Fig. 8.11. Varitia radigiei directe in funge de o (iarna)
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Tabel 8.3. Date experimentale radiatia solara directa

Anotimp
< Primavara Vara Toamna larna
Ora
Eexperimental Eexperimental Eexperimental Eexperimental Eexperimental Eexperimental Eexperimental Eexperimental
[cal/cnfmin] [W/m?] [cal/cnfmin] [W/m? [cal/cnfmin] [W/m?] [cal/cnfmin] [W/m?]
6 0,71 495,225 0,7 488,46 - - - -
8 1,06 739,35 1,06 739,668 0,89 620,63 0,32 223,15
10 1,25 871,875 1,2 837,36 1,13 787,99 1 697,335
12 1,28 892,8 1,24 865,272 1,2 836,8 1,15 801,935
14 1,22 850,95 1,21 844,338 1,11 774,04 1,03 718,255
16 1,04 725,4 1,03 718,734 0,8 557,87 0,64 446,295
18 0,63 439,425 0,71 495,438 - - - -
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8.4. SCHEMA DE CALCUL A MOTORULUI STIRLING SOLAR
BAZAT A PE TERMODINAMICA IREVERSIBILA CU VITEZA
FINITA S| METODA DIRECTA

Un model de termodinamic pentru estimarea cu precizie a randamesntpluterii
globale a unui ansamblu solar folosind un motor Stirling este prezentat in acest subcapitol. O
metodaanalitica pentru calculul pierderilor de presiune [77 - 86], [97], cum ar fi cele cauzate
de viteza finis, frecare gde laminare, precum pierderile cauzate de regenerare in motoarele
Stirling combinate cu 0 metodanalitici pentru a prezice efectul lor asupra perforrakomg
motorului Tn termeni de randamemputere a fost dezvoltat

Aceasi metodase bazeaizpe aplicarea primului principiu al termodinamicii pentru
procese cu vitezfinita si foloseste metoda direét[77], [79 - 85], [87 - 90]. Aceastexpresie
a primului principiu include efectul pierderilor de presiune datorate vitezei finiteirifrgc
laminarii si ofera, de asemenea, metodele de calcul a pierderilor de presiune i fuec
viteza medie a pistonului, prin utilizarea parametrilor de ajustare. Metodaadimtts in
integrarea expresiei matematice a primului principiu pentru fiecare proces termodinamic in
parte.

Combinand rezultatele acestor analize termodinamice, o metodiitici pentru
studiul § optimizarea performaator ansamblului solar a fost dezvoltat.

Metoda propusare aplicabilitate practicin designul ansamblului solar, in termeni de
selegie de elemente, cum ar fi dimensiunea pistongilwiteza, nirimea regeneratorului
configurgia sa termig (diametrul sarmegi calea), precurgi selectarea gazului de lucru cel
mai potrivit pentru anumite condi de fungionare dorite pentru motor Stirlingi, de
asemenea, in ceea ce psieedimensiunea caviii receptoruluisi chiar la proiectarea de
receptoare pentru motoare Stirling care folosesc concentratoare solare parabolice.

Acest subcapitol prezi@ito noua tehnit pentru selectarea, proiectargaptimizarea
parametrilor principali ai ansamblului solar [62], [96]. Un element important al modelului
prezentat este dbate performamfe (randamengi putere electrich sunt calculate in funie
de densitatea radiai solare, astfel cfprin aceast metods suntem capabili a&sprezicem
fungionarea instalgei in orice moment al zileil §n orice pozjie geografié.

8.4.1. Nomenclatura

arie [nf]

distana intre sarme (in regenerator) [m]
factor geometric de concentea

aldura specifié@ [J kg K™

diametru [m]

diametrul sitei de sagin regenerator) [m]

mao O o O o© >

densitatea radiai solare [W rif]
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coeficient de transfer déldura prin convegde [W m? K]
conductivitate termic[W m™ K]
masa gazului de lucru [kg]
numarul de site din regenerator
rotaii pe minut [§']

presiune [Pa]

pierdere de presiune [Pa]

nunarul Prandtl

constanta gazului [J R

cursa pistonului [m]

temperatut [K]

volum [n7]

viteza pistonului [m§

coeficientul pierderilor regenerative
coeficieni de ajustare

disponibil

cavitatea receptorului
concentrator

ciclul Carnot

generator electric

peretele exterior al receptorului
gaz de lucru

sursa calda

peretele interior al receptorului
sursa rece

valoare medie

oglinda

la presiune constant
regenerator

receptor

viteza sunetului la temperatura sursei reci
motor Stirling

I,irrev randamentul conform principiului al doilea al termodinamicii

\Y

la volum constant
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X regenerare incomplet
1 stare infiala

Simboluri grecef
absorbtivitatea globala receptorului
grosimea izolagi [m]

&y raport volumetric

&m emisivitatea globéala receptorului

p reflectivitatea globala oglinzii

y raportul @ldurilor specifice

n randament

o constanta luiStefan — Boltzmann [WAr{™]

v viscoyitatea gazului de lucru fre-1]

T raportul temperaturilor extreme ale gazului

8.4.2. Calcului performantelor motorului Stirling

Scopul calculului performaelor este acela de a determina randamegitputerea
dezvolai de motoarele Stirling solare pe un interval de cdrdk operare.

b
Ps3

P4
P2
T=T),
Pl —
Vo=Vs Vi=V, V

Fig. 8.12. Diagrama P —V a ciclului Stirling
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Randamentul termic al motorului Stirling este exprimat ca produs intre randamentul
ciclului Carnotsi randamentul conform celui de-al doilea Principiu al Termodinamicii [78],
[94], [95]:

_ T,
T

H,g

,78E :,700,9 |]7“ Jirrev = l |]7ll,irrev 86)

unde randamentul conform celui de-al doilea Principiu al Termodinamicii este dat de
expresia:

,7II Jirrev = ,7|| X |]7” Ap 82)
Puterea motorului Stirling este date formula:
WP
B: = 4fse UMy RO, [I]n(gv)[-lﬁ (8.7)

unde coeficientul de ajustare are valoarea:
Z = 045 (coeficient validat pentru 12 ansambluri solare)

Pierderile luate Tn considerare in expresia randamentului conform celui de-al doilea
principiu al Termodinamicii scris anterior sunt cele datorate regeinerincomplete si
pierderilor de presiune [85].

Regenerarea incompldeteprezind o pierdere majarin motoarele Stirling. Aceast
pierdere este exprimattilizand coeficientul pierderilor regenerative, X [78], [82], [83], [88],
[94], [95]. O analiZ care § determine acest coeficient a fost efectuat

1
,7II,X = T 8(8)
1o X0 4y T
Rineg, L
Ccu
X=X Oy+ X, [{1-y) 80,

unde y este primul coeficient de ajustare al acestui model. Valoarea lui y a fost defierminat
din date experimentale pentru 4 motoare Stirling solare. Setand y=0.2Tnsecelt mai buna
corespondenta rezultatelor analitice cu cele experimentale, prin urmare s-a stabilit caiaceast
valoare sa fie folositin modelul analitic.

Ceilaki termeni utilizat in expresia de mai sus suntidie relaiile urmatoare:

_1+2M +¢€® 8.40)
201+ M) '
M+e®
X, =—— 8.11
1+ M ae
Ccu
m, L,
M=—2 8.12)
mRB:R
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B:(1+|\/|)E-|hﬂg§ 8.13)
m, [&,, Wp

in care coeficientul de convez h este calculat ca:

osgstﬁ ‘;[g;m J Ow, % e (T, ) (T, ) *7°
h= L (8.14)
77' g
(1+7) 1—? D37 Pr
(5]
d
T. +T
T,=—2—=% 5 -0 (8.15)

Expresia principiului al doilea al termodinamicii, #lale pierderile de presiune este
[78], [94], [95]:

1

2
5
W, D/Eﬁl+ ,z]Dn ‘. +5[EWQJ m, g{ 094+ 0045w, )10

w, w,
M =1~ = =k - 4, (8.16)
Tl]]CC |]7”,)( |:I]n"":’v Tl]]CC |]7”,)( |:I]n""?v

unde viteza sunetului este folasit

ws, = VRO, (8.17)
Si presiunea n starea 1 este calculatfungie de presiunea medie a gazulgi p

4lp
P, = . 8.18
(&, +2)r +1) (819

Pm — presiunea medie a gazului

O dat cu valoarea luip, determinal, celelalte presiuni ale ciclului pot fi aflate:

P, = Py D;v (8.19)
P, =p, 7 (8.20)
1
P, = Py = (8.21)
unde:
T,
rT=— (8.22)
T,
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£ = —max 8.3)

O dat cu exprimarea tuturor termenilor furede viteza pistonului,, de fapt este
introdusgi turgia n [rpm]:

AR
w, =—= 8.24
b 50 24)
Masa gazului de lucru (Nitrogen) este deternaicatexpresia:
P V)
m, =—— 8.25
¢} RErl ( )

Regeneratorul are parametrii proprii, care sunt detethypeabaza dimensiunilogi
caracteristicilor sale materiale. In acest caz, vom considera un regenerator de Cupru, cu
interior compus dintr-o matrice de site.

Dext

Lr

Fig. 8.13. Regenerator

Diametrul hidrauluic al regeneratorului este dat de expresia:
DH = Dext - Dint (826)

Tin&nd cont de faptulacregeneratorul are forinde coroanzircula@, diametrul §u

este de fapt dat de formula:
Dy =yDei” =Dy’ (8.27)

Masa § aria de transfer deildura au urnitoarele expresii:
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1 2 yo,
=— (D" [L —
m;, 16D72 o [, [ T (8.28)
A, = lorm2ate (8.29)
4 ® Tb+d '
Viteza gazului prin regenerator este:
2
D oY
4 p
Wy =————>— (8.30)
Dy
4

Analiza de mai sus atapierderile de presiune gfectul lor privind eficiegei si puterii
motoruluisi ca acestea depind de viteza medie a pistogylprin urmare, viteza de rata a
motorului.

8.4.3. Calculul performantelor ansamblului solar

Ansamblul solar analizat este compus dintr-un concentrator parabolic, ¢glinda
receptor de radisg sola#, un motor Stirling sun generator electric [78], [94].

Y
/ E
5 .
I l Q 0553/
——>
Qa\ail
Oglinda = S
Dmirror ree P P el
———»
Q p.i
in,SE
X
Q ~ L Generator electric
ossl rec
Receptor Motor Stirling

QossZ
Fig. 8.14. Ansamblul solar

Expresia analiticpentru puterea electéi@ ansamblului solar este:
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FZI = E |}%irr Ij7(:0nc m] rec |]7SE |]7EG 8(31)
Unde aria oglinzii este:
nD?
Anirr = 4 = 832)

Puterea motorului Stirling solar este:

I:)SESoIar = E DA‘mirr Ij7conc |]7 rec |]78E (8-33)

Puterea electriciezultad si puterea total a motorului Stirling solar sunt determinate
functie de densitatea radiai solare E

In scopul de a face o estimare cat mai aproape de realitate posibil, tiebaiéasin
considerare faptulacradigia solaé care ajunge pe supr@daoglinzii nu este reflectatin
intregime n receptorul solar.

Primul factor care trebuie luat in considerare este unibudifde ctre receptor de pe
suprafaa oglinzii. S@zand din suprafat totah a oglinzii aceast parte umbrit se obine
suprafaa read, care reflect radigiile spre receptor:

Anirract = Anirr - A\'ecshadow (8-34)

unde:
—_ n[ﬂDrec + 2 |]5)2
ecshadow ™ 4 (8.35)
Randamentul geometric al oglinzii este:
,7mirract = A‘niract (836)
Anirr

Un alt factor care trebuie luat in considerare este faptguprafaa oglinzii nu este
perfect si acest lucru afectedzde asemenea, cantitatea de néidieflectate spre receptorul
solar. Materialul din care este fabritaiglinda este, de asemenea, foarte important.

Un randamentul total al concentratorului poate fi determinat prin formula:
”conc = Rmirr |j‘]interceptionm]mirrac’[ (837)
Prin aplicarea primului principiu, randamentul receptorul cilindric este dat de formula:

poca gi-fog o _ AOLAT -T)+ A, AT-T,)
- - a ,7mirr [EI:Q: acav |]7mirr [Emmtw

cav

} (8.38)

unde factorul geometric de concentrare este:

C= (DLJ (8.39)

si suprafeele sunt calculate pornind de la caracteristicile geometrice:

&Xt = n [quec + 2 |3) I:queC + 6) 8(40)
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Ant = ﬂl:DI'EC D_I‘EC + % 8'41)
n(D?
A= 4 8.42)
Si:
k
T DAW DT + Aext Ehe><t EI-0
T =9 y 8.43)
s DAn + A%xt Ehex
o
unde
+
An — A"It 2 &Xt (844)

in scopul de a optimiza procesul de transfer #lduei, urmitoarea condie este
impusi: rata la care ddura este transferaia motor este egalcu rata la careatdura este
primita de oglindainmukita cu randamentul receptorului. Avand la Hasumarea uneist
stgionare, aceastcondiie este:

Qavail :,7rec EQmirr :,7rec |]7conc EE DA\’nirr 8(45)

cu condiia ca aceastrati de transfer deatdura nu este mai mare decéat necesarul motorului
Stirling pentru fungonarea la o vitezspecificai a pistonului.

Optimul vitezei de rotge este:

60 : _
nr — ' EQavall (846)
zOMRIT, One,

unde z este al doilea parametru de ajustare al modelului. Valoarea naraekic z a fost
determinal similar cu cea a coeficientului ¥ se bazear pe date experimentale de la
exploatarea motoarelor Stirling solare, folosind parametrii lor seabndiii de fungionare
reale (parametrii geometrici, termodinamigi de asemenea, pentru valoarea defisita
radigiei solare).

Randamentul total al ansamblului este:

,7 =,700I1C |]7 recl‘_ﬂ‘]SE |]7EG 8@7)
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8.4.4. Rezultate

Dimensiunile reale ale motorului Stirlingale ansamblului solar au fost ohte prin
masurareaisscalarea desenelor existente acordateitite produétor.

21131
143.06
13.13 |1, 119.03
A
®
©
<
~
vy
114.84 ~— 8“_
203.44 S
- oV
05 )
87
3 2325
) '
o)
>
< fuls ~
X . it 1 i
((i\ : __,' - sl
- [ ]
A\
e~ 2641
421.97 5
B 729.75 :

Fig. 8.15. Motorul Stirling dimensionat
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-

Fig. 8.16. Ansamblul solar dimensionat

Date oferite de proddétor:

D, =105mm (motor Stirling)
S=52mm (motor Stirling)

Valori estimate desene:
Regenerator:

D, = 11484mm

Dy = 20344mm

L; = 8006mm

Prin calcul (23): [, =168nm
Tubulatug (prin care circuli Ny):
Dybe = 13125mm

153

Dpirer =4000mm  (concentrator solar)

Lupe = 20344mm
Dist,,. = 1903mm

Ansamblul de tuburi (partea supericaa
motorului):

D =14306mm

inttubes
Deyitubes= 21131mm
Schimlator de @ldura:
L ex = 23@5mm
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l ey = 6431Imm Dimensiuni motor Stirling:
Piston: L = 72975mm

DC =1125mm H = 993%6mm

Bield piston: Ansamblu solar:

Lo = 22312mm Dexrec = 83809mm

Calculul diagramei fluxurilor estédut pentru condii ideale (E=1000 W/r).

Q in ,total

Receptor solar

Q ossl

.

Qin

Q QOUt SE Caldura de Qouicogen
0552 Motor Stirling cogenerare
PSE Qoss4
QOSS?) [ Generator electric }
| Rec
[ Redresor }

P

e

Fig. 8.17. Diagrana fluxuri ansamblu solar

W
|n total A‘nlrror 1256an D'OOOF = 12566kW (848)

Prin s@&derea tuturor pierderilor cauzate de umlife de étre receptorul solar pe
suprafga oglinzii, precunsi pierderile cauzate de absaebpglinzii, ca urmare a intercepi
si a radiaiei, convegie si condugiei se obine cldura reai care ajunge in motor.
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. 8.49
O iocees = Mroc Bogne Ay [E = 81.208187.194112566m? mooo% _ gggaw 049

Avand in vedere & randamentul global al instalei este de 90% putem ahe
valoarea &ldurii totale faa pierderi.

Qtotallosse = 109/0 BD iﬁ-losses: 0'8882kW (850)

Q in = Q irrlosses Qtaallosse = 7994kW

(8.51)

Randamentul motorului Stirling este intre 33986%.
Pe = 3@, = 2638KW (8.52)
Pe = 3600, = 2878kW (8.53)

Generatorul electric are un randament de 73 %. Puterea dlelatriesirea din
generatorul electric are valoarea:

P.ec = 730 [Py (8.54)
P.ec = 192%W..2.101kW (8.55)
Redresorul are un randament global de 95.7%. Puterea électrigaloarea:
P, =957% [P, (8.56)
P, = 184RW..201kW (8.57)

Caldura livra consumatorului are valoarea:

Qouogen= Qn—Pe = 511BW..5356W (8.58)
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ierdut,umbra:552W

Qin,oglindareaI:12014W
absorbtieoglinda=961W

» pierdut,interceptie=201W
Qpierdut radiatie=379W

9 pierdut,convectie:985W

Q efectiv,receptor— 10552wW

QtOtal,IS 0

Qpierdut,conductie:675W

Qinms=7625 W

® Pierdut,MS+cogenerare=888W

Pus=2638
Qcogenerare=4987W
Fig. 8.18. Diagrama Sankey
Qpierdut,Ms:712W ansamblu solar
Qpierdut,convertor=83W
P.=1843W
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izolatie

S .

S X
S S 5§ /
N\ S = TR:85OOC
S Y. .~ S
OCS A Ch Q
2 . 1K

S R

O[\o y

N N

A

izolatie
. 214.59 mm . 778.97 mm
1257.14 mm

Avand in vedere & dimensiunile de
receptorului solar nu au fost disponibile,
aceasta este o0 sgk posibila pentru
dimensionarea acestuia.

Motor Stirling nu este simetric, astfel
izolatia in receptorul solar nu are acgea
grosime. Pentru calcularea motorului o
grosime medie a fost luatin considerare.

Partea interfn a izolgiei receptorului
este considerataproape atingand conductelele
prin care se circal N, (pentru ca o parte din
pierderi & poat fi evitate).

Fig. 8.19. Soluie de dimensionare a
receptorului solar

A
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8.4.5. Validarea schemel de calcul a motor ului Stirling solar bazata pe
Termodinamica Ireversibila cu Viteza Finita si Metoda Directa

Obiectivul acestei abordia fost de a simula indeaproape fumicarea reda a
ansamblului solar afa a pierde din perspectivieversibilititile [78], [94] (internesi externe).
Pierderile generate de vitefinita a proceselor reale au fost calculate, de asemenea au fost
calculate puteregi randamentul motorului. Primul principiu al termodinamicii pentru procese
cu vitez finita a fost folosit pentru a calcula pierderile de putere generate de pierderile de
presiune. Analiza prezendat fost aplicat la motoarele specifice care fuimmeaz dupa
ciclul Stirling, iar rezultatele au fost comparate cu perforenamgsurat a motorului.

Corelagia intre rezultatele analitice datele reale de performangie motorului india
faptul @ metoda direét care utilizeaz Primul principiu al Termodinamicii pentru procese cu
viteza finita este o metoda vialilde analiz pentru cicluri ireversibile. Aceasta tehiide
calcul pentru procesele din motorul Stirling a fost comBiimat o tehnica de calcul a
pierderilor si a randamentului ansamblului solar. Rezultatul este o teldeccalculsi de
optimizare a performaelor acestor sisteme. Ea are aplicabilitate la proiectarea motorului in
termeni de selei de elemente, cum ar fi dimensiunea pistongiluiteza acestuia, anmea
regeneratorulugi configurgia sa intera, precumsi proprietitile gazului de lucru. Rezultatele
au aplicabilitate, de asemenea, la proiectarea receptororului solar al motorului Tn ceea ce
priveste dimensiunea caviii receptorului $ mai mult, in general, la proiectarea de receptoare
pentru motoare Stirling care folosesc concentratoare solare de tip ghdiB86], [91].

Aceasi metodaprezice cu acurate putereasi randamentul a 12 motoare Stirling
atunci cand parametrii de ajustare au valori [80], [86], [91]:

2=0.45
y=0.27

Luand Tn considerare faptuki,cin modelul prezentat in aceadticrare teoretica
rezultatele obpute prin aplicarea metodei directe au fost comparabile cu cele declarate de
catre produdtorul motorului Stirling Sunmachine se poate concluzignanadelul de calcul a
fost validat, de asemenea, pentru acest tip de motor. Valorile parametrilor de ajustare utilizate
au fost aceleaca g in cazul celor 12 motoare Stirling validate.
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6
= 5
= /
=
£ 4 y
L ,
€ /
g
3 2
=
a

1

0

0,0 0,5 1,0 1,5 2,0

Viteza[m/s]

Fig. 8.20. Puterea motorului Stirling

Casi in lucrarea A Scheme of Computation, Analysis, Design and Optimization of
Solar Stirling Engines[81] puterea motorului Stirling csée, tinind cont de faptul &zavem
de-a face cu un motor mic, &rai turaie este de:n, = 5001000rpm.

40

35

30

25

20

15

10

Randament motor Stirling [%]

0,0 0,5 1,0 1,5 2,0

Viteza [m/s]

Fig. 8.21. Randamentul motorului Stirling

Randamentul are o evoletdescresttoare. Valorile obnute utilizand viteza de raia
furnizati de étre produdtor, sunt in intervalul celor prezentate in manualul detiomare al

motorului. (7. = 330..36%).
Luand in considerare faptuk dandamentul motorului scade o @atu crgterea

vitezei, de asemenea randamengulputerea ansamblului solar se compom aceeg
manies.
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3,5

|
#
i

N
o

Putere ansamblu solar [kW]
=
wu

1,0
0,5
0,0
0,0 0,5 1,0 1,5 2,0
Viteza [m/s]
Fig. 8.22. Puterea ansamblului solar
18
_.; —’

16

14

[y
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[uny
o

(e}

N

Randament ansamblu solar [%]
(o]

N

o

0,0 0,5 1,0 1,5 2,0
Viteza [m/s]

Fig. 8.23. Randamentul ansamblului solar

De asemenea, trebuié se constateacurmatoarele date de intrare au fost utilizate in
scopul de a oime curbele de putere gandament pentru ansamblul solar:

W . . . .
E =1000—; - valoarea maxima radiiei solare directe, cer senin, vara

m

ag,, = 097

o=5670107" %.(4
m
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k=06
mlK
£, =02
w
h. =
int mz [K
W
he>¢ = 7 m2 [K
0= 0308n

y =1.4 (Nitrogen)

8.4.6. Optimizarea motorului Stirling si a ansamblului solar

Performargle ansamblului se determirfrin aplicarea ecuior prezentate in
model. Aceast metodade analiZ face posibid optimizarea vitezei pistonulgi Tn acelai tip
ofera variante pentru optimizarea parametrilor oglinzii, receptorilaimotorului [91], [92],
[94].

Viteza optima apare atunci candldura disponibd Tn receptor este egdalcu
cildura maxina care poate fi absorfiide motor. Rata la care motorul poate absorbi caldura
depinde de viteza motorului. Deci, optimizarea este @atihaci cand motorul fuioneaz la
viteza la care toatcildura disponibid este egal cu cantitatea de caldunecesar pentru
functionarea motorului. O datce un optim de temperatura masina gazului de lucru a fost
stabilit, ati parametri cum ar fi diametrul pistonului, grosimea igelaeceptorului, etc. pot
fi variati si efectul dat de aceste vatiiasupra performaetor motorului va fi determinat [78].

Rezultatele acestei proceduri permit optimizarea oricaruia dintgd paeametri la
0 vitezi optima a pistonului stabilit anterior. Aceadt procedui arat, de asemenea,
sensibilitatea motorului la vatia acestor parametri [94], [95].

Fig. 8.24 repreziit curba de putere optimizapentru motorul Stirling. Avand in
vedere & motorul studiat fungoneaz la viteze mici, puterea dezvoliahu are valori
notabile. Dar chiar dacputerea nu are o valoare mare, randamentul este apropape maxim
pentru acest motor Stirling.

Putere: 500 rpm = 0.867 m/s => 2.459 kW
1000rpm = 1.733 m/s => 4.787 kW

Randament: 500 rpm = 0.867 m/s => 34.080%
1000rpm = 1.733 m/s => 33.166%
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Fig. 8.24. Puterea motorului Stirling
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Fig. 8.25. Randamantul motorului Stirling
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Performant@ansamblului solar depinde in intregime de eficienta a motorului Stirling.

20
18 -—Q.‘..*
16
14
12
10

Randament ansamblu solar [%]

o N B~ OO

0 2 4 6 8 10
Viteza [m/s]

Fig. 8.26. Randamentul ansamblului solar
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8.4.7. Analiza parametrica

Unul dintre cei mai importanparametri care influeegz performana unui ansamblu
solar este radig solad. Din pacate, aceastproprietate nu are valori constante. Aceasta
depinde de loca (latitudine), of si sezon. Performaale ansamblului solar sunt influeie
de ctre aceastai dupa cum se poate observa cele mai bune perfoensant atinse in timpul
verii si cel mai slabe in timpul iernii.

Putereasi eficienta motorului Stirling, in funge de varidia de stilucire a Soarelui in
timpul celor 24 de ore ale zilei se asa@amcu graficul care aratvarigia de stilucire a
Soarelui in timpul celor 24 de ore din zi (subcapitolul 8.3tdad astfel £ analiza este
corech.

3000

—g=—\/ara -Ll—Primava ra/Toamna e=gfr=|arna

2500 /‘\

2000

1500

1000 \
1

Putere [W]

500 /‘\

0 4 8 12
Ora

6 20 24

Fig. 8.27. Puterea motorului Stirling n futie de radig@a solaké direct
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18 —@=—\/ara

16 == Primavara/Toamna

e=gr=|arna
14

12 /
10

hd
[
(]
S
c 8
[0}
6 !
4
2
0 | !
0 4 8 12 16 20 24

Ora

Fig. 8.28. Randamentul motorului Stirling Tn fugie de radiga solaé direct

Daa variem parametrii constructivi ai motorului Striling (diametrul pistonului,
diametrul regeneratorului) se obsergadiferenta aproape insesizabila performgelor la
vitezele mici la care funioneaz motorul studiat. Diferelt notabile sunt sesizate valori mari
ale turaiei pistonului.

Viteza [m/s]

2,5
2 \
. \\
=
e ?.
.g 1 —8—Pel (Dreg=168mm)
e —+=Pel (Dreg=148mm) \
—Pel (Dreg=158mm) \
0,5 —&—Pel (Dreg=178mm) N
———Pel (Dreg=188mm)
0
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Fig. 8.29. Puterea motorului Stirling Tn futie de diametrul pistonului
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Fig. 8.30. Randamentul motorului Stirling Tn fute de diametrul pistonului
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Fig. 8.31. Puterea motorului Stirling n futie de diametrul regeneratoruluii
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Fig. 8.32. Randamentul motorului Stirling in fugie de diametrul regeneratoruluii

La varierea parametrilor constructivi ai oglingiiai receptorului solar se pot observa
difereng notabile in performaele ansambluilui solar, dagi in materie de puterai
randament al motorului Stirling.

9
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25 W
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0 mm:lzli
4 6
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Fig. 8.33. Puterea ansamblului solar in fgieade diametrul oglinzii
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Fig. 8.34. Randamentul ansamblului solar n ftiacde diametrul oglinzii

2,5

Putere [kW]

—4—R=0,92 -
== R=0,92 -
e=gr—R=0,96 -
=>é=R=0,96 -
=i¢=R=0,85 -
——R=0,85 -

———R=0,84 -

Silver mirror - Psolar assembly

Silver mirror - Pel

Gold mirror - Psolar assembly

Gold mirror - Pel

Aluminium mirror - Psolar assembly

Aluminium mirror- Pel

Mylar mirror - Psolar assembly

6 8

=== R=0,84 - Mylar mirror - Pel Viteza [m/s]

10

Fig. 8.35. Puterea ansamblului sokdmputerea electrica motorului Striling in funge de Tnvekul

oglinzii
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Fig. 8.36. Randamentul ansamblului solar in fiiade invekul oglinzii
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Fig. 8.37. Puterea ansamblului sokiputerea electrica motorului Striling Tn funge de emisivitate

Tabel 8.4. Caracteristicile structurale ale oglinzii parabolice si alereceptorului solar:

Diametru [m] 4
Emisivitate 0,2
Rédflectivitate (Argint) 0,92
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Fig. 8.38. Randamentul ansamblului solar in ftiade emisivitate

Obiectivul acestui demers a fost de a simula indeaproapeiciuaea real a
instalgiei solare cu cogenerare cu motor Stirlingtafa pierde informait referitoare la
mecanismele care genergaeversibilititi (internesi externe). Pierderile generate de viteza
finita a proceselor reale s-au calculat, pe baza primului prncipiu al termodinamicii pentru
procese cu vitezfinita.

Aceasta tehnicde calcul pentru procesele din motoarele Stirling a fost conibtoiat
un calcul al pierderilosi a randamentului instaliai solare cu cogenerare cu motor Stirling.
Rezultatul este o tehricde calculsi optimizare a performaator unor astfel de sisteme.
Influenta parametrilor asupra randamentuguiputerii au fost studiate, (viteza pistonului,
diametrul oglinzii, emisivitatea receptorului, reflectivitatea materialului oglinzii, tadia
solag direct diurna si sezonief). Acest studiu ar putea fi folosit pentru 0 mai bpndiectare
a instalaiei de cogenerare cu motor Striling. Ea are aplicabilitate la proiectarea motorului n
ceea ce priwte alegerea unor elemente cum ar firimeasi viteza pistonului, dimensiunea
regeneratorulusi configurgia sa internasi proprietitile gazului de lucru. Rezultatele au, de
asemenea, aplicabilitate la proiectarea receptorului solar al motorului Stirling, in ceea ce
priveste dimensiunea cauitii receptoruluisi, Tn general la proiectarea receptoarelor asuc
motor Stirling care folosge concentratori parabolici.
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8.5. SCHEMA DE CALCUL A UNUI MODEL TERMODINAMIC
DEPENDENT DE TIMP AL PROCESULUI DE REGENERARE A
CALDURII INTR-UN MOTOR STIRLING SOLAR

Scopul acestui subcapitol est# gropunaun set de modele termodinamice pentru
regeneratotinand cont de dependenge timp a procesului de transfer dédara si sa le
combine cu descrierea termodinainboncentrat a motorului Stirling solar.

Prin utilizarea metodelor analiticg numerice, optimul puterii dezvoltate de motor
este olinut, in condiiile in care diferite constante sunt sau nu considerate (ex. rata de transfer
de aldura disponibik la sursa calda

Se efectuedizsi 0 analiz paramentrig a puterii dezvolatate de motgra variabilelor
termodinamice de stare corespitoare modelelor parametrice pentru motor.

Concluzia principa a acestui subcapitol esté se va reconsidera comportamentul
tranzitoriu al schimhbi@rului de d@ldura regenerator pentru maximul de putere dezvokat
designul optimal al motorului Stirling solar.

8.5.1. Nomenclatura

arie [nf]
constante

ddura specific [J kg* K7
conductantdermici [W K™]

> >
W
O

masa gazului din ciclu [kg]
aldura [J]

constanta gazului [J R
temperatura [K]

timp de contact [s]

c T 4 x10x$VLO3 X O

coeficient total de transfer de caldura [W K]
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lucru mecanic [J]

puterea dezvoltaide motor [W]

Simboluri grecesti

T > =

Indici
C
CH
DL

D

opt

RC
RD
SH
SL

raportul @ldurilor specifice
randamentul regenriii caldurii
raportul de comprimare
temperatura adimensioaal
constanta de timp [s]

relativ la procesul de incarcare

relativ la procesul de Taicare de la gaz la sursa calda
relativ la procesul de Tdocare de la gaz la sursa rece
relativ la procesul de descare

relativ la gaz la sursa calda

relativ la gaz la sursa rece

optim

relativ la regenerator

relativ la regenerator lg procesul de riccare

relativ la regenerator ka procesul de descare

relativ la sursa calda

relativ la sursa rece

8.5.2. Introducere

Consideréi asupra produ@ti de energiesi asupra mediului impun resttic in
functionarea motoarelor termice actuale (motoare cu ardere dntemnbine cu gaze, turbine
cu abur), dar totodatdau startul cercati privind folosirea de metode alternative. Motorul

Stirling aparare ca un potential candidat eficiemepoluant.

Noi metode termodinamice complementare pentru optimizarea motoarelor au fost
dezvoltate recent. Unii autori au luat in considerare sinteza @d@rcaiterioare privind
analiza si optimizarea motorului Stirling,si au propus noi modelginand cont de
ireversibilititile majore ale motorului [98, 99]. Al au studiat motorul reciproc intern
reversibil — asemanator ciclurilor motoare cu regenerarealdieirg si transfer de dalura
linear externsi au aratat & maximul de putere prodaigle motor corespunde cu jumatatea
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lucrului mecanic ireversibil in limita regerier perfecte, rezervoare infinite (termostate)
endoreversibilitate [97].

Qvalesi Smith Jr. [100ki Wu et al.[101] s-au concentrat pe regenerarea impeifact
caldurii Tn regenerator printr-un parametru cate asate independemtde timpul necesar
regeneirii. Este de notat originalitatea acestor fuccitate relativ la caracteristica putere —
randament a motorului care a@ragloarea optimalpentru puterea prodius

Evident, regenerareaildurii este un proces care are un impact important asupra
designului optimaki asupra caracteristicilor motorului Stirling. Astfel, un studiu anterior [99,
102 - 104] se concentreape influena regeneratorului asupra optimului motorului Stirling
cand un proces stanar de transfer deildura are loc in interiorul acestuia.

in acest subcapitol se intéameaz si se reconsidere optimizarea motorului Stirling
solar prin propunerea de modele pentru procesul de regenetddarda dependente de timp.

Modelele pentru regenerator caun optim al designului corespuitar maximului de
putere produs de motor [105, 106]. Ele leageficacitatea regeneratorului de capacitatea
calorica a mediului de lucru,igonductama suprafeei de transfer deatdura a regeneratorului.
Dezvoltarea modelelor conduce la timp de relaxare constant pentru procesel&aidsic
desdarcare a &ldurii in matricea regeneratorului.

Asadar, se eviderza cat de importat este ingia termi@ a matricii solide n
legatui cu durata procesului de regenerare. In agildcorespunzatoare al@di minimului
conducatarai globale de transfer deildura, rezultatele preziatconsidergile optimale de
desing pentru motor.

Modelele propuse au aplicabilitate pragtion designul ansamblului solar cu motor
Stirling, mai exact in determinarea parametilor optimali de tfonare. Ansamblul solar
analizat este compus dintr-o oglinda paratiohis receptor, un motor Stirling un generator
electric (Fig. 8.14).

8.5.3. Baza modelelor propuse

8.5.3.1. Transfer de &ldura intre sursa cald, sursa receai gazul de lucru din
ciclu

In Fig. 8.39 ciclul motorului Stirling este reprezentat ca fiind in contact cu @ surs
calda de temperaturgonstant (Tsy— partea cald), respectiv cu o suigece de temperatur
constant (Ts_— partea rece).
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Fig. 8.39. Diagrama T - S a ciclului Stirling

Transferul de @&ldura la sursa calddi la sursa rece este efectuat conform legilor liniare
de transfer de ¢dura:

Q= K {T,- T,)0 = mRIT, On(}) (8.59)
Q= KT, - T)Ot =—mRT, n(4) (8.60)

Pentru motorul endoreversibil cu regenerare perfdet éldura, primul si al doilea
Principiu al Termodinamicii aplicate ciclului impun:

W=Q, _|Q|_| (8.61)
9,9 .
T, T

8.5.3.2. Proces de regenerare aldurii dependent de timp

Schimbiorul de @ldura regenerator este caracterizat de 0 matrice par@asgirui
capacitate termic si temperatud medie instantanee suntmgc, ) si respectiv, TR(t).

Asemiinator, gazul de lucru al ciclului, asimilat cu un gaz ideal, are capacitateademac

si temperatura medie instantan@(at). Regenerarea imperféiceste cauzatde transferul de
cildura imperfect intre gazul de lucgi matricea porods prin interfaa A, cu coeficientul
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global de transfer deildura U , care se presupune a fi constant. Conduateattransfer de
caldura corespunitoare regeneratorului este dlde ecugaa:

K.=U.A (8.63)

Asa cum este ilustrat in fig. 8.39 doua bilantermice corespuroare proceselor de
incarcare, respectiv desxare ale matricii pot exprima regenerarea impetfd@7]:

I’QDQR EQTEH - TEL) = mig, EGTH _TDL) (8.64)
I’QD@,R EQTEH _TII;L): mig, EGTCH _TL) (8.65)
unde ma este masa regeneratoruluirseste masa gazului de lucru.

In ec. 8.64 -8.65 presupuneﬁH <T,, 'TRL >T,, unde'TRH si '|TRLsunttemperatura

maxinma, respectiv minih a matricii regeneratorului. Dacse consideraca procesele de
Tncarcare/desircare in ciclu sunt simetrice se wig [107]:

— Ten —T, :TH ~To
" T, -T, T, -T,

(8.66)

unde &, este eficacitarea regeneratorului.
O primi relaie intre cele dousi variabil&,,, , T, seobtine combinand ec. 8.64-8.66:

mg l:tpR [(-TRH _-FRL): &g LMLE, EQTH _TL) (8.67)

in plus, pentru simetria fizica proceselor de Tarcare/desircare ale matricii solide a
regeneratorului, o a doua rgéapoate fi luat in calcul [107]:

T t T =Ty +T, (8.68)

Temperaturile in regenerata_'[_:iH : 'TRL sunt exprimate conform refidor 8.67 - 8.68 ca
fiind functii de T, , T , si de doi parametriisi anume, eficacitarea regeneratorulyyj, si

H ! L?
. , - mLe,
raportul capaciiii termice a matricii regeneratoruIbHT.
Mg LCp

8.5.4. Prezentarea modelului general

Puterea medie prodiuusie motor depinde de durata tétal ciclului. Aceasta este
calculati luand in considerare timpii pentru cele patru procese din ciclu:

L=t +t +lacFigp (8.69)
unde:t, , t, sunt timpii de contact pentru transferul dddora de la sursa calda la gazul de

lucru, respect de la gazul de lucru la sursa rege; t,, sunt timpii de contact ai schimbului

de cldura dintre matricea regeneratorulgi gazul de lucru in timpul proceselor de
incircare/desarcare.
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8.5.4.1. Expresia timpilor de contact din ciclu

Primul ¢ al doilea termen in ecta 8.69 rezulta direct din ecuatia 8.59 si ecuatia 8.60.
Ei sunt de asemenea intercongala ecugéa 8.62.

Pentru a exprima timpii de contatf.si t
matricii solide este dezvoltat [107]:

=p» Calculul procesului de incalzire a

tre

Qe = J.QRc(t)dt (8.70)

CU:
QRC = Kge _-FR (t)) (8.71)

Temperatura gazului ce traverseaza matriteajariazi de la T, la T, , asadar
temperatura medie a gazului In regenerator este aproximativ coréspuez mediei
aritmetice a celor douzemperaturi. Temperatura medie a matricl,, variazi de la

T.(0)=T,, la Ti(tee)=Tay. Se consider o varigie liniari a temperaturii matricii
regeneratorului. Se exprinca:

-TR(t) =Te + Tou ~ T [ (8.72)

Combinand ecuale 8.68, 8.71, 8.72 in ectia 8.70, transferul deafdura in timpul
procesului de Trizcare a matricii solide corespunde urmatoarei expresii [107]:

K .. Ky [
QRC = RCZ RE EGTDL - ) RCZ

Dezvoltarea analiticpentru procesul de descare este de aceefgrma [107]:

RS [{T,, -T,) (8.73)

QRD:%[QT ~Toy )= KRDZEﬂRD qr, -T,) (8.74)

De asemenea, conductelet de transfer de aldura pentru procesele de
incarcare/desircare se asimiledza avand acegavaloare:

Kre = Krp = Kg (8.75)

Ipoteza menonati anterior duce la urétoarele egaliti:
tRC :tRD:tR (876)
Qo = Qe =Qr = - L) (8.77)
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8.5.4.2. Expresia puterii medii dezvoltate de motor

Pentru a determina puterea medie dezvotlatmotor, avem nevoie de timpul total de
contact al cicluluit, . Acesta se exprianfolosind ecusile 8.59, 8.60, 8.69, 8.73, 8.768.77:

T T 4L, [nle
t = mROn(A EE H - L +—R v (8.78)
( ) KH |:qTSH _TH) KL EQTSL_TL) KR

Se observaca in ecusia 8.78 eficacitatea regeneratorului este un parametru al
modelului. O dezvoltare viitoare a modelului va explora in detaliu inffusggeneratorului
asupra timpului total de contact al ciclului.

Urmatoarea expresie rezélprin combinarea ectidor 8.59 — 8.61 §8.78 [107]:
W W mRI{T, -T,)0n(A)
t
. mERD]n(A)[E T, _ T, }r ALk, nLe,
Ky I:QTSH _TH) K, [(TSL _TL) Kr

(8.79)

8.5.5. Dezvoltarea modelului
8.5.5.1. Dezvoltarea modelului relativ la regenerareddurii

In acest model s-a considerat un regenerator adiabatic, prin caré ginditix mediu
de gaz de lucru. Deci, pentru procesul dértare a matricii regeneratorului fluxul mediu de
gaz este:

. m
m=— (8.80)

tRC

In timpul aceluiaiproces bilarl termic instantaneu pentru gazpentru matrice este:

ez, o, —T(t)):KRzﬁTH%(‘)—T—R(t)j 51
nhEI:PRBdT— K [ﬁT “;T() 'ITR(t)j (882)

cu profil linear de varige a temperaturii gazului de lucru [111].

Combinand ecuale 8.81 si 8.8%i tinand cont de condile initiale (t= 0,'I_'R :'TRL)
se ohine profilul temperaturii [107]:

t

T-T=(%-T)e - (8.83)
undeT ede constanta de timp relatilé procesul de Triccare a matricii regeneratorului:
i m;, [&
r,=|1+ 2tMie, | R % (8.84)
Kx 2[mne,
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intr-o manieraasemanatoare se oi® si expresia pentru procesul de disare a
matricii regeneratorului:

t

TO-T=(Th-T)e " (8.85)
Constantele de timp pentru procesele dértare/desircare au valori egale:
T4=T,=T (8.86)

De asemenea, temperatura gazEﬂ(Ii) rezul& din ecusia 8.81 combinatcu ecudile
8.83 sau 8.85 in concordartu procesul de iiccare/desircare considerat.

8.5.5.2. Expresii corespunzatoare ale Ity

Din moment ce simetria intre procesul deaioare/desircare exist, combinarea
bilantului termic al regeneratorului adiabatic dat de gau& 67 impreuna cu ecuatiile 8.83 si

0.85 candt =trrezulta [107]:

m = th[t_Rj (8.87)
my (¢, 207

Ecuaia 8.87 impreuna cu ectia 8.84 arat ca timpul de contact pentru transferul
termic in regeneratorf,, depinde de capacitatea tertnia gazului de lucryi de cea a
matricii, MLE, si m, [€, , de conductaat termi@ a regeneratoruluK ., si de eficacitatea

regenedrii, &,. De observat cacsti patru parametrii pot fi interconegtasi ca t nu
depinde de temperatura gazului de lucru.

Cateva notgi sunt introduse, cum ar fi inga termia [107]:

m [
=R B (8.88)
mL¢,
si cuotientul care actioneaza o referintde timp [107]:
m, [
g=—"""¢ (8.89)
KR
Eventual, din ecuale 8.84 § 8.87 impreuna cu ectide 8.88 ¢ 8.89 rezuli:
ZEEH DArctf{glRH
ty = (8.90)
{1— | DArctl{glRH
Pentru valori mari are ingei termice se poate observa:
t. O IZQR B _ 2L, nie, (8.91)

[(1‘%) B 1-&; Kgi
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Aceasta este o aproximare de ordinul | a geu8.90. Se aréttrei ci din care §
rezulte timpii de contact ai ciclulyi anume, masa gazului de lucru trebui lingitatu §i)
conductara de transfer de aldura a regeneratorului trebuie amta sau eficacitatea
regeneratoruluk, trebuie limitaé.

8.5.5.3. Cautarea minimului conductaei totale termice de transfer deldura
a motorului

Pentru a ilustra utilitatea modelului prezentat, se impune un obiectiv referitor la
design,si anume optimizarea costului schimdéului de @ldura al motorului. In consecinga
modelul este dezvoltat ca siinimizeze conductaattermic totak de transfer de édura K,

Daca timpii de contact sunt considéra fi variabile, expresia conductanttermice
totale de transfer deildura rezulé din ecudile 8.59, 8.60 si 8.91i gste dat de:

_ MR, On(4) mRO, On(A) 40k, One,
(TSH -Ty )EﬂH (TSL _TL)EﬂL (1_£R)[ﬂR

(8.92)

T

Timpul total de contact (Ec. 8.69) este considerat ca paragieteupermite calculul
fluxului mediu de &ldura livrat motorului:
mCRLT,, D]n(/]) _ Ky [(TSH —Ty )[ﬂH

Q= t; t

(8.93)

Ecuatia 8.93 furnize@zo relgie intre conductaatsursei caldei timpul de contact la
sursgi cand fluxul mediu deatdura este datigemperatural,, este impus

Folosind ecugile 8.69, 8.92 §8.93 disim [107]:

< = QM T, D( mCROn(A) , ALk [nle, (8.94)
_ QI To—To (& -1y _2|]R) (1_£R)[ﬂR
S mmR0On(A)) "
Relaia poate fi rescrisca:
=A._B__.C .95
t, t-t,-20, tg
unde A, B,C sunttrei constant pozitive.
Constantele positive sunt:
A= Q[ﬂ.T (8.95.a)
. _ Qy
SH
mR0n(A)
TL
B=- CR0On(A) (8.95.h)
st L
_ AlEg tnie, (8.95.c)
1-¢&4



Optimizarea exergoecononii@ sistemelor de trigenerare a energiei

Este usor de afat, folosind derivate simpleioptimul pentruK+ este olahut pentru:

o -20,

Lot == (8.96)
1B
A
te = F— & E/E 3 (8.97)
= 2 A VB 2] |
Rezult ca KTopt ede propotional cu frecveta motorului gacum arai ecwatia:
Koo :ti[bﬁ\h/ﬁh/z f (8.98)
T

8.5.6. Consecinta dependentel eficacitatii regenerator ului de parametrii
motor ului

TnA setiunea precedeat eficacitatea definit a regeneratorului (Ec. 8.66) a fost
utilizata. In loc &2 se considere eficacitatea ca parametru, presupueegeneratorul este un
schimkitor de @ldura in contracurent. Eficacitatatea esteidds expresia:

1
=&, =1-— 8.99
M= 0 =1 0 (8.99)
Cu:
NTU, = Ke g (8.100)
mCe

p
Datoriti acestei dependee, ecuaiile 8.87si 8.100 impun o fune specifia a 6,1
pertru 1, si anume:

i, = 2% o (8.101)
1-x,0
unde funda X, = f(l ,T) ede soluia ecuaiei urmitoare [107]:
2[x
=th(x 8.102
1+ x0 (x) ( )

Optimizarea puterii medie produse de motor (Ec. 8.79) sau a conglidErmice
totale K, ((Ec. 8.92) sau Ec. (8.94)) este idedtim formi cu o optimizare referitoare la

variabilele de timp sau gerea conductagelor. Singura diferegd intre cele do&i metode o
constituie constanta care s-a schimbat (Ec. 8.100), in limitele in cafia teemic, |, are
valori ridicate.
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8.5.7. Rezultate

Rezultatele olxpute cu ajutorul modelului pun in evidengh regim optimal care
asigun fungionarea in cele mai bune cotida sistemului.

Fig. 8.40 — 8.44 au fost ghute prin varierea temperaturii la sursa cdiate 700 —
1300 K. In acest fel dependartimpilor de contact la sursa calddirsa recgi in regenerator
pentru procesul de facare/desarcare in funge de conductaat termi@ totak a fost
evidentata.

Asa cum am mergnat anterior se impune ca obiectiv optimizarea designului
schimbaorului de @ldura si a funaionarii ansamblului. Modelul este dezvoltat pentru a
minimiza conductam termié@ totak. Prin analiza paramettica modului in care timpii de
contact influer@az conductara termic totak acest obiectiv poate fi atigsse poate efectua
optimizarea.
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Fig. 8.40. Variatia timpului total de contact pentru transferul dilara intre gazul de lucrg sursa
caldi fungie de conductaa termic totak
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Fig. 8.41. Variaia timpului total de contact pentru transferul dilara intre gazul de lucrgi sursa
rece funge de conductaattermic totak
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Fig. 8.42. Variatia timpului de contact necesar transferului gldwra intre matricea regeneratorului s
gazul de lucru n timpul procesului de drcare/desircare fun@ge de conductaattermié totak
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Fig. 8.43. Reprezentare comparatia timpilor de contact de transfer dadura funcaie de
conductara termic totak

Reprezentarea comparatigatimpilor de contact de transfer dddura (Fig. 8.43)si
influenta lor asupra conductamttermice totale facilitedz gasirea unui regim optim de
functionare.

In Fig. 8.44si Fig. 8.45 se eviderazi varigia lucrului mecanic produs de motorul
Stirling in functe de temperatdrsi conductam termié@ la sursa caldaSe observad evolute
cresatoare a lucrului mecanic cand temperatureopductara termic isi maresc valorile.
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Fig. 8.44. Variaia puterii totale produse futie de temperatura sursei calde
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Fig. 8.45. Variaia puterii totale produse futie de conductaattermi@ a sursei calde

Eficacitatea regeneratorului este un parametru foarte important care edzent
functionarea intregului ansamblu. In concordanu rezultatele experimentale disponibile
domeniul de funepnare pentru eficacitatea regeneratorului este intre 3% % [102] aa
cum arai Fig. 8.46 si 8.47.
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Fig. 8.46. Variatia timpului de contact pentru transferul diédara intre matricea regeneratorulii s
gazul de lucru n timpul proceselor dedruare/desarcare fun@e de eficacitatea regeneratorului
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Fig. 8.47. Variatia conductarei totale de transfer déldura fungie de eficacitatea regeneratorului

Toate evoluile corespund studiilor efectuate anterior [82], fapt ce face pasibil
validarea modelului prezentat Tn acest subcapitol.
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CONCLUZII

Acesti tez de doctorat a fost elaboiigientru a aspunde la intrebarile:

1. Este poligenerarea de energie o alterdatigbila pentru viitor?
2. Cum poate fi folosit energia solarpentru poligenerarea de energie?

Cercetarea desfdsati in cadrul acestei lugn de doctorat aaspuns acestor intreta
oferind ¢ justificari pertinente in ceea ce prite raspunsurile oferite.

C.1. CONCLUZII GENERALE

Analiza exergeticai utilizarea metodelor eficiente de cercetare bazate pe prapeieta
reale ale agentului de lucru, repreziotstrategie unicacapabii si semnaleze distrugerile de
energie utilizabid. Diminuarea distrugerilagi a pierderilor de exergie conduce la ameliorarea
randamentului sistemului in cauzZPentru a olme o abordare cat mai aproape de realitate
trebuie luat in considerare modelul gazului real procesului de combustie.

Analiza energeticpune in evide@tdoar pierderile sistemului la interamea sa cu
mediu ambiant. Studiul bazat doar pe Primul Principiu al Termodinamicii nu este capabil s
contabilizeze distrugerile interne care sunt legate intrinsec de fiecare proces termodinamic.
Performangle energetice ale diferitelor sisteme nu pot fi comparate intre ele, avand in vedere
faptul c ele nutin cont de parametrii intensivi ai agentului de lucru intieleu parametrii
intensivi ai mediului Tnconjuator.

Analiza exergeti€ a sistemelor cu turbine cu gaze a scos in ewddsarselesi
evoluiile distrugerilorsi pierderilor de exergie la vatia parametrilor decizionali indicand in
acest fel strategii pentru modificarea structurii sistemelor. Avand kibBrmaiile oferite
de analiza exergetics-a convenit&introducerea unui schimtmt de @ldura recuperator este
0 solute constructivamenift s imbundateasd performangle sistemului. Analiza exergetic
conduce la optimizarea futienarii si a construgei sistemelor cu turbine cu gaze.

In ceea ce priveég motorul Stirling solar pentru apligiade micro-cogenerare, se poate
concluziona & obiectivul acestei sé@ani a tezei a fost de a simula indeaproapetfanarea
reak a instal@iei solare de cogenerare cu motor Stirliriga fa pierde informaitreferitoare la
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mecanismele care genergaeversibilititi (internesi externe). Pierderile generate de vitez
finita a proceselor reale s-au calculat, pe baza Primului Prncipiu al termodinamicii pentru
procese cu vitezfinita.

Tehnica de calcul pentru procesele din motoarele Stirling a fost cotlmnatn
calcul al pierderilorsi a randamentului real al instéki solare de cogenerare cu motor
Stirling. Aceast metodase bazeazpe aplicarea Primului Principiu al Termodinamicii pentru
procese cu vitezfinita si foloseste Metoda Direct Rezultatul este o metodfe calculsi
optimizare a performaeltor unor astfel de sisteme. Influantparametrilor asupra
randamentuluki puterii au fost studiate, (viteza pistonului, diametrul oglinzii, emisivitatea
receptorului, reflectivitatea materialului oglinzii, ragasolas direct diurna si sezonief).
Acest studiu ar putea fi folosit pentru o mai byrdiectare a instafi@i de cogenerare cu
motor Striling. Ea are aplicabilitate la proiectarea motorului in ceea catpraiegerea unor
elemente cum ar fi animeasi viteza pistonului, dimensiunea regeneratorgiwonfiguraia
sa interna si proprietitile gazului de lucru. Rezultatele au, de asemenea, aplicabilitate la
proiectarea receptorului solar al motorului Stirling, in ceea ce gpeidkmensiunea cavtii
receptoruluisi, Tn general la proiectarea receptoarelor amicmotor Stirling care folosge
concentratori parabolici.

Modelul dependent de timp propune un model de design pentru motorul Stirling solar
ce include aspecte referitoare la treertermia a proceselor din matricea regeneratoare.
Subliniazi importana procesului de regeneragiepropune 0 viziune mult mai cuprifitoare
privind influeng transferului de ddura in regenerator asupra optimului de putere prb@cis
sau fira constrangeri)si asupra designului optim al schimbgului de d@ldura. Analiza
parametrid¢ a modelului demonstreain particular & reprezentarea regeneratorului doar prin
eficacitatea sa nu este suficigntapt datorat conexiunii sale cu naml corespunitor de
unitati de transfer NTW. O nouaevaluare este propugprin introducerea a doi noi parametrii,
si anume raportul ingiei termice, |, § cuotientul,0, ca referintade timp.

C.2. CONTRIBUTII ORIGINALE

Principalele contribut originale ale aceste teze de doctorat sunt:

A\

Simularea instaléi de turbinicu gaze cui fara recuperare de t@ura cu ajutorul
Engineering Equation Solver;

Utilizarea modelului gazului real al procesului de combustie;
Simularea funaonarii schimbaorului de é@ldura recuperator cu pti;
Calcului cderilor de presiune din schintioiul de @ldura recuperator;
Analiza costurilor instakeei pe baza principiilor exergoeconomice;

YV V. V V V

Identificarea zonelor cu probleme din instaale turbinacu gazesi oferirea de soluit
pentru ameliorarea performaiar astfel incatasse ajungda un regim de funtonare
optimal;
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» Simularea fungonarii instalgiei cu absorbe de amoniac in apzu ajutorul
Engineering Equation Solver;
» Analizarea ssimularea fungonarii instalaiei de trigenerare de energie;

> Aplicarea metodei directe pentru un motor Stirling pentru aplicde micro-
cogenerare de energie;

» Validarea metodei directe pentru un motor Stirling pentru aplicke micro-
cogenerare de energie pe baza datelor experimentaiatelpe motorul Sunmachine;

» Calculul radiaei solare directesi validarea rezultatelor cu ajutorul datelor
experimenentale;

» Dezvoltarea unui model matematic pentru simularea procesului de regenerare a
caldurii dintr-un motor Stirling solar pentru cazul endoreversibil.

C.3. PERSPECTIVE DE DEZVOLTARE ULTERIOARA

Aceasl tezi de doctorat este doar inceputul. O multitidine de perspective pentru
dezvoltarea conceptelor dezxbée in cadrul acestei lugr se pot dezvolta in viitor. Cateva
dintre potenglele perspective in vederea continugubiectelor dezldfite sunt:

» Analizasi simularea unor pe principii exergoeconomice a unor alte tipuri detinstal
de turbine cu gaze: instélade turbine cu gaze cu compresiune adiabatictrepte,
instalaii de turbine cu gaze cu ardere in trepte;

» Analiza si simularea instalzei cu absorbe de amoniac in @pameliorai sau a
instalaiei cu absorbe de amoniac in aga dou trepte;

» Analizasi simularea celorlalte configuiaprezentate in capitolul 7 pentru inst#a
de trigenerare a energiei, respectiv configilea cu schimbatorul de adura
recuperator in aval/paralel cu schirtdoil de éldura folosit pentru producerea apei
calde (boiler);

> Efectuarea analizei exergetice pentru instatle micro-cogenerare de energie cu
motor Stirling Solar;

» Utilizarea conceptului de exergie saldn analiza exegetica instafiei de micro-
cogenerare de energie cu motor Stirling Solar;

» Modelarea altor instalatsolare de micro-cogenerare cu motor Stirling utilizand alte
tipuri de captatori solari;

> In cazul instalaei hibride (solar — biogaz) de micro-cogenerare cu motor Stirling, se
poate calcula influeat compoziei chimice a diferitelor tipuri de biogaz asupra
performanelor instalaei;

> Dezvoltarea de modele matematice pentru simularea procesului de regenerare a
caldurii dintr-un motor Stirling solar pentru cazul in care se ia in calcul generarea de
entropie.
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A.2. SCHEMA INSTALATIE DE COGENERARE CU MOTOR STIRLING
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A.3.SPECIFICATII DE DESIGN S| DE PERFORMATE PENTRU ANSAMBL URI

Tinadnd cont de faptul & pentru instalga SUNMACHINE Solar nu sunt disponibile date experimentale, séneacont de literatura de

STIR

LING

SOLARE CUMOTOR

specialitatesi de datele experimentale a unor ingitablare deja existente, pe baza dimensiunil@erformaelor acestora in compai@cu instaléa

SUNMACHINE.
SISTEM
Nume Vanguard MDAC German/Saudi| SBP 7.5m CPG 7.5m Aisin/Miyako STM Solar PC
An 1984 1984 — 1988 1984 — 1988 1991 1992 — 1992 — 1993 —
Electricitate 75kWw @ 950 | 8.5 kW@ 900 .
net 25 kW 25 kW 52.5 kW 9 kW W/ W/ 25 kW (design)
29.4 %@ 760C 0 0
Randamerit | temperatura | 29%-30% | 23.1% 20.3 % 19% @950 1 16%@900 | .+
. W/m W/m
gazului
< 3 buit,
Numar 1 6 2 5 14 planned 3 planned 1
. Riyadh, Saudi | Span (3) Miyako s, i
Locatie(no.) CA CA(4), GA NV | 2 Gemany (2) CA, TX, PA Japan SNL - TBC
CONCENTRATOR
Productor Advanco MDAC SBP SBP CPG CPG —
Diametrd’ 10.57 m 10.57 m 17 m 75m 7.3m 7.5m —
Ti Oglinzi de stici | Oglinzi de stick | Membrana Membrana Membrana Membrana B
P fatetate fatetate intinsa intinsa intinsa intinsa
No. defatete 336 82 1 1 24 24" —
g‘tgilr‘;'““ea 0.451X0.603m 091X122m| 17mdia | 7.5 mdia, 1524mdia. | 1524mdia. | -
Supafai Sticki/Argint Sticki/Argint Sticla/ Argint pe | Sticla/ Argint pe | Film _de_ plastic | Film _de_ plastic |
otel otel aluminizat aluminizat
('Tr‘ﬂc't?;:l;“"tate 93.5 % 91 % 92 % 94 % 850%1t078% | 85%1078% | -
Cone@ntraré 2750 2800 600 4000 1670 1540 —
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SISt? m de E_xocentnc Az-el Az-el Polar Polar Polar -
urmirire gimbal
Randament 89 % 88.1 % 78.7 % 82 % 78 % 78 % —
MOTOR
Produditor USAB USAB USAB SPS/ Solo g‘;,rg’owe” Aisin Seiki STM/DDC
Modd 4 —-95 Mk Il 4 —95 MK I 4275 V - 160 9 kW NS30A 4-120
Tip Kinematic Kinematic Kinematic Kinematic Free — piston Kinematic Kinematic
Pukere 30 kW (redus la
(electrica) 25 kw 25 kw 50 kw 9 kW 9 kw 8.5 kW) 25 kw
Gaz de lucru Hidrogen Hidrogen Hidrogen Heliu Heliu Heliu Heliu
Presiune (max) | 20 MPa 20 MPa 15 MPa 15 MPa 4 MPa 14.5 MPa 12 MPa
Temperatura | 2. 720°C 620°C 630°C 629C 683C 720°C
gazului. (max)
Randament max| 41 % 38 % — 42 % 42 % 30 % 33%" " 25 % 42 %
RECEPTOR
. Radiaie directa | Radiaie directa | Radiaie directa | Radiatie directa | Teava calddle | Radiaie directa | Radiaie directa

Tip " . " Fe = He e

pe tuburi pe tuburi pe tuburi petuburi Sodiu pe tuburi pe tuburi
Dlame_trul__ 20 cm 20 cm 70 cm 12 an 18 cm 18.5cm 22 cm
deschiderii
Flux max 75 Wicrh 78 Wienr 50 Wenr 80 Wenr 30 Wenr 30 Wenr 75 Wenr
Temperatura | g, g - 80C°C 850°C 67C* T | 780°C 80C°C
tubului. (max)
Randament 90 % 90 % 80 % 86 % 86 % 65 % 85 % to 90 %

*

*%

*% %

+

++

+++

++++

La 1000 W/nf, daci nu se specificalte condi
Diametru echivalent
32 pentru output ridicat temporar
Raport geometric de concentrare
Include alternator
Depinde de concentratorul utilizat

Temperatura internd evii (vapori de Na)
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A.4. SPECIFICATII TEHNICE PENTRU CATEVA TURBINE CU GAZE

MODERNE [15]
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Turbin a Producator Putere [Mwe] Randament [%]
SIA-02 KAWASAKI Heavy Industries 0,2 16,5
SIT-02 KAWASAKI Heavy Industries 0,4 16,2
PW6GE Ebara Corporation 0,6 20,9
PW6M Ebara 0,6 22,5
PWT7E Ebara Corporation 0,7 22,0
S2A-01 KAWASAKI Heavy Industries 0,7 21,9
PW7M Ebara 0,8 23,5
SB5 MITSUI Eng. & S.B. Co. 1,1 25,5
TGC105CS Tuma Turbomach 1.1 24,2
Saurn 20 Solar 1,1 24,2
M1A-01 KAWASAKI Heavy Industries 1,2 20,9
PW12M Ebara 1,3 22,5
M1A-11 KAWASAKI Heavy Industries 1,3 24,5
M1A-13CC KAWASAKI Heavy Industries 1,4 22,3
KG2-3C Dresser-Rand 15 15,8
M1A-03 KAWASAKI Heavy Industries 1,5 21,9
M1A-13 KAWASAKI Heavy Industries 1,6 25,5
PW14M Ebara 1,6 23,5
Hurricane Europcan Gas Turbines 1,6 24,5
KG2-3C Dresser-Rand 1,8 16,0
KG2-3E Dresser-Rand 1,9 16,5
PGT2 Nuovo Pignone 2,0 25,0
KG2-3E Dresser-Rand 2,1 16,9
M1A-23 KAWASAKI Heavy Industries 2,2 26,2
M1T-01 KAWASAKI Heavy Industries 2,3 20,4
M1A-13CC

(steam KAWASAKI Heavy Industries 2,4 33,7
injection)

CX501-KB3 Centrax Gas Turbine 2,7 25,0
SB15 MITSUI Eng. & S.B. Co. 2,7 25,6
M1T-03 KAWASAKI Heavy Industries 2,8 21,4
501KB3 Allison Engine Company 2,8 26,0
M1T-13 KAWASAKI Heavy Industries 3,1 25,1
CX501-KN3 Centrax Gas Turbine 3.1 27,1
TGC308CC Tuma Turbomach 3,5 27,9
Centaur40& o 3,5 27,9
40s

CX501-KB5 Centrax Gas Turbine 3.8 27,7
TB5000 European Gas Turbines 3,8 25,8
501KB5 Rolls—Royce 3,9 29,3
AS4055 Allied Signal Engines 4,0 38,1
TB5000 European Gas Turbines 4,0 27,1
501KH5S Allison Engine Company 4,1 29,5
TGC378CH Tuma Turbomach 4,1 28,0
M1T-23 KAWASAKI Heavy Industries 4,2 26,0
Typhoon European Gas Turbines 4,2 29,9
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Turbin a Producator Putere [Mwe] Randament [%]
Typhoon Alstont 4,3 N/A
501KB4 Allison Engine Company 4,3 29,2
Centaur50 & 5o 4,4 28,8
50s
DR990 Dresser-Rand 4,4 30,5
CX501-KN5 Centrax Gas Turbine 4,5 29,9
Typhoon Alstont 4,7 N/A
TOC435CT Tuma Turbomach 4,8 30,3
Typhoon European Gas Turbines 4,9 33,2
Typhoon European Gas Turbines 4,9 30,6
Typhoon Stewart and Stevenson 4,9 30,6
Typhoon Alstond 5,0 N/A
CX501-KB7 Centrax Gas Turbine 5,0 29,3
Tarus 60 & g5 5,0 30,3
60s
Typhoon Alstond 5,2 N/A
501KB7 Allison Engine Company 5,2 31,5
PGT5 Nuovo Pignone 5,2 26,9
501KB7 Rolls—Royce 5,3 31,6
CX571 Centrax Gas Turbine 54 30,3
SB30 MITSUI Eng. & S.B. Co. 54 26,0
CX501-KN7 Centrax Gas Turbine 5,6 31,0
571K Allison Engine Company 5,9 33,9
ME-61 MITSU_BISHI Heavy 59 28.6
Industries
M7A-01 KAWASAKI Heavy Industries 6,0 30,5
CX501-KH Centrax Gas Turbine 6,0 37,4
Tornado European Gas Turbines 6,2 30,3
Tormado Stewart and Stevenson 6,3 30,3
Tarus 70 & gy 6,3 31,3
70s
501KH-5 Rolls—Royce 6,4 39,8
Tormado European Gas Turbines 6,6 31,7
Tormado Alstom 6,7 N/A
.5(.)1K.H (steam Allison Engine Company 6,8 39,9
injection)
Tempest Stewart and Stevenson 7,5 31,4
Tempest Alstorfi 7.9 N/A
TG7 FIAT-TTG 8,6 24,2
Mars 90 & 90s  Solar 9,3 31,7
TGC880CM Tuma Turbomach 9,3 31,8
G3142RJ) European Gas Turbines 10,0 32,9
G3142R Thomassen International 10,0 32,9
PGT10 Nuovo Pignone 10,1 30,9
G31420) European Gas Turbines 10,4 25,6
M3142R European Gas Turbines 10,4 34,4
G3142 Thomassen International 10,5 25,6
s 100€ solar 10,7 32,5
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Turbin a Producator Putere [Mwe] Randament [%]
TGC100CM Tuma Turbomach 10,7 32,4
M3142 European Gas Turbines 10,9 26,7
SB60 MITSUI Eng. & S.D. Co. 12,5 29,6
ME-111A MITSU_BISHI Heavy 126 303
Industries
Cyclone Alstont 12,9 N/A
PGT16 Nuovo Pignone 13,4 35,2
RLM1600 European Gas Turbines 13,4 35,4
LM 1600PA KVAERNER ENERGY AS 13,4 35,7
TG1600 Stewart and Stevenson 13,4 35,7
SB60 MITSUI Eng. & S.B. Co. 13,6 29,7
DR-60G Dresser-Rand 13,6 35,9
LM 1600PA General Electric 13,8 35,5
RLM1600 European Gas Turbines 14,0 37,1
DR60G Dresser-Rand 141 37,2
TGC111MF Tuma Turbomach 14,3 33,0
MFE-111B MITSU'BISHI Heavy 14.6 31,0
Industries
Cobera 2000 Cooper Rolls, Inc. 14,6 28,2
LM 1600 STIG
(steam General Electric 17,0 39,5
injection)
GT35 Alstonf 17,0 32,1
OGT15000 Mashprom/Orenda 17,1 34,2
TG16 FIATTTG 18,4 26,8
FT4A-9 Greenwich Turbine, Inc. 19,8 28,1
PG5271 Thomassen International 20,3 26,6
LM 2500 Fiat Avio Power Division 21,9 35,5
RLM2500-PE European Gas Turbines 21,9 35,6
PGT 25 Nuovo Pignone 21,9 35,5
DR-61 Dresser-Rand 22,1 36,1
LM 2500 PE KVAERNER ENERGY AS 22,2 36,3
LM 2500 Nuovo Pignone 22,3 36,1
DR-61G Dresser-Rand 22,8 36,8
RLM2500-PE European Gas Turbines 22,8 36,8
LM 2500PE General Electric 22,8 36,8
LM 2500 Greenwich Turbine, Inc. 22,8 36,8
TG2500 Stewart and Stevenson 22,8 36,8
DR61 Dresser-Rand 23,0 37,4
SB120 MITSUI Eng. & S.B. Co 23,0 30,5
DR61G Dresser-Rand 23,3 37,6
RLM2500 European Gas Turbines 23,3 37,6
M5322R European Gas Turbines 23,9 36,0
GT10B Alstonf 24,8 34,2
FT8 Ebara Corporation 25,4 38,1
FT8 United Technologies 25,5 38,1
FT8 Ebara 26,1 39,2
PG 5371PA European Gas Turbines 26,3 28,5
PG5371 John Brown Engineering 26,3 28,5
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Turbin a Producator Putere [Mwe] Randament [%]
PGE371PA KVAERNER ENERGY AS 26,3 28,5
MS5001 Nuovo Pignone 26,3 28,5
PG5371 Thomassen International 26,3 28,4
M5352 European Gas Turbines 26,6 36,4
MET-8 MITSU'BISHI Heavy 26.8 38.7
Industries
RLM2500C European Gas Turbines 27,0 36,6
DR-61G PLUS Dresser-Rand 27,0 36,6
TG2500C Stewart and Stevenson 27,1 36,6
Cobeara 6000 Cooper Raolls, Inc 27,2 35,8
RB211 Parsons Power Generation 27,2 35,8
RB211/6562 Rolls—Royce 27,5 36,2
DR61G PLUS Dresser-Rand 27,6 37,3
RLM2500+ European Gas Turbines 27,6 37,3
DR-61 PLUS Dresser-Rand 27,6 37,4
LM 2500 STIG
(steam General Electric 28,1 41,0
injection)
FT4AC-3F Greenwich Turbine, Inc. 28,1 30,7
M5382 European Gas Turbines 28,4 29,3
DR61 PLUS Dresser-Rand 28,5 38,3
GT10C Alston? 29,1 36,0
RB211/6762 Rolls—Royce 29,5 37,7
ME-221 MITSU_BISHI Heavy 300 32.0
Industries
RB11/6761 Rolls—Royce 32,1 39,3
RLM5000-PC European Gas Turbines 34,3 36,8
RLM5000-PC European Gas Turbines 34,3 36,5
TG5000 Stewart and Stevenson 34,4 37,2
LM5000PC General Electric 34,5 37,2
RLM5000 European Gas Turbines 35,1 37,8
MW-251 MITSU'BISHI Heavy 36.8 289
Industries
PG6541B European Gas Turbines 38,3 31,4
PG6541B Greenwich Turbine, Inc. 38,3 31,4
PG6541 John Brown Engineering 38,3 31,4
PG6541B KVAERNER ENERGY AS 38,3 31,4
MS6001 Nuovo Pignone 38,3 31,4
PG6541 Thomassen International 38,3 31,4
TG20 FIAT TTG 38,4 30,7
TG20B7/8U Fiat Avio Power Division 39,4 29,9
LM6000PA KVAERNER ENERGY AS 39,6 39,7
LM 6000 Greenwich Turbine, Inc 39,9 38,8
LM 6000 John Brown Engineering 40,0 38,8
LM 6000 Nuovo Pignone 40,0 38,9
LM 6000 Fiat Avio Power Division 40,5 39,1
RLM6000 European Gas Turbines 40,6 39,5
DR-63G Dresser-Rand 40,7 39,2
TG 6000 Stewart and Stevens 40,8 39,7
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Turbin a Producator Putere [Mwe] Randament [%]
DR63G Dresser-Rand 42,0 40,5
MS6001B General Electric 42,1 32,1
MS6001C General Electric 42,3 36,3
GTX 100 Alstonf 43,0 37,0
LM6000PC General Electric 43,9 41,9
TG20B11/12 Fiat Avio Power Division 47,8 33,5
251B11 Parsons Power Generation 49,2 32,7
FT 8 Twin Ebara Corporati 51,1 38,3
TRENT Parsons Power Generation 51,2 41,6
Trent United Technologies 51,2 41,6
LM5000 STIG
(steam General Electric 51,6 43,8
injection)
Trent 50 Rolls—Royce 51,9 42,2
GT8C2 Alston? 57,0 34,0
Trent 60 Rolls—Royce 58,2 40,8
V64.3 Ansaldo Energia 63,0 35,4
V64.3A Siemens/Westinghouse 67,0 N/A
PG6101 John Brown Engineering 70,1 34,2
PGG101FA KVAERNER ENERGY AS 70,1 34,2
MS6001FA Nuovo Pignone 70,1 34,2
PG5101 Thomassen International 70,1 34,3
PG6101FA General Electric 70,2 34,2
MS6001FA General Electric 75,9 35,0
PGr111 John Brown Engineering 83,5 32,6
PG7111EA KVAERNER ENERGY AS 83,5 32,6
MS7001E Nuovo Pignone 83,5 32,6
TG50 FIAT TTG 92,7 31,2
MW-501 MITSU_BISHI Heavy 104.5 333
Industries
V84.2 Ansaldo Energia 109,0 33,7
GT11N2 Alston? 114,7 33,4
PG9l171E European Gas Turbines 123,4 33,8
P&2171 John Brown Engineering 123,4 33,8
P&171E KVAERNER ENERGY AS 123,4 33,8
MS9001E Nuovo Pignone 123,4 33,8
P&171 Thomassen International 123,4 33,7
MS9001E General Electric 126,1 33,8
MW-701 MITSU_BISHI Heavy 130.5 339
Industries
MW-701DA  MITSUBISHI Heavy 136,9 34,0
Industries
701DA Parsons Power Generation 138,3 34,2
TG50D5 Fiat Avio Power Division 140,8 34,5
TG50D5S Fiat Avio Power Division 147.8 34,5
V84.3 Ansaldo Energia 154,0 36,2
V4.2 Siemens/Westinghouse 157,0 34,3
501F MITSUBISHI Heavy 158.6 36.0

Industries
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Turbin a Producator Putere [Mwe] Randament [%]
V94.2 Ansaldo Energia 159,0 34,2
PGr7221FA KVAERNER ENERGY AS 159,0 35,9
GT13E2 Alstont 165,0 35,7
PGr7231 John Brown Engineering 167,8 36,2
P(9231 Thomassen International 168,9 34,9
MS9001EC Nuovo Pignone 169,2 35,0
GT24 Alstonf 171,0 36,5
V94.2A Siemens/Westinghouse 190,0 35,2
V4.3 Ansaldo Energia 222,0 36,2
P&311FA General Electric 226,0 35,7
P&3331 FA European Gas Turbines 226,5 35,7
P&331 John Brown Engineering 226,5 35,7
P&331 FA KVAERNER ENERGY AS 226,5 35,7
MS901FA Nuovo Pignone 226,5 35,7
P@331 Thomassen International 226,5 35,6
501G MITSU_BISHI Heavy 230.0 385
Industries
701F Fiat Avio Power Division 234,0 36,7
701F MITSU'BISHI Heavy 234.2 36.6
Industries
701F Parsons Power Generation 236,7 36,8
M89001FA General Electric 255,6 36,9
V94.3A Siemens/Westinghouse 265,0 38,5
GT26 Alstonf 268,0 37,0

& Afacerea cu turbine cu gaze a Alstom a fost vandaimpaniei Siemens
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1. Introduction

L'importance des systémes de trigénération est de plus en plus de jour en jour que la
demande croissante d'énergie et de prise de conscience accrue des questions environnementales.
En utilisant un carburant unique pour augmenter l'efficacité¢ a été atteinte et une réduction des
émissions par rapport aux systemes traditionnels ou les trois types d'énergie sont générées
individuellement.

Dans le premier cas, dans ce travail de doctorat, seront étudiées du point du vue
exergoeconomic les centrales de cogénération. Le processus de conversion de chaleur en travail

mécanique, fait dans une installation de turbine a combustion avec compression adiabatique et
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combustion isobare, est effectué¢ par la perte d'une quantité importante de chaleur qui est libérée
dans l'environnement. Régénération de chaleur est un moyen efficace d'accroitre 1'efficacité
thermique de l’installation de turbine a combustion a pression constante. L'installation de
cogénération a turbine a combustion utilis¢ a grande échelle sera accompagnée par une
installation d’absorption de NH3-H,O pour obtenir le froid.

La deuxiéme partie de la thése portera sur la micro-cogénération en offrant une
installation pour la production d'électricité et de chaleur utilisant un moteur Stirling avec 1'énergie
solaire comme combustible. En utilisant les avantages de 1'énergie solaire en termes de durabilité,
parce que les réserves de combustibles solides ne sont pas une solution viable pour l'avenir. Le

moteur Stirling choisie pour I’installation solaire a comme agent de travail 1’azote (N2).

2. Installation de turbine a combustion pour trigénération d’énergie

Pour pouvoir découvrir les destructions et les pertes d’exérgie I'analyse exérgétique est
utilisé [1-3].

Dans la plupart des études les systémes de turbine a gaz sont analysés seulement sur la
base du premier principe de la thermodynamique, ou sur I’efficacité globale exérgétique [4-6].

Les schémas des systémes de turbine a combustion simple avec et sans récupération de

chaleur sont présentés sur les figures 2.1 et 2.2.
s
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Figure 2.1 : Schéma TAC simple Figure 2.2 : TAC avec échangeur

récupérateur
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Le préchauffeur est un échangeur compact a plaques plaines avec la surface a la parte de
I’air de tipe 3/6-6.06 et pour le gaz de tipe 11.1 [7]. Les caractéristiques de transfert de chaleur et

de résistance gazodynamique de ces deux surfaces sont connues.

Pour le modele réel la composition du carburant et de l'air doivent étre spécifiée.
La puissance effective du systéme considéré est Pe=65 MW.
La conduite comparative de I'efficacité énergétique et du travail mécanique spécifique

calculée en fonction du modele idéal et réel de 1’agent thermique, a la variation du taux de
compression, sont présentées dans les figures 2.3 —2.6.
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2.1. L'optimisation paramétrique du systéme de turbine a combustion

Le minimum de la somme entre les pertes et les destructions d'exérgie conduit a une
efficacité maximale.

Non seulement la variation des parameétres du méme schéma, peut conduire a une
solution constructive et d’exploitation optimale, mais aussi un changement de la structurel du
systeme.

L'analyse exérgétique d'un systéme de turbine a combustion simple (fig.2.1), présentées
dans la figure 2.5 fait remarquer une perte exérgétique grande avec les gaz de combustion a la
sortie de la turbine.

Une reprise d'une partie du potentiel de chauffage du gaz de combustion est

recommandée.
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Figure 2.5 : Influence du m sur le rendement exérgétique et sur les destructions et pertes
relatives d’exérgie de TAC simple

Pour atteindre ce but la figure 2.2 montre un changement structurel du schéma du cycle
de turbine a combustion. Un échangeur de chaleur régénératif pour préchauffer I'air comprimé
avant d'entrer dans la chambre de combustion est ajouté au systeéme de turbine a combustion
simple.

L'effet bénéfique de ce changement structurel est observé par une analyse exérgétique

comparatives entre le comportement du cycle de turbine a combustion simple (Figures 2.5) et
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celui de régénération (figure 2.6).
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relatives d’exérgie de TAC avec échangeur récupérateur de préchauffage de [’air

Si, pour le systéme de turbine & combustion de régénération (fig. 2.2) la perte exérgétique
a fortement diminué, il reste encore place a amélioration par la diminution de la destruction
d'exérgie interne.

En matiére des coltes, c’est facile d’observer que pour une efficacité de 0,75 de
I’échangeur de chaleur, le cout total de I’installation a un minimum. Pour le cout de combustible,

il diminue quand I’efficacité de I’échangeur augmente.
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2.2.”’influence de la température a I’aspiration dans le compresseur sur les

performances de la turbine a combustion

La température d'aspiration du compresseur est un paramétre important qui influence les
performances de la turbine a combustion. La température d'entrée plus haut fait que le rendement
de la turbine a combustion diminue.

Pour assurer I'efficacité le plus élevé possible de I’installation nous pouvons utiliser a une
solution constructive, l'introduction dans l'installation de turbine a combustion du systéme de
refroidissement de l'air. En plus de maintenir la température d'aspiration optimale se peut
produire du air froid, et dans ¢ manicre devenir une installation de trigénération.
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Figure 2. 8 : Variation du rendement de TAC fonction de la température d’air a [’admission

dans le compresseur

2.3. Installation de turbine a combustion pour trigénération d’énergie
La cogénération est un concept de genie qui implique la production d'électricité et de
chaleur utile dans une seule opération, par conséquent, le carburant est utilisé efficacement en
comparaison a obtenir les deux produits par des processus distincts. En outre, il ya une forte
demande pour le refroidissement et la climatisation. Les systémes énergétiques combinés
peuvent étre appelés comme systémes de trigénération, qui est une production combinée
d'¢lectricité, de chaleur et de froid. [8,9]
Le refroidissement de 1’air a I'entrée du compresseur est nécessaire pour améliorer la

performance des installations pendant 1'été pour étre en mesure de répondre a la demande. Ce
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processus réduit le travail du compresseur et augmente ainsi la puissance nette de la turbine a

combustion. [10,11]

La structure centrale de trigénération analysée dans ce sous-chapitre est la suivante: une

turbine a combustion, un échangeur de chaleur pour la production d'eau chaude et une

installation d’absorption NHj3-H,O. La figure 2. 9 montre un des moyens possibles de

I'agencement des composants de la centrale de trigénération.

Le rendement énergétique de I’installation de trigénération:

Necnp =
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Q Sfuel

=37,27%

Le rendement exérgétique de I’installation de trigénération :
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2.4, Conclusion

recuperator

‘énergie

Pour obtenir un apercu proche de la réalit¢ un modéle réel pour l'agent thermique et le
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processus de combustion doit étre considéré.

L'analyse exérgétique et l'utilisation de méthodes efficaces de recherche basées sur les
propriétés réelles de l'agent thermique, représentent la stratégie unique capable de signaler les
destructions de I'énergie utilisable. La diminution des destructions et des pertes d'exérgie conduit

a 'amélioration de I'efficacité du systeme.

3. Systeme de cogénération a moteur de Stirling

3.1. Schéma de calcul de moteur de Stirling solaire base sur la Thermodynamique
Irréversible avec Vitesse Finit et la Méthode Directe

Les systémes de cogénération résidentiels adaptés pour les applications residentielle a
petite échelle et des applications commerciales, comme les hopitaux, les hotels ou les batiments
institutionnels sont disponibles, et de nombreux nouveaux systémes sont en cours de
développement. Ces produits sont utilisés ou destinés pour répondre aux exigences é€lectriques et
thermiques d'un batiment pour l'espace et d'eau chaude sanitaire et, éventuellement, [12] de
refroidissement par absorption. Surtout a 1'énergie solaire moteurs Stirling qui travaillent avec
une température relativement basse avec de l'air ou de I'hélium comme fluide de travail sont des
moteurs potentiellement attractifs de l'avenir [13]. Son modele thermique [13] est également
disponible et il est constitué¢ d'un modele de transfert de rayonnement pour la cavité, qui est
couplée a la distribution du flux solaire, et sur un modele thermodynamique pour le moteur
Stirling.

Ce sous-chapitre présente una schema originale de calcul pour un moteur Stirling solaire
avec cogénération. Pour le moteur Stirling Sunmachine [développé par Sunmachine GmbH]
[14], le systeme de calcul et d'optimisation développé précédemment ont ét¢ adapté [15-18]. Il
est basé sur le premiére principe de la thermodynamique des processus avec une vitesse finie et
utilise la méthode directe. La méthode proposée est d'application pratique pour la conception du
receptoir solaire - systémes avec moteur Stirling. Un élément important du modele est que les
performances (puissance et l'efficacité¢ du cycle irréversible) sont calculées en fonction de le

rayonment direct E.
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L'objectif du modéle est de déterminer 1'efficacité et la puissance des moteurs Stirling
solaires sur une plage de conditions de fonctionnement.
Le rendement thermique du moteur Stirling est exprimé comme un produit de 1'efficacité
du cycle de Carnot et une efficacité de deuxiéme Principe de la thermodynamique [15-18]:
NSE =1CC,g "Ml irrev =[ —TTL—’g} ‘N irrev (3.1
H.g
ou l'efficacité de deuxiéme Principe de la thermodynamique est un produit entre 1'efficacité sur
les pertes dues a la régénération imparfaite (X) et sur I'efficacité des pertes de charge (Ap) [17].
N1 irrev =M1, X "M ,Ap (3.2)
La puissance du moteur Stirling est donné par:
w

PSE:Z'USE'mg'R'TH,g'ln(gv)'z_l;, (3.3)

ou z est un coefficient de réglage a la valeur: z =0.45. Cette valeur de z a été validé pour 12
moteurs Stirling et 16 Régimes a hautes performances (avec des rendements allant jusqu'a 40%
et les pouvoirs jusqu'a 30kW), en utilisant H, ou He en tant que fluide de travail.

La régénération incompléte représente une perte importante dans les moteurs Stirling.
Cette perte est exprimée en utilisant un coefficient de pertes de régénération, X. Une analyse
pour la détermination de cette perte a été faite, et l'efficacité du deuxieme principe pour les

processus avec de régénération imparfaite a été obtenue [18]:

1
X = ; (3.4)
PP U P
R-Ing,, TH,g

L'expression de l'efficacité sur le deuxieme principe en raison des pertes de charge est

[17]:
1

2
w N w
Py ee2 gy 45 E g 3-(0.94+0.045-wp)-105
"S,L L

s

- (3.5)

i Ap =1- -
i e iy gy renec iy gy

L’equipage solaire analysé¢ se compose d'un concentrateur de rayonnement solaire (un
miroir parabolique), un récepteur de rayonnement solaire concentré, un moteur Stirling et une

générateur ¢lectrique [15-18].
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Figure 3.1: L’equipage solaire: miroir parabolique, récepteur de rayonnement solaire

Mirror

Mirr

concentré, moteur Stirling, Generateur.

L'expression analytique pour la puissance électrique de l'equipage solaire est:

Py =E- Amirr *Neone " Mrec "NSE “NEG (3.6)
Py =Psg -NEG

ou la surface de miroir est:

2
Dy
Apipy == (3.7)
4
La production d'énergie électrique et la puissance totale du moteur Stirling solaire sont
prévues en fonction de l'ensoleillement E.

Une efficacité totale du concentrateur peut étre déterminée comme suit:
Neone = Rmirr “Minterception " mirract (3.8)

En appliquant la loi d'abord, I'efficacit¢ de rayonnement du récepteur cylindrique est
donné par la formule [15]:

4
1— Em o-T _( Aext'hext'(Text _TO) { Aint'hint'(T_TO) ]j|
Ceav Mmirr E-C Ceav  Mmirr 'E'C'Acav Acay  Mmirr 'E'C'Acav (3.9)

Mrec =%cqy -

Le rendement total de 1'equipage solaire / moteur Stirling est la suivante:

1 ="conc Mrec "MSE "NEG (3.10)
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3.1.1. Resultats

Les résultats obtenus avec le modele mathématique pour les performances du moteur

Stirling sont similaires a ceux indiqués par les producteurs sur les données expérimentales [22]

(voir Tableau 3.1).

~

)

Storage
Hot water| Tank of

Hot water

Electric Electric
Inverter Generator,

Electricity

LIGHT
(Lamp)

HOT HOT
WATER WATER

(Kitchen)| (Bathroom
N/

E-g T

S o T /1 Hot
N ) \\\Q\r\e\?—mwx{:\q\(\ e r)\/,&// >/ Water

itake water
. Burntgases ™.

4 Heat
exchanger 2

Azimuth angle

Figure 3.2: L’equipage solaire avec cogeneration

Pour ce moteur Stirling [14], nous avons déterminé un paramétre de réglage nouvelle

pour z, notée Zx=0.2875 (N indice de l'azote).

Dans les graphiques suivants (Figure 3.3-3.8), l'influence de différents parameétres sur

l'efficacité et la puissance ont été étudices.

Les résultats obtenus avec le modele analytique pour les performances du moteur Stirling

sont similaires a celles expérimentalement déclaré par le producteur [14].

Tableau 3.1 : Performances du moteur Stirling

Vitesse Puissance Rendement
Model 0.87 m/s 1.57 kW 34.08 %
mathematique 1.73 m/s 2.86 kW 33.17%
0.87 m/s 1.5 kW 36 %
Expérimental
1.73 m/s 3 kW 33 %
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Figure 3.3 : Puissance du moteur Stirling
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Fig. 3.4 : Rendement du moteur Stirling

Un des parametres les plus importants qui influencent la performance d'un moteur solaire

Stirling est 1'ensoleillement direct E. I a une influence forte sur les performances de l'equipaje

solaire comme illustré dans la figure 3.5. Le rayonnement solaire direct avec le centroide dans

I’angle zénithal 6 et I'angle d'azimut a se calculée en utilisant 1'équation suivante:

i—i,
T=A+B-cos|2-7-
365
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Figure 3.6: Puissance de [’equipage solaire pour une émissivité =0.2 et Dp;,=2...
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Figure 3.7: Comparison entre la puissance electrique et totale de l’equipage solaire pour une

émissivite =0.2 et une emissivite =0.87
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Figure 3.8: Rendement de |’equipage solaire pour des valeurs différentes de la reflectivité

3.1.2. Conclusion

L'objectif de cette approche de simulation a été de simule le fonctionnement réel de
I’equipage solaire avec moteur Stirling avec cogénération sans perdre un apercu des mécanismes
qui ont généré des irréversibilités (interne et externe). Les pertes générées par la vitesse finie des
processus actuels ont été calculés sur la base du premier principe de la thermodynamique pour

les processus avec une vitesse finie.

3.2. Schéma de calcul d’un model thermodynamique dépendant de temps du

proceés de régénération de la chaleur dans un moteur Stirling

Le processus de régénération de chaleur est le principal qui a une influence sur la
conception optimale et les caractéristiques du moteur Stirling. Ainsi, 1'étude précédente [19]

portait sur l'influence des caractéristiques optimalle du régénérateur dans un moteur Stirling en
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¢états stationnaires, quand le processus de transfert de chaleur a été envisagé de prendre place a
l'intérieur.

Dans ce sous-chapitre, il est prévu de revoir I'optimisation du moteur Stirling solaire en
proposant des modeles dépendant du temps du processus de récupération de la chaleur.

Les modeles de régénération recherchent la conception optimale de la machine a un
maximum de puissance a la sortie [19,20].

Pour cette analyse I’equipage solaire presente en la figure 3.1 a été utilisé.

Dans la figure 3.9 le moteur Stirling est montré en contact constant avec la température

de la source chaude (7’sy), respectivement avec la température de la source froide (7s;).

T
Tsu
Qu
Ty 2 , 3
CH /
Ten
Tor DL
) / : /
L . . f
TsL .

Figure 3.9: T - S schéma du cycle de Stirling

Pour le moteur thermique endoreversible avec régénération parfaite, la premiere et le

deuxieéme principe de la thermodynamique appliquée au cycle Impose:

W =0y —|0;] (3.11)
9u 9L _, (3.12)
Ty 11

Quelques notations sont présenté comme le ratio de l'inertie thermique [20]:
my-c
[=——2 " (3.13)

m-c,

et le quotient agissant comme la référence de temps [20]:
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_Mmpcp
KR

Au final le temps de regeneration devien:
2. {9 - Arcth LgRJJ
1
Ip =
{1 -1 Arcth(?ﬂ

Pour la valeur haute du ratio de 1'inertie thermique:

2:6p-0  2-¢p m-c,

tR = I'(l—'gR)._ 1—'8R ](R

(3.14)

(3.15)

(3.16)

Dans les sections précédentes de l'efficacité de régénération a été utilisé. Au lieu de

considere l'efficacité comme un parameétre, nous suppossons que le régénérateur est un

enchageur de chaleur flux contraire. Ainsi, l'efficacité est donnée par:

1
=& :1——
e = 1+ NTU,
avece:
NTU, = Kl
m:-c

p
Le temps de regeneration a I’expression:

_2-x,-0
l1-x,-1

R

ou la function x, = f (I I ) est la solution de I’equation:

2-x
1+x-7

= th(x)

3.2.1. Résultats

(3.17)

(3.18)

(3.19)

(3.20)

Les résultats du modele mis en evidence le régime optimal qui assure les meilleures

performances du systéme.

Les figures 3.10 - 3.11 ont été obtenues en faisant varier la température a la source de

chaleur entre 700-1300 K. De cette facon, la dépendance des temps de contact a la source et puits
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de chaleur dans le régénérateur pour la fonction de charge / décharge de la conductance

thermique totale ont etait etablit.

0,1 0,38
ot — %@ 0,36
ki 4 0,34
A/ﬂ, O ’
P —— 10,32
Py '

A

0,05 ,\/O// 0,3

/ 0,28
0,26

0,24

t [s]

ty, tr[S]

0 0,22
5
Kt [WIK]

Figure 3.10: Représentation comparative des temps de contact du transfert de chaleur

fonction de la conductance thermique totale
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Figure 3.11: Variation de tr fonction de l'efficacité de régénération
Toutes les évolutions correspondent a des résultats disponibles, rendant ainsi la validation

du modele possible présentée dans ce sous-chapitre.

3.2.2. Conclusion

Cette ¢tude propose un modele pour le design du moteur Stirling solaire car elle comporte

des aspects d'inertie thermique des processus qui se produisent dans la matrice de régénération.
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I1 éclaire définitivement l'importance du processus de régénération et propose un apercu
plus complet sur 'influence du transfert de chaleur dans le régénérateur sur deux la puissance de
sortie optimale (avec / sans contrainte) et la conception optimale de 1’echangeur de chaleur.
L'analyse de sensibilit¢ du modéle montre notamment que la représentation du régénérateur par
son efficacité est insuffisante, en raison de la connexion a son nimbre de unite de transfert de
chaleur correspondant. Une nouvelle évaluation est proposée par l'introduction de deux

nouveaux parametres, I’inertie thermique, I, et le quotient, 8, comme référence de temps.
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