UNIVERSITATEA “POLITEHNICA” TIMISOARA
FACULTATEA DE MECANICA

Ing. ARINA SPERANTA CRIVACUCEA
casatorita NEGOITESCU

STUDII SI CERCETARI PRIVIND OPTIMIZAREA
RECUPERARARII PARTIALE A CALDURII
TRANSFERATE IZVORULUI RECE DE CATRE
MASINILE TERMICE

TEZA DE DOCTORAT

UNIVERISHI A7
TI M !

’»n'*"

.' 06/ “‘iJL

Conducator stiintific
Prof. dr. ing. VIRGILIU DAN NEGREA

Timisoara 2003

BUPT



BUPT



CUPRINS
CAP. 1 INEOAUCRIC. .. oo e e et e e re s e s et e et e et ae e e e e e e e eeeans 5

CAP. 2. Stadiul actual al cercetirilor in domeniul evaluirii

si recuperarii partiale a cildurii la motoarele diesel............................... 9
2.1. Stadiul actual al utilizarii energiei termice pentru instalatii
€ COZEIMETATE. . .eiiuieiiiiiieiit ettt ettt ettt e et st a e s st s e siee et e s e eneennee 9
2.1.1. Motoare cu ardere interna ca unitati in instalatile de
COZEIIETATE ... eeeeeuieteeitreeaeteeriteesaeeesaneeenseeeseesemtee saneemreemesesbessambreeesmneenneenabeeaeanenreens 9
2.1.2. Aspecte privind reteaua de termoficare / racire urbana
CENITAlIZATA. ... ittt ettt ettt ettt rn e et anas 15
2.1.3. Evolutia sistemelor preasambalate de cogenerare............cccoeveeenvienicennnecnnene. 15
2.1.4. Cercetarea si dezvoltarea in tehnologia sistemelor de
COZEIMETATE .. eteeeeneitieeieeeaaeeeeteeeateeesaee e be e e s am e emssesbe s sha e sn s s sn bt s abb e e s tb e sae s e b e e e e enas 16
2.1.5. Cogenerarea $i Mediul..........coccoiiiiiiiiiini e 17
2.2. Schimbul de caldura pentru elemente de calcul ale
schimbatoarelor de CAlAUIE..........cooiiiiiiiiii e 18
2.2.1. Aspecte specifice recuperarii CAlAUIIL.......cccccciiiiniiiiniiiin e 19
2.3.Cu privire la diagrama Sankey pentru evidentierea
fluxurilor de CALAUIA.........ooiviii et 21
2.4. Utilizarea microturbinelor pentru COZENETATE.......cc..oovveriiinieeiirieirieeeieeeree e 25
2.4.1. Condifll @ENETALE.......ccciiiiiiiieie et 25
2.4.2. Ciclul non-ideal Brayton........ccceoiiiiiiiiiiiiii ittt 26
2.4.3. REZENETATCA. ...coiiiiiiiiiiiceiie ettt s e s e e e e enees 27
2.5, CONCIUZIL et e e e e e e et e e s 27
CAP. 3. Consideratii privind transferul de caldura............................. 29
3.1, CondUCHA tEIMECA. . ..ieviiiiiii et ce ettt e e e e et e e e st e e e esnee e e e e eeessaaaaeeeeesatbeseeesesanesens 29
3.1 1 MArimi @enerale......ooviiiiieiii e 29
3.1.2. Legea cONAUCHIET TRITNICE . ...couvieviieriiiiiiieeite ettt eireere e sttt eeesiaeeabaesnbeeennnennes 29
3.1.2.1. Conditii limita pentru rezolvarea ecuatiei
CONAUCTIET TEIMICE. ... tvie i iiiie ettt ee e e ee et e e e eae e e eee e e e e e e 30
3.1.3. Transfer global de cAldura...........coooiiiniiri e 32
3. 1.3, 1. PEretl OMOZEN. . .ciiuiiiiiiiiiiee ettt ettt ettt e 32
3.1.3.2. Pereti CU StrUCTUIT COMPUSE.....eeerurrreireerrerereeeasnrreeesnsreeeassasaasrasesessesanes 35
3.1.3.3. Intensificarea procesului de transmitere a caldurii........c.oceoiviriennennn. 36
3.1.3.4. Conductia termica printr-o bard neizolata..........ccooveevireeviieiinineennne 37
3.1.3.5. Transmiterea caldurii printr-un perete Cu NErVUIL........cccevevevrrerieerneneenes 39
3.1.3.6. Conductia termica in prezenta surselor de caldura................................. 41
3.1.4. Conductia termica NeStatiONATIA.......c.ecueerieririiiirieteee ettt e sbeenes 44
3.1.4. 1. ProCeSE traNZItOTTl. .ceiueieeieeiieeiieeiieeeiie e iaeseeesieeesereeesnneeesbeesnneesneaneens 44
3.1.4.2. Regimul uzual de Incalzire (FACIre)........ccccvirvieeviieeriee e e 49
3.1.4.3. Procesele incéalzirii (racirii) CONtINUE...........eovvvieeeiieeeeciieee e, 51
3.1.4.4. Procese PeriodiCe........ooouiiiiiiiiiiiiii ettt ettt e e 53
3.2. Transferul de caldura convectiv in mediu monofazat............c..cccoeeeeecieiiienieniiiinnn, 54
3.2.1. Principii fundamentale..............cccoooiiviiiiiiii e 54
3.2.2. Sistemul ecuatiilor diferentiale ale transmiterii de
CAIAUIA COMVECIIVE. ..ttt ettt ettt e et seeeae e 56
3.2.3. Metodele teoriel SIMIBTUAINIL .oouoiiiiiiiiii e 58
1

BUPT



Cuprins

3.2.3.1. Dimensiunea caracteriStiCa..........ccueerrieieriiniirieieeinreree e e 60
3.2.3.2. Analogia hidrodinamica a caderii de temperatura
in convectia turbulenta.......c.cooiiiiiieiieniiiiiiieee e 60
3.2.3.3. Modelul dublu Strat...........coooiieii e 61
3.2.4. Transferul de caldura la curgerea fluidului prin tuburi..........cccooveiviiiinncereeenene. 63
3.2.4.1. Re@IMUI VASCOS......oveoiimiiiiiiiniiiicinentistet e ne et a b et ee 63
3.2.4.2. Regimul vascoso-gravitational...........c.cccourmimieineeciceeree e 64
3.2.4.3. Regimul turbulent..........coooiiiiiiiiiinc et 65
3.2.5. Transferul de caldura la curgerea mediului de incélzire
1N JUMUL UNUL COMP..eiiciiiiiciceiitit ettt e 65
3.25. 1. Placa plana..........cooeeiiiiiiiiicie ettt 65
3.2.5.2. Corpuri de forma cOmMPIEXA........ccccccerurrenmeeercniireiiiiecceece e 66
3.2.5.3. Curgerea transversala in interiorul grupurilor
de canale sau coNAUCLE. .......occoeiciiiireeecccreeeeee et 66
3.2.5.4. Mediul pseudo-fluid cu gaz............cociniiiiiminiiceccrtene et 67
3.2.6. Transferul de cildura la viteze mari ale mediului fluid.............cccooiiiiinnnn 67
RIS Te T 1 F: W (<) o 1 11 - SO OO SURPSP 68
3.3.1. Principii fundamentale............cccoociriiiiiiiiniinircecee e 68
3.3.2. Legile radiatiel teImMICE. .. coccieeirieiieeeeereceeireseateeseeese et eeeeenree e e e s ea e e neesnenas 70
3.3.3. Transferul de caldura intre corpuri delimitate de medii transparente..................... 71
3.3.53.1. Coeficientii unghiularn........cccooooiiiiiiiiiiiiier e 73
3.3.4. Transferul de caldura intre intre gaz si suprafata solida a corpurilor................... 73
3.3.4.1. Particularitatile radiatiei si absorbtiei gazelor..........cccoeeviivceiieeenn. 73
3.3.4.2. Legea de baza a schimbului de céldura intr-un
mediu radiant-absorbant...........c..oooiiiriiiiiee e 74
3.3.4.3. Radiatia proprie a volumului da gaz............cccoveiiiiniiiiiceceee. 75
3.3.5. Metode de calcul ale transferului de caldura...............cocoooeiieiiiiiiiicee 75
CAP. 4. Alegerea schimbatoarelor de caldura.........................coooiiiiiiiieeeeeeeee, 77
4.1. Clasificarea schimbatoarelor de cAldura...............ccoccooiieieiierieceeeeeceeeeeea 77
4.2. Cercetarea experimentala a performantelor termice si
fluido-dinamice ale schimbatoarelor de caldura compacte...........cccoeuvemveureverenccnnn... 80
4.2.1. Consideratii generale...........ccocceeruenminrineeencnennes e e 80
4.2.2. Criterii de comparatie a schimbatoarelor de caldura.................ccooovevvececeennn... 81
4.2.3. Rezultate ale unor cercetari experimentale............c..cocueeieiierieeieiicieeeeeeeenennns 84
4.2.3.1. Performantele schimbatoarelor de caldura cu
fascicul de tevi NErVUIAte. .......cueeieiiiiiceeceeeeeee e 84
4.2.4. Performantele termice si fluidodinamice ale unor
suprafete plane Cu MEIVUIL.......cciiiiieieicicee e, 88
4.3. Principalele tipuri de schimbatoare de caldura.................oooooeooeoeooieeeoe 98
4.3.1. Schimbatoare de caldurd de tip gaz-8az.............ccooovovemeeeeeeeeeoeee 98
4.3.2. Schimbatoare de caldura de tip lichid-lichid............ocoooooeo o, 99
4.4. Calculul caderilor de presiune ale schimbatoarelor de caldura................oooovoviviiin. 104
4.4.1. Pierderea de presiune la curgerea intevi si fante.............oooooooooooiiiiie, 105
4.4.1.1. Pierderea de presiune la intrare in timpul stabilizarii
curentulul, g1 laiesire dint€avVa............ooooiioiiieee e 105
4.4.1.2. Pierderea de presiune la curgerea stabilizata
a 1luidului Prin VI c.oecie e, 105
4.4.1.3. Pierderea de presiune la curgerea prin tevi curbate...............o.cooooonn... 107

N

BUPT



Cuprins

4.4.2. Pierderea de presiune datoritd rezistentelor locale in coturi,

ingustari si largiri de sectiune, ramificatii $1 armaturi............cceeceevverniennnnn.n. 108
4.4.2.1. Pierderea de presiune in COtUI........cooivciveiiieieeeeniiie e 108
4.4.2.2. Pierderea de presiune la variatia SECHUNIL.........ccerveuieeieaeireineie i, 108
4.4.2.3. Pierderi de presiune in ramificatil......c.cccocervveriiniiinininiiinriiene i 109
4.4.2.4. Pierderi de presiune In robINete.........ocoueiviarienieerieieiee e 109
4.4.3. Pierderi de presiune la curgerea fluidelor in exteriorul tevilor......................... 110
4.5. Dimensionarea economica si optimizarea schimbatoarelor de caldura..................... 111
4.5.1. Consideratil @ENETale.........ciiiiiiiiiiiiiiii et 111
4.5.2. Analiza si calculul pierderilor XergetiCe. ....ocvoviivriiriieriiiiiiienie e, 111
4.5.2.1. Calculul pierderilor de energie datoritd frecarilor............ccocoevienien... 111

4.5.2.2. Calculul pierderilor energetice datorita diferentelor
intre cele doud fluide.......ccooiiiiiiiii 112

4.5.2.3. Calculul pierderilor energetice datoritd amestecarii
fluidelor la iesirea din aparat............coceeeiviiieriee e 112
4.5.3. Date necesare dimensionarii €CONOIMICE. ........iiviriiirerireeiiiesreeieaereeeeaneeveeenns 115

4.5.3.1. Expresia simplificata pentru coeficientul de
transfer termic tOtal........oooiiiiii e 116
4.5.4. Determinarea vitezei optime de curgere a fluidului

si a diferentei optime de teMPeratura............cccevveeiiiiiecriieniince s 117
4.6. O abordare economicé a dimensionarii radiatoarelor.........cccoocvieiiiiinineiiienniecne. 120

CAP. 5. Cercetari experimentale privind nivelul de performanta
si evaluarea distributiei energiei in cazul motoarelor diesel
e MATe PULET@....cooiiiiiii et e e s 123
5.1. Consideratil @ENETAlC.........cccuviiiiiiiiiiiieir et e e e et 123
5.2. Standul experimental pentru determinarea performantelor
termogazodinamice ale unui motor diesel de mare putere
turbosupraalimentat cu racirea intermediard a aerului de

SUPTAAIIMENEATE. ..oei ettt ettt et e e smaeeeenaea s 126
5.2.1. Determinarea experimentala a caldurii evacuate in
UlETUL A€ UNZIE. .ttt 132

CAP. 6. Interpretarea critica a datelor de calcul in juxtapunere
cu date experimentale privind nivelul de performante
si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul
motorului ALCO R-251 FLO ... 137
6.1. Cu privire la rezultatele evaluarii ciclului real de functionare
al unui motor diesel de mare putere turbosupraalimentat

CU TACITE INTEIMEAIAIEA. ... ..oiiiiieeiiiiie ettt ettt ettt nte e ebt e snteesnbeeaneas 137
6.2. Determinarea analitica a caldurilor schimbate intr-un motor
cu aprindere prin comprimare turbosupraalimentat..............ccccoevciiieiiiiiieiicienn, 140
6.3. Determinarea experimentala a caldurilor schimbate intr-un
motor cu aprindere prin comprimare turbosupraalimentat...............cccooooeiiniinn. 146

6.4. Comparatia performantelor energetice (analitic-experimental)
pentru motorul diesel supraalimentat cu racirea intermediara

a aerului de tip ALCO R-25T FLO..oiiiiiiiii e 148
CAP. 7 Calculul si cercetarea experimentali privind performantele
riacitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO.............ccccoiiiiinii 151
3

BUPT



Cuprins

7.1. Prezentarea racitorului ulei-apa de tip ALCO 18 2+ OO 151
7.2. Calculul analitic al performantelor termice ale
racitorului de ulei ALCO-18 M7......o.vieieeoeeeeereeteeeeeseee s sesss s s s ass s s s sersans 154
7.2.1. Determinarea proprietitilor termice ale uleiului de
MOLOr M 40 SUPET 2.ttt 154
7.2.1.1. Masi specificd a uleiulUi........ccoeccveniiniiniiiniii e 154
7.2.1.2. Vascozitatea uleiului.........coooveriuririiiiieiiiiiiiciie e 154
7.2.1.3. Conductivitatea termica a uleiului.......coocceriieriieiiiiniieieeeee e, 155
7.2.1.4. Capacitatea termicd masica termicd a uleiului...........c.cccccoovennnnnne. 155
7.2.2. Calculul DUMETIC ..oiiiiiieee et 155
7.2.3. Determinarea coeficientului de convectie de partea apel..........cccceeeveeeiennnnne. 157
7.2.4. Determinarea coeficientului de convectie de partea uleiului............................ 158
7.2.5. Calculul coeficientului global de transfer de caldura
pentru un metru lungime de conducta............c.cooiieiiiiiinie e 159
7.2.6. Determinarea fluxulur termiC........coiiiiiiiiiiii e 159
7.3. Cercetéri experimentale privind performantele termice
ale rACItorului ALCO 18 Mmoo e s r s ees e s 159
7.3.1. Instalatia experimentala...........ccocoeiiviieiieeieeiee e e 159
7.3.1.1. Masurarea temperaturilor........cccooviiiriiiiei i 161
7.3.1.2. Masurarea debitelor..........oocceiiieiee e 161
3.2. Conditii de incercare ale racitorului de ulei........cocoveerecieieiiciiicieeeeeceee, 161
7.3.3. Prelucrarea rezultatelor experimentale............ccoeoiieiiiiiiieiiiccie e 162
7.3.4. Rezultate ObINULE.........oocciiiiiieceeeeee et e 165

7.3.5. Determinarea ecuatiei criteriale sub forma grafica
pentru curgerea fluidului perpendicular pe fasciculul

de tevi al racitorului de ulei ALCO-18 M .....eomoveeoeeeeeeeeeeeeeeeeeee e, 166
7.4. Concluzii si interpretarea comparativa a rezultatelor obtinute..................cccoevnee. 178
CAP. 8. Concluzii generale...................ooooiiiiiiiieeeeeee e, 179
8.1. Interpretarea de ansamblu a rezultatelor obfinute..............coccoooveviviiiiieieeeee e, 179
8.2, Contributll PErSONALE.........c.vivieiiiiiieiecieeece et 180

2 =

BUPT



CAPITOLUL 1
INTRODUCERE

Intr-o definitie generica, motorul cu ardere interna (m.a.i.) este un motor termic care
transforma partial caldura in lucru mecanic, folosind ca fluid motor sau ca agent de lucru gaze
rezultate prin ardere, indiferent de locul unde se desfasoara acest proces. Inainte de ardere,
fluidul de lucru este format din amestec combustibil-aer, iar dupad ardere din produsele
acestela.

Larga raspandire a m.a.i., ca unitate de tractiune sau ca motor stationar, se datoreaza si
faptului ca, combustibilii petrolieri pe care i utilizeazd cu prioritate au un continut energetic
consistent si anume, cca. 33,5 10° [kJ/m3]. M.a.i. trebuie sa functioneze conform principiului
Carnot intre un izvor cald si un izvor rece. Trebuie insd subliniat cd in continuare, poate fi
partial valorificata caldura care este evacuata din motor, aceasta fiind o céldurd degradata Q,
si de potential redus. De asemenea, trebuie avut in vedere ca perfectiondrile constructiv-
functionale aduse m.a.i. au facut ca pentru motoarele mari cu turatie redusa, sd se ajunga la
performante impresionante si anume consumuri specifice ¢,=//8 g/CPh, ceea ce corespunde
unor randamente efective de 54%. Valorificarea suplimentard a energiei prin cogenerare,
adica trimiterea la utilizatori a caldurilor reziduale, face ca randamentele globale sd treaca de
90%, motorul functiondnd in plus cu un generator electric si cu o pompa de caldurd, ca
instalatie stationara montatd in subsolul unui bloc dintr-un cvartal de blocuri. O asemenea
instalatie este caracterizatd de o automatizare completd, motorul fiind izolat si netransmitand
cladirii si imprejurimilor vibratiile care-1 caracterizeaza functional si fiind, doar la intervale de
timp bine determinate, controlate de personal de specialitate. Solutia este aplicatd, pe scard
larga, in tari industrializate, in tari evoluate din punct de vedere economic.

Dezvoltarea motorului cu ardere interna trebuie legatd nemijlocit de existenta unei
numeroase populatii de automobile. Dacd in 1990 parcul de autovehicule, pe mapamond,
numdra cca. 405 milioane exemplare dintre care 8/% autoturisme si /9% autobuze,
autocamioane si autoutilitare, in anul 2003, cu o rata de crestere intre 20 s1 30 de milioane de
bucidti pe an determinata de productia pe mapamond, se poate aprecia ca sunt deja cca. 700 de
milioane de autovehicule in circulatie; la acestea trebuie addugate, bineinteles si motoarele
stationare.

Automobilul si motorul cu ardere interni este o preocupare sociala? Da! Intr-un fel sau
altul intreaga societate este interesata de progresul tehnic pentru ca resursele de combustibil
sunt limitate, pretul combustibilului este ridicat, mediul inconjurator trebuie protejat, lumea
trebuie apdratd impotriva actiunilor nocive.

Cercetar1 asidue in domeniul motoarelor cu ardere internd sunt polarizate spre
reducerea consumului de combustibil si utilizarea, pe scara cat mai larga, a combustibililor
neconventionall, spre scaderea noxelor la genezad si prin prelucrarea gazelor esapate, spre
diminuarea materialelor deficitare, coroborata cu cresterea fiabilitatii, spre reducerea poluarii
fonice.

Ultimele doua decenii marcheaza progrese insemnate in tehnica de investigatie a
motorului fard de care solutiile rafinate ar riméne neevaluate corect si mai ales neoptimizate,
dezvoltandu-se in paralel tehnica de calcul electronic in conceptie, respectiv de control
electronic al functionarii acestei complicate masini, si in ultimul timp, in mod deosebit, de
valorificare a caldurilor reziduale.

Data fiind variabilitatea regimurilor de functionare pe care le cunoaste m.a.i., mai ales
ca unitate de tractiune rutierd, feroviard si aeriana, optimizarea, de fapt, nu poate fi facuta
decdt ca si un compromis intre noxe mult mai reduse, consum de combustibil diminuat,
preturi de fabricatie si exploatare minime, fiabilitate, anduranta si maneabilitate a vehiculului
cat mai ridicate. Multitudinea de regimuri functionale si caracterul lor frecvent tranzitoriu fac
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ca desi m.a.i. consuma doar /7% din resursele de hidrocarburi, acesta sa fie vinovat de cca.
50% din totalul noxelor deversate in atmosferd, din ansamblul industriilor si activitatilor
umane. Din punct de vedere al toxicitatii, aprecierile sunt mai disperse §i anume, (8-22)%
nivel de toxicitate din total toxicitate noxe ajunse in atmosfera, aceasta si datorita faptului ca
in genere numai combustibilii grei utilizati de motoarele cu ardere interna contin sulf.

in conditiile schimbarilor climatice prognozate, de altfel, cu zece ani in urma i
manifeste cu pregnanti in cursul anului 1995, chiar si numai daca se are in vedere ca Institutul
de Meteorologie din Marea Britanie a inregistrat intre 1 noiembrie 1994 si 1 noiembrie 1995
cea mai mare temperaturdi medie din cei 600 de ani de cdnd efectueaza observatii
meteorologice. problema poludrii atmosferei primeste deja un caracter de agresivitate,
impunandu-se cu maxima operativitate masuri de limitare a noxelor de toate categoriile §i in
special a celor atmosferice. Avand in vedere cd motoarele stationare, printre care se inscriu §i
cele de cogenerare a energiei mecanice si a caldurii valorificate din fluxurile termice
reziduale, functioneazi in genere la regim cuasistationar, acestea pot fi optimizate att din
punct de vedere al consumurilor specifice, al performantelor de putere, cét si al noxelor
esapate. )

Lucrarea in discutie are in vedere un studiu complex si relativ complet asupra
functionalitatii unui motor diesel de mare putere, din punct de vedere al valorificarii caldurilor
reziduale, in primul rand al celor purtate cu uleiul de racire. Lucrarea este structurat, in total,
in noua capitole, cu un accent deosebit asupra valorificarii caldurilor reziduale dezvoltate de
un motor diesel de putere mare si in mod deosebit a celor legate de schimbul de caldura la
racitorul de ulei.

Lucrarea prezinta in capitolul 2 stadiul actual al cercetérilor in domeniul evaluarii si
recuperarii partiale a caldurii la motoarele diesel. Se expun astfel stadiul actual al utilizarii
energiel termice pentru instalatii de cogenerare cu referire asupra motoarelor cu ardere interna
ca unitati in instalatiille de cogencrare, cu prezentarea aspectelor privind reteaua de
termoficare/racire urband centralizatd, cu informatii ce privesc evolutia sistemelor
preasamblate de cogenerare, cu cercetdri si dezvoltarea in tehnologia sistemelor de
cogenerare, cu relatia cogenerare-mediu, insistindu-se asupra schimbului de caldura pentru
elementele de calcul ale schimbatoarelor de caldura si anume, facadndu-se dezvoltari legate de
diagrama Sankey, de aspectele specifice recuperarii céldurii, de utilizarea microturbinelor, din
punct de vedere al conditiilor generale, al ciclului non-ideal Brayton si concluzionindu-se
asupra problematicii expuse.

Capitolul 3 trateazad pe larg consideratii privind transferul de caldurd. Acesta este
caracterizat de un studiu de detaliu care are un caracter de mare importantd pentru modul in
care au fost sistematizate informatiile necesare proiectantului referindu-se la: conductia
termicd pentru care se definesc marimi generale. legea conductiei termice, conditiile limita
pentru rezolvarea ecuatiel conductiei termice, conductia termica in regim stationar, schimbul
global de caldura atat in cazul unui perete omogen cit si in cazul peretilor cu structuri
compuse, intensificarea procesului de transmitere a caldurii, conductia termica printr-o bara
neizolata, transmiterea caldurii printr-un perete cu nervuri, conductia termica in prezenta
surselor interne de caldura.

Este tratata de asemenea succint conductia termica nestationara, procesele tranzitorii
ce o caracterizeazd, regimul uzual de incalzire-racire, procesul de incalzire-racire continue si
procesele periodice.

Transterul de caldura in regim convectiv este tratat de la simplu la complex. Dupa
expunerea principiilor fundamentale si a sistemului ecuatiilor diferentiale ale transmiterii de
caldurd convective, sunt trecute in revistd metodele teoriei similitudinii care conduc la
invarian{ii necesari calculelor prin definirea dimensiunilor caracteristice, prin expunerea
analogiei hidrodinamice. a caderii de temperatura in convectia turbulenti, a modelului dublu
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strat, tratdndu-se totodata transferul de caldura la curgerea fluidului prin tuburi pentru regimul
vascos, regimul vascoso-gravitational si regimul turbulent.

Atentia cuvenita se acorda transferului de caldura la curgerea mediului de incélzire in
jurul unui corp, cum sunt placa plana, corpul de forma complexa, curgerea transversala in
interiorul grupurilor de canale sau conducte, mediului pseudo-fluid cu gaz, apoi transferului de
caldura la viteze mari ale mediului fluid.

In sfarsit, in capitolul 3, este tratata si problematica radiatiei termice cu expunerea legilor
radiatiei termice, a transferului de caldura intre corpuri delimitate de medii transparente pentru
care sunt prezentate datele de interes privind coeficientii unghiulari, a transferului de caldura
intre gaz si suprafata solidd a corpurilor cu particularitatile radiatiei si absorbtiei gazelor, cu
legea de baza a schimbului de cédldurd intr-un mediu radiant-absorbant si se insistd de
asemenea asupra radiatiei proprii a volumului da gaz si a metodelor de calcul ale transferului
de caldura.

Capitolul 4 vizeaza alegerea schimbatoarelor de caldura.

Acestea sunt clasificate si se redau cercetdrile experimentale ale performantelor
termice si fluido-dinamice ale schimbatoarelor de cdldurd compacte. In acest scop sunt
analizate criteriile de comparatie a schimbatoarelor de caldurd si se redau rezultate ale unor
cercetari experimentale cu trecerea in revista a performantelor schimbatoarelor de céldura cu
fascicul de tevi nervurate si a principalelor tipuri de schimbatoare de cdldura de tip gaz-gaz,
lichid-lichid, expunandu-se de asemenea tehnica de calcul a cdaderilor de presiune ale
schimbatoarelor de caldura corespunzatoare curgerii in tevi si fante, precum si determinate de
rezistentele locale in coturi, ingustari si largiri de sectiune, ramificatii si armaturi. Data fiind
complexitatea acestei problematici se detaliaza modurile de evaluare a pierderilor de presiune
pentru arhitecturile definite mai sus.

Dimensionarea economica si optimizarea schimbdatoarelor de caldurd, de interes pentru
calculele termodinamice ale acestor aparate, se realizeazd §i prin prisma analizei si a
calculului exergetic, definindu-se datele necesare dimensiondrii economice prin expunerea
expresiei simplificate pentru coeficientul de transfer termic total si determindndu-se vitezele
optime de curgere ale fluidului si ale diferentelor de temperatura in coroborare unele cu altele.
O abordare economica a dimensionarii radiatoarelor, expusa tot in cadrul capitolului 4, este de
deosebit interes teoretic si practic.

In capitolul 5 sunt prezentate cercetari experimentale privind nivelul de performanta si
evaluarea distributiei energiei in cazul motoarelor diesel de mare putere. Se prezinta standul
experimental pentru determinarea performantelor termogazodinamice ale unui motor diesel de
mare putere turbosupraalimentat cu ricirea intermediara a aerului de supraalimentare si se fac
consideratil privind determinarea experimentala a caldurii evacuate in uleiul de ungere.

Capitolul 6 cuprinde interpretarea critica a datelor de calcul in juxtapunere cu date
experimentale privind nivelul de performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in
cazul motorului ALCO R-251 FLO. Se redau date relativ la rezultatele evaluarii ciclului real
de functionare al unui motor diesel de mare putere turbosupraalimentat cu racire intermediara,
prezentandu-se in sinteza modul de calcul al ciclului, o descriere a programului de calcul
printr-o organigrama de ansamblu si a felului in care se determina analitic cdldurile schimbate
in motorul avut in vedere.

Rezultatele calculului de ansamblu al ciclului motorului cu ajutorul calculatorului sunt
caracteristice regimului nominal al motorului, insistandu-se asupra caracteristicii de degajare
a caldurii si a evaluarii diagramei p = f(«).

Sunt prezentate, in continuare, caldurile evacuate, calculate i rezultate in urma
masuritorilor experimentale. In finalul capitolului sunt interpretate critic datele de calcul
comparativ cu datele experimentale pentru performantele energetice de ansamblu ale
motorului, trasandu-se diagrama p=f(«), calculata comparativ cu datele obtinute experimental.
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Inroducere

De asemenea se efectueazd o sinteza asupra diagramei fluxurilor termice pentru
ansamblul motor-grup de turbosupraalimentare si echipamentelor pentru evacuarea caldurilor
reziduale.

Se fac aprecieri cu privire la cdldura preluata de uleiul de ungere si posibilitatile de
evaluare cantitativa a acestei calduri.

in capitolul 7 este tratatd problematica cercetarii experimentale a racitorului de ule1
pentru motorul avut in vedere. Se prezintd racitorul de ulei-apd de tip ALCO-18 m’,
efectuandu-se calculul analitic al performantelor termice ale acestui racitor, acesta avand in
vedere proprietatile termice ale uleiului de motor M 40 super 2. Se efectueazi totodatd un
calcul numeric pentru determinarea coeficientului de convectie de partea apei si de partea
uleiului, evaluarea coeficientului global de transfer de cédldurd pentru 1 m lungime de
conductd si pentru determinarea fluxului termic. Problematlca cercetarii experimentale
privind performantele termice ale racitorului de ulei ALCO-18 m’ are in vedere expunerea
instalatier utilizate, conditiile de incercare ale racitorului, prelucrarea si prezentarea
rezultatelor obtinute, determinarea ecuatiei criteriale sub forma graficd pentru curgerea
fluidului perpendicular pe fasciculul de tevi al racitorului precum si concluzii si interpretarea
comparativa a rezultatelor obtinute.

Capitolul 8 este dedicat concluziilor generale, interpretandu-se de ansamblu rezultatele
obtinute si subliniindu-se cele mai importante contributii personale.

Lucrarea se incheie cu bibliografie si cu un set relativ extins de anexe care privesc atat
rezultate teoretice cdt si experimentale avute in vedere pentru rezolvarea temei propuse.

Doresc sa multumesc urmétoarelor persoane, care mi-au oferi sprijinul in toti acesti
ani de pregdtire a tezei de doctorat:

- Prof. dr. ing. Virgiliu Dan Negrea care, in calitate de conducitor stiintific, mi-a
acordat deplina libertate 1n explorarea domeniului, oferindu-mi sprijin in plan stiintific, dublat
de exigenta dar si de intelegere in momentele de cumpana.

- membrilor comisiei de doctorat:Gl. It. (r) prof. univ. dr. ing. Florinel Papuc si Gl. mr.
(r) prof. univ. dr. ing. Ion Copae pentru bunavointa cu care au acceptat si parcurgi lucrarea,
in scopul recenziei acesteia, precum si pentru aprecierile si sugestiile pertinente ficute.

- Prof. dr. ing. Mihai Nagi care cu priceperea si rabdarea domniei sale, mi-a fost un
sprijin deosebit, mai ales in ceea ce priveste problematica schimbului de caldura si a
schimbatoarelor de caldura.

- Prof. dr. ing. Viorel Popescu, decanul Facultatii de Electronica si Telecomunicatii
din Timigoara, pentru sprijinul logistic acordat, cu care am reusit sa duc la bun sfrsit aceasta
teza de doctorat.

- $.1. dr. ing. Sorin Holotescu pentru modul deosebit in care m-a ajutat si tratez
problemele ce privesc evaluarea prin calcul a performantelor energetice pentru motorul pe
care I-am avut in studiu.

- Prof. dr. ing. Nadia Potoceanu, de la facultatea “Eftimie Murgu” din Resita, cu care
am avut discutii fructoase in perioadele de colaborare, oferindu-mi totodati numeroase
materiale bibliografice.

- conducerii U.C.M. Resita S.A. pentru sprijinul acordat in vederea efectudrii unor
masurdtori la standul de proba.

- colectivului catedrei de Termotehnica, Masini Termice si Autovehicule Rutiere care
mi-a oferit permanent sprijin colegial.

- familiei, pentru spijinul si ajutorul permanent, impinse uneori pana la sacrificiu.
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CAPITOLUL 2
STADIUL ACTUAL AL CERCETARILOR iN DOMENIUL
EVALUARII SI RECUPERARII PARTIALE A CALDURII LA
MOTOARELE DIESEL

2.1. STADIUL ACTUAL AL UTILIZARII ENERGIEI TERMICE
PIERDUTE IN INSTALATII DE COGENERARE

Centralele cogenerative beneficiazd de Imbunatatirea randamentului energetic prin
recuperarea energiei produse. Cogenerarea este mai atractivd in aplicatii descentralizate la
scard micd, un progres tehnologic important fiind obtinut in ceea ce priveste dezvoltarea
sistemelor cogenerative de mic putere modulare si preasamblate. In plus, cum aceste sisteme
au fost adoptate in zone industriale si in centrele oraselor, legile si regulamentele aduse
privind protectia mediului obligd furnizorii (producatorii) sd le modernizeze continuu.
Rezervele mari de gaze naturale din multe zone ale globului au facut posibila dezvoltarea
tehnologica a turbinelor. In plus, posibilitatea utilizarii combustibililor alternativi, cum sunt:
lemnul, rezidurile agro-industriale, biogazul, etc., pentru sistemele cogenerative la scard mica
au condus la progrese tehnologice, tindnd cont de caracteristicile acestor combustibili. In
continuare sunt descrise pe scurt cateva aspecte privind progresele obtinute in acest domeniu.

2.1.1. MOTOARE CU ARDERE INTERNA CA UNITATI iN INSTALATIILE DE
COGENERARE

in unitatile cogenerative de putere joasd si medie, sunt utilizate motoarele cu piston.
Dimensiunile mici sau mari ale motorului sunt adesea in functie de combustibilul utilizat,
fiind de (50 kW - 100 M) pentru gaze naturale (50 kKl - 50 M) in cazul motoarelor diesel,
(2,5 MW - 50 M) atunci cand este vorba de combustibili grei. Unul dintre avantajele majore
ale motoarelor cu piston il constituie randamentul electric ridicat [7].
proceselor. Exista situatii cand pierderile pot fi utilizate in instalatii de cogenerare, iar
optiunea pentru o astfel de instalatie este determinata de factori economici sau ecologici. in
aceste instalatii se folosesc motoare diverse (motor cu gaz, motor diesel, turbina cu gaze), Fig.
2.1, raportul dintre energia termica si electricd consumatid depinzdnd de componentele
utilizate.

Raportul Flux termic / Pacane

0 2 4 8 10 12 14 16 18 20

Motor Turbina Puterea electrica Py [MW)

{ Diesel

Motor
Cu gaz

cu gaze

Fig. 2.1. Eficienta energetica pentru diverse motoare
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Stadiul actual al cercetarilor in domeniul evaludriisi recuperdrii partiale a caldurii la motoarele Diesel

Din Fig. 2.1. rezulta ci pentru rapoarte reduse dintre fluxul de cdldurd furnizat si
puterea electrica sunt recomandate centrale cu cogenerare cu motoare cu ardere interna (fie cu
gaz, fie diesel sau diesel-gaz). Centralele cu cogenerare cu turbina cu gaz (ciclu simplu) sunt
indicate pentru consumatori mai mari de caldura, unde in afara incalzirii §i producerii apei
calde menajere (de consum) este nevoie si de abur tehnologic. Aburul tehnologic §i apa
fierbinte in cazul motoarelor cu ardere interna pot fi produse prin recuperarea energiei gazelor
arse din conducta de evacuare care, mai ales la motoarele diesel, au valoare mult mai redusa
decit la turbinele cu gaze.

In cazul motoarelor cu ardere internd, care fac subiectul experimentérilor acestel teze,
se produce cresterea eficientei energetice prin recuperarea gazelor de ardere din conducta de
evacuare.

Indiferent de modul de cogenerare, schema termicd contine elemente principale
comune, §1 anume:

- unul sau mai multe grupuri motor-generator,;

- instalatia de recuperare a caldurii formata din schimbatoare de céldura de tip: apa-apa, ulei-
apa. gaze de ardere-apa;

- instalatie electrica ;

- aparatura de masura si sisteme de automatizare.

Literatura de specialitate [Centrul de cercetari pentru masini §i echipamente termice,
transporturi §i combaterea poludrii, Timisoara, Alegerea motoarelor si a instalatiilor de
recuperare si calculul termic al acestora] recomanda pentru alegerea elementelor principale
ale schemei termice parcurgerea urmatoarelor etape:

1. Alegerea grupului motor-generator. Este dependenta de diagrama anuald de consum de
caldura. dar pentru realizarea schemei termice de recuperare, in afara parametrilor principali
ai motorului (putere efectiva §i turatie) este necesara cunoasterea bilantului termic. Atat
puterea efectiva cét i bilantul termic pot fi suficient evaluate prin calcul termic, instalafia
experimentala utilizata in cadrul lucrarii furnizind masuratori precise care nu doar verificd
calculul, dar si asigura posibilitatea realizarii unor modificdri care sd asigure cresterea
eficientei instalatiei de recuperare utilizata.

2. Alegerea schemei termice de recuperare se realizeaza in primul rdnd pentru consumatorit
de caldurd prevazuti, in cazul cunoasterii acestora. Aceasta se realizeaza cu instalatii de tip
recuperativ, iar pentru amplasarea acestora in schema (cu exceptia vaporizatoarelor) se face in
contracurent.

3. Alegerea schimbatoarelor de caldura se realizeaza in functie de fluidele intre care are loc
transferul de caldura. literatura de specialitate studiind utilizarea schimbatoarelor cu placi, a
celor brazate sau a celor cu tevi.

Pentru cercetdrile efectuate este necesar si se cunoasca citeva elemente ale amplasarii
acestora in zona de ricire intermediara a aerului de supraalimentare.

Principalele doua tipuri de motoare cu piston utilizate in sistemele cogenerative sunt
motoarele diesel §i cu aprindere prin scanteie. Motorul cu aprindere prin scanteie (m.a.s.) este
motorul la care amestecul aer combustibil este aprins cu ajutorul unei scintei electrice
produsd la bujie, motiv pentru care acest motor se mai numeste §i motor cu aprindere prin
scanteie. In procesul de producere a puterii, motorul cu aprindere prin scanteie poate fi atét
motor cu functionare cu benzina cét si motor diesel modificat, astfel incat si cuprinda operatia
de aprindere prin scanteie. Domeniul de functionare al motoarelor cu benzina este de la 20 kW
fa 1.5 MW. Motoarele cu aprindere prin scénteie transformate din motoare diesel si
functionand cu gaz natural au domeniul cuprins intre 5 k¥ si 4 MJ¥. Motoarele cu aprindere
prin scanteie se caracterizeaza prin turatii cuprinse intre (750 — 3000) rot/min si randamente

de (25-35)%. Aceste motoare pot functiona cu diferiti combustibili: benzind, gaz natural, gaz
industrial.

10 )
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Stadiul actual al cercetdrilor in domeniul evaludriisi recuperdrii partiale a caldurii la motoarele Diesel

Spre deosebire de motoarele cu aprindere prin scanteie, la motoarele diesel
combustibilul este injectat in cilindrii, unde se amestecd cu aerul, amestecul rezultat
aprinzandu-se ca urmare a incélzirii rezultate in urma comprimdrii acestuia de catre piston. De
aceea, aceste motoare sunt cunoscute si sub denumirea de motoare cu aprindere prin
comprimare. Motoarele diesel pot fi impartite in doud mari categorii: in 2 timpi §i in 4 timpi.
Motoarele in 2 timpi se mai numesc $i motoare lente si se caracterizeaza prin:

- aprinderea are loc la fiecare rotatie a arborelui cotit;
- functioneaza la turatii de pana la 200 rot/min;

- puterea la iesire este de (/ — 50) MV

- randamente mari (45 — 53) %.

In cazul motoarelor in 4 timpi aprinderea are loc la fiecare alta rotatie a arborelui cotit,
aceste motoare clasificindu-se in motoare: rapide si semirapide. Motoarele semirapide
functioneaza cu turatii de (400-1000) rot/min, are puteri de 1esire de (0,5 — 20) MW si
randamente egale cu (35 — 48)%. Motoarele rapide functioneaza la turatii de (/000 — 2000)
rot/min, avand puteri de iesire cuprinse intre citiva kW si aproximativ 2 MW, iar randamentul
este (33-40)%.

Motoarele diesel pot functiona cu o mare varietate de combustibili: motorina,
combustibil greu, usor, LPG, gaz natural si industrial, etc. Motoarele diesel care au fost
transformate in motoare cu gaz se mai numesc §i motoare cu combustibil dual. La aceste
motoare combustibilul utilizat este gaz care se aprinde cu o concentratie mica de ulei pilot, de
obicei ulei diesel, ulei folosit pentru aprinderea sigurd a gazului in cilindru. Proportia gaz/ulei
este controlatd astfel Incat uleiul pilot sd reprezinte 5% din cantitatea de combustibil.
Motoarele diesel cu gaz se impart in doua categorii: de joasd presiune si de inalta presiune [7].

Diagramele de bilant energetic caracteristice unui motor cu gaz respectiv a unui motor
ALCO sunt prezentate in Fig. 2.2. s1 Fig. 2.3.
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Fig. 2.2. Bilantul energetic al unui motor cu gaz
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Stadiul actual al cercetarilor in domeniul evaluariigi recuperdrii partiale a caldurii la motoarele Diesel

Cantitatea de cialdura furnizati combustibilului = 100%
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Caldura utili la iesire

38,48%
Fig. 2.3. Diagrama Sankey pentru motorul ALCO

Cantitatea de caldura recuperata la temperaturi ridicate este mai mica decat in cazul
turbinelor cu gaz, pentru aceeasi putere de iesire. Din acest motiv, motoarele diesel cu piston
sunt mat ales folosite in sistemul cogenerativ pentru producerea apet/aerului cald sau aburului
la presiune joasa. Totusi aerul la presiune medie poate fi produs utilizdnd arderea
suplimentara, gazele evacuate din motoarele cu functionare cu gaz contindnd O, in proportie
de 715%.

in timpul functionarii motoarelor cu combustibil dual, gazul la joasid presiune, de
exemplu (3-3)bar. se amesteca cu aerul in timpul ciclului de inductie. Amestecul gaz/aer de
ardere este comprimat in cilindru si apoi se aprinde in apropierea punctului mort superior cu
ajutorul unei cantitdi de ulei diesel (5%), injectat in cilindru i aprins in mod obisnuit. Aceste
motoare se caracterizeazd prin turatii joase si randamente scizute. Sistemul este sensibil la
modificarea calitdtii gazului.

In cazul motoarelor cu combustibil dual la presiune ridicata, gazul este comprimat in
extertorul motorului, intr-un compresor separat pana la presiunea de 250 bar dupa care e
jectat in cilindru impreuna cu o cantitate mica de ulei pilot, iIn momentul in care pistonul se
afla in vecinatatea punctului mort superior. Aceste motoare au turatii si randamente ridicate si
nu sunt sensibile din punct de vedere al calitatii gazului, fiind disponibile atat cele in 2 timpi
cét si cele in 4 timpi.
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Stadiul actual al cercetdrilor in domeniul evaluariigi recuperarii partiale a caldurii la motoarele Diesel

in centralele functionind cu motoare diesel, aproximativ 42% din energia primara
utilizata este transformata in energie electrica (58% din energia la intrare se regaseste att sub
forma de caldura de la circuitele de racire cat si disipata cu gazele evacuate in atmosfera) [4].

Cele trei medii care pot fi racite sunt: aerul de supraalimentare, uleiul de ungere si apa
de racire ale motorului (Fig. 2.4.).

Aer de

-1 supraalimentare
P e

1 =
kN

. A

Ventilator c

L

| [=]

>| .
‘ Circuitul apei de rdcire é)
| Circuitul de ungere
R <1

Fig. 2.4. Cele 3 medii posibil a fi racite la un motor diesel intr-o instalatie
de cogenerare

Referitor la variantele sistemului de racire, proiectantul unei centrale trebuie si aiba in
vedere diferite conditii care sa corespunda, din punct de vedere economic, acestui concept. In
concluzie, atunci cénd este adoptat sistemul de récire, in afard de conditiile specifice zonei,
trebuie luate in considerare §i costurile aferente sistemului respectiv.

o L kJ’kWh . t{°C]
Caldura turnizata combustibilului o kealkw || kKe'kWh |
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370 1s | 6250
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’ ol 20 80732
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7 | 2680 _
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interne
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Fig. 2.5. Diagrama Sankey, exemplu pentru un motor diese]l MAN
dintr-o instalatie de cogenerare

Din cantitatea totala de caldura la intrare, se calculeaza procentual céldurile rezultate
si se reprezintd in diagrama de bilant termic, asa numita diagrama Sankey (Fig. 2.5.).
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Stadiul actual al cercetdrilor in domeniul evaludriisi recuperdrii partiale a caldurii la motoarele Diesel

Randamentul ridicat, de 42 %, obfinut in urma conversiei energiei, poate fi imbunatatit
in conditiile in care cantitatea utila de céldura, continuta in gazele de evacuare, apa de racire
s1 aerul de supraalimentare, sunt utilizate partial sau total. .

Caldura pierdutd este rezultatul producerii energiei atunci cand motorul cu ardere
interna transformd energia primara. Aceastd cédldurd poate fi utilizatd In recuperatoare gie
caldurad nefiind posibila utilizarea unei cantitati care si reprezinte mai mult de 80% din
energia primara. cu randamente cuprinse intre 37 % si 42 % din energia electricd produsi. Un
exemplu in acest sens este prezentat in Fig. 2.6 [4].
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Fig. 2.6. Diagrama de bilant termic pt. un motor diesel MAN
dintr-o instalatie de cogenerare

Dintre toate sistemele de conversie a energiei cu motoare termice, doar cele cu
motoare diesel sau m.a.s. cu gaz permit o asemenea utilizare a energiei primare, cu eficienta
maxima din punct de vedere al producerii energiei electrice. Principalele domenii de aplicatie
sunt:

- centralele termoelectrice compuse din unitati compacte destinate furnizarii
descentralizate a energiei termice st electrice catre consumatorii din vecinitatea centralei;

- sisteme industriale pentru furnizarea energiei electrice si termice in combinatie cu
sistemele locale cunoscute sub denumirea de fabrici de cogenerare,

- sisteme cu motoare diesei §i pompe de caldura care asigura o crestere a utilizarii
energiel de doud ori mai mare in comparatie cu instalatiile de cazane.
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Stadiul actual al cercetarilor in domeniul evaludriisi recuperarii partiale a caldurii la motoarele Diesel

2.1.2. ASPECTE PRIVIND RETEAUA DE TERMOFICARE/RACIRE URBANA
CENTRALIZATA

In cazul cladirilor individuale si industriale pot si apara neajunsuri economice la scara
atunci cand se industrializeazd sistemul cogenerativ si nu este intotdeauna posibila
optimizarea parametrilor industriali datorita particularitatilor modelelor de energie necesare.
in astfel de situatii trebuie ganditi dezvoltarea unei instalatii care si deserveasca citeva
grupuri de consumatori prin diverse modele necesare care sa fie complementare. in ceea ce
priveste zona de cladiri. birourile sunt aglomerate in timpul zilei, in timp ce activitatea in
hoteluri este mai intensa in timpul noptii. Atunci cand cele doud sarcini sunt combinate,
rezulta o curba compusa de amplitudine foarte mica.

Gruparea mai multor cladiri individuale sau industriale este justificatd din punct de
vedere al satisfacerii necesarului lor energetic:

- sistem cogenerativ mare asociat cu economie la scard;

- extinderea sistemului la consumatori la care instalatiile individuale nu se justifica;

- imbunatatirea randamentului generator total;

- fiabilitatea indicata si reducerea costurilor cu forta de muncé;

- economisirea spatiului in sala mecanica a cladirilor;

- aprovizionarea cu combustibil la preturi competitive;

- 0 buna negociere in ceea ce priveste vanzarea/cumpdrarea energiei electrice, etc.

Exista totusi cdteva neajunsuri ale retelei de termoficare/racire urband centralizata,
dintre acestea cel mai important 1l reprezinta costurile inifiale de investitie foarte ridicate.

Pretul transportului si distributiei apei calde si reci poate fi de asemenea foarte ridicat.
in urma instalarii diferitelor componente la uzina centrala, costul total al investitiilor poate fi
redus de fapt cu (/0-20)% in comparatie cu cazul cladirilor individuale. Acest lucru ia in
considerare pretul retelei de distributie prin conducte, care nu este necesar in cazul sistemelor
descentralizate. De exemplu, in Paris este instalata o retea de ricire care cuprinde 3 uzine de
racitoare cu 25000 RT (I RT reprezinta o unitate a transferului de caldurd corespunzatoare
unei rate de 3,25 kW, aceasta insemnand aproximativ rata de racire obtinutad prin topirea unei
tone de gheatd pe zi) care deservesc: muzee, complexe comerciale, centre expozitionale si
birouri, ceea ce este echivalent cu o suprafata de peste 1 milion m*. Uzinele descentralizate ar
fi necesitat o capacitate totald de 34000 RT. Astfel reteaua de racire a condus la o economie
de peste 8§ milioane USD pentru instalarea unei capacitati de racire reduse.

2.1.3. EVOLUTIA SISTEMELOR PREASAMBLATE DE COGENERARE

Sistemele traditionale de congenerare sunt constituite din diferite componente
ordonate si asamblate pe site in acord cu cerintele clientului astfel incét sa satisfaca necesarul
energetic. Capacitatea maxima de generare a puterii a fost de ordinul a cativa MW datorita
produselor limitate existente pe piata, cateva motive fiind:

- costul investitiilor pe kW, este considerabil pentru unitatile mici;

- posibilitati financiare limitate ale intermediarilor mici si mijlocii;

- Investitil suplimentare ale unitatilor mici in scopul respectarii legislatiei privind
protectia mediului;

- lipsa garantiei pentru sistemul total.

Totusi, tendintele s-au modificat considerabil odatd cu introducerea conceptului
modular format din unitati preasamblate de cogenerare a caror performante electrice si
termice sunt garantate de furnizori ce sunt direct responsabili in ceea ce priveste constructia
instalatiei totale si a tuturor interferentelor. Acest lucru conduce la raspandirea centralelor cu
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capacitate de producere a puterii mai mica decét / M. Multe dintre acestea sunt adoptate d'f;
intreprinderi aflate la capatul retelei electrice si care se confrunta cu problema obtinerii puterii
continue si sigure. Mai mult decat atdt, extinderea retelelor de gaz natural a facut posibilad
utilizarea motoarelor cu gaz de mica putere in zonele urbane fard incélcarea legislatiei privind
protectia mediului. De exemplu, peste 2500 de unitati au fost instalate in Olanda, functionand
intre 100 kW si 300 kW, principalii beneficiari fiind: spitale, centre sportive, centre comerciale
intreprinderi mici §i mijlocii, centre de invatamant, etc.

Un modul obisnuit cu o putere mai micd decat / MW, reprezintd un mono-bloc
compact si izolat fonic, format din urmatoarele elemente componente:

- motor pentru producerea energiei mecanice;

- alternator pentru energia electrica la iesire;

- unitate pentru recuperarea caldurii in scopul producerii energiei termice;

- componente pentru evacuarea produselor arderii;

- sistem de control, protectie electrica si cutie de conectare la tensiune joasa;

- izolatie fonica.

Aceste module sunt astfel proiectate incat sa fie posibild montarea lor in interval de
citeva zile si sa implice foarte putine interventii ingineresti (din punct de vedere structural) la
site. Mai mult decét atat, in conditiile in care toate componentele se potrivesc, este garantat
pentru intregul sistem un randament ridicat.

Forta unitatilor preasamblate constd in randamentul total ridicat si in disponibilitatea
sistemului. Producatorii propun sisteme de cogenerare a caror randamente sunt de (84-92)%
(cu randamente mecanice egale cu (30-35)%) si fiabilitate de 95%. Variatii ale performantelor
acestora sunt in functie de tipul motorului primar, nivelul necesarului de céldura si calitatea
instalatiilor de recuperare a caldurii.

Centralele electrice cu sisteme preasamblate de cogenerare sunt bine proiectate pentru
functia mare intermitentd si sarcina variabild. Puterea nominalad poate fi furnizata in céateva
secunde dupa pornire (de obicei dupa 90 secunde), iar sarcina poate fi modulatd intre (50-
100)% fard prea mari reduceri ale randamentului. Izolatia fonica a unitatii limiteaza zgomotul
la 65 dB/m.

Producatorul realizeaza un program bine definit, de intretinere in scopul garantarii pe
termen lung a functiondrii fara intreruperi neprogramate. Utilizarea aceluiasi motor primar
pentru diferite aplicatii permite imbunatatirea partilor separate la preturi mai scazute. O
unitate preasamblatd de cogenerare, bine intretinutd, poate avea o duratd de functionare de
60000 ore. Costul de intretinere al motoarelor mici este inci relativ ridicat in comparatie cu
unitdtile cu putere de peste 600 kY.

2.1.4. CERCETAREA S1 DEZVOLTAREA iN TEHNOLOGIA SISTEMELOR DE
COGENERARE

Pana in prezent s-a realizat o crestere continua a randamentului turbinelor cu gaz si a
motoarelor diesel. Pentru turbinele de dimensiuni mari s-au obtinut temperaturi de intrare de
1350 "C, temperatura care in viitor va tinde spre 1500 °C. Randamentul termic al motoarelor
diesel a crescut ca urmare a cresterii raportului de comprimare si datorita aplicarii
tehnologiilor pre-camerelor de ardere saraca. Aceste imbunatatiri au fost posibile in principal
datorita progreselor realizate in domeniul schimbului de caldura. materialelor termorezistente,
masinilor turbo si tehnologiilor de ardere.

Diferite proiecte au stat la baza imbunatatirii rapide a randamentului pana in anul 2000
[50]. Acestea includ dezvoltarea motoarelor si a turbinelor cu gaz ceramice, care necesita
tehnologii avansate din domeniul stiintei ceramicei. Pentru a confirma acest concept este
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dezvoltat motorul cu gaz cu ciclu Miller, avind un mecanism unic de temporizare pentru
admisie §1 evacuare care permite o crestere a randamentului cu 35 %.

Randamentul termic al ciclului motorului cu aprindere prin scanteie este functie de
diferenta dintre temperatura maxima de ardere i temperatura gazelor evacuate. Temperatura
maxima de ardere intr-un motor creste cu cresterea raportului de comprimare, in timp ce
temperatura gazelor evacuate, descreste cu scaderea raportului de destindere. Motorul diesel
cu injectie cu gaz poate in prezent sd atingd randamentul motoarelor cu gaz comercializate.
Motoarele nu mai necesitd ulei pilot, fiind utilizate bujii incandescente pentru a aprinde gazul
natural care arde in cilindru la presiunea de 25 MPa.

Cercetarile s1 dezvoltarea, in ceea ce priveste cogenerarea, depind de asemenea
eforturi pentru dezvoltarea celulelor de combustibil cu oxid solid pentru a exploata
proprietatile excelente ale materialelor si a obtine randamentul de 50 %. Odatd ce aceste
tehnologii vor fi comercializate, promovarea sistemelor de cogenerare va fi exploziva din
punct de vedere al recuperarii de energie si al tehnologiei de protejare termica a mediului
inconjuréator.

2.1.5. COGENERAREA §I MEDIUL

Randamentul ridicat al instalatiilor de cogenerare si eficienta ridicatd a utilizarii
combustibilului garanteaza reducerea emisilor de CO;, obiectiv vizat de o serie de programe
ale Comunitatii Europene, cum ar fi programul SAVE (incheiat la 1.01.1996), care a cerut
stabilirea emisiilor de CO,; ALTENER, care prevede reducerea emisiilor de CO; cu /80
milioane de tone; THERME I, care se ocupd cu evaluari de fezabilitate economicd pentru
activitati de economisire a energiei (reducerea consumului de energie si a emisiilor de CO;)
cu sprijin financiar pentru transporturi, constructii, industrie, etc.

Totusi, cogenerarea poate avea implicatil, (din punct de vedere al mediului) in formarea
emisiilor de CO, SO; si produse poluante. Depinde, in mare méasurd, de tipul de combustibil
utilizat si de caracteristicile tehnologiei de cogenerare adoptate.

CO este un gaz otravitor produs ca urmare a arderii incomplete si poate fi redus pana la
un nivel neglijabil prin asigurarea unui raport aer-combustibil satisfacator. SO, este un gaz
acid produs atunci cédnd sunt arsi combustibili care contin sulf, cum sunt uleiul si carbunele.
Emisiile de SO, genereazad ploi acide, sulful din gazele evacuate reprezentdnd principala
cauza a corodarii instalatiilor de recuperare a caldurii atunci cdnd SO» din gaz este racit sub
temperatura de condensare. NOy reprezintd un amestec de oxizi de nitrogen, produs ca urmare
a arderti amestecului aer-combustibil, iar formarea acestuia este in functie de conditiile de
ardere, caracterizate prin raportul aer-combustibil, temperatura de ardere si timpul de
rezidentd. NOq-ul cauzeaza, de asemenea, ploi acide si aparitia smogului ca rezultat al unor
reactii chimice In atmosfera.

Tehnologiile care au avut o dezvoltare foarte rapida sunt cele bazate pe motoarele cu
aprindere prin scanteie sau comprimare §i turbinele cu gaz, in principal cele care utilizeaza
gaz natural drept combustibil. Gazul natural este considerat cel mai curat dintre combustibilii
fosili deoarece practic nu contine sulf, nitrogen si particule de praf. Totusi, concentratia de
NOy este mare, in special in cazul motoarelor primare functiondnd la temperaturi ridicate.

Proiectarea corespunzitoare a camerelor de ardere si controlul flacarii contribuie la
reducerea formarii NO, in motoare si turbine. Mal mult decit atat, sunt semnificative
eforturile depuse in reducerea emisiilor de CO care afecteaza negativ puterea la iesire si
randamentul. De aceea, trebuie aplicate tehnologii de reducere catalitica in scopul asigurarii
unui nivel foarte redus de emisii poluante.
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2.2. SCHIMBUL DE CALDURA PENTRU ELEMENTE DE CALCUL
ALE SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Marirea puterii motoarelor prin supraalimentare este limitatd din mai multe
considerente unul dintre acestea fiind cresterea solicitarilor mecanice §i termice ca urmare a
cresterii presiunii gazelor evacuate i a cantitdtii de energie termica evacuata prin sistemul de
racire. De la un anumit grad de supraalimentare racirea aerului admis este obligatorie in
vederea limitarii solicitarilor termice. Récirea aerului de supraalimentare reduce pierderile de
caldura si imbundtateste randamentul mecanic ceea ce conduce la un consum specific de
combustibil mai scazut.

Racirea aerului de supraalimentare se poate realiza in urmétoarele moduri:

- prin destindere in cilindru (o racire termodinamicd);

- utilizand schimbatoare de caldura, agentul termic de racire fiind apa sau aerul;

- utilizdnd o masina frigorifica.

Racirea intermediard a aerului de supraalimentare atrage dupd sine pierderea
inevitabila de presiune pe traseul parcurs de acest agent termic. Scaderea presiunii aerului de
supraalimentare determind reducerea sau chiar anularea efectelor pozitive vizate prin acest
proces. De aceea, in cazul specific al acestor schimbatoare de céldura este impusa drept
conditie restrictiva suplimentard valoarea maxim admisibila a caderii de presiune pentru aerul
de supraalimentare, aldturi de celelalte valori cerute ale parametrilor functionali si
constructivi.

Proiectantul motorului cunoaste de regula, valorile parametrilor functionali ai aerului
de supraalimentare la iesirea din compresorul turbosuflantei, precum si pe cele ce-i sunt
necesare la intrarea in motor, Fig. 2.7:

- presiunea, p s, respectiv temperatura, T’ a aerului de supraalimentare rezultate la
iesirea din compresor;

- presiunea, p’’s, respectiv temperatura T, a aerului de supraalimentare necesare la
intrarea in motor.
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Fig. 2.7. Valorile parametrilor functionali ai aerului de
supraalimentare
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Cunoasterea acestor valori permite precizarea caderii de presiune Aps, respectiv
temperaturd, AT, impuse a le realiza schimbdtorul de caldura. Totodata, se poate estima
valoarea maxima a temperaturii aerulul de racire la intrare, T’;, in conditiile climatice
defavorabile zonei de utilizare. Constructorul de motoare poate furniza informatii referitoare
la dimensiunile de gabarit disponibile pentru schimbatorul de caldura: lungimea, L, inaltimea,
H si addncimea, 1. Aceasta din urmd se impune prin alegerea unei microconfiguratii-
tuburi/aripioare, din fabricatia de serie a producétorului, Fig. 2.7.

2.2.1. ASPECTE SPECIFICE RECUPERARII CALDURII

a) Aspecte fluido-dinamice.

Prospectele firmelor producatoare de schimbatoare de cédldura pot furniza informatii
referitoare la performantele specifice acestora [4]. De exemplu, caderea de presiune specifica.
pentru H = 100 mm:

Apioo = a.(p.w)"s (2.1.)

Pentru o indltime H, diferitd de cea ardtatd mai sus si pentru altd densitate medie
intrare/iesire a aerului de supraalimentare, p,,, decat cea conventionald aleasa [5],[38],
caderea de presiune se determina astfel:

Ap = Apioo -(1,2/psm).(H/0,1) (2.2)

Deoarece caderea de presiune nu trebuie sd depdseasca valoarea impusa de tema de
proiect si avind in vedere relatiile de definitie ale ariei frontale a suprafetei de curgere a
aerului de supraalimentare, Ag = L-1, precum si a debitului masic al acestuia, m = Ag (pw)s,
rezultd cd lungimea schimbatoarelor de caldurd, L, este determinatd de doi factori: unul
functional, F, si altul constructiv, C:

L=F.C (2.3)
Factorul functional are expresia:
AT, |m
12 L.-=
F=|—2 Po 2 | (2.4)
Aps TO Lo ' Ap:
p, — T

fiind deci determinat de parametrii la starea normala, po, To, po, respectiv la intrarea in
schimbétorul de caldurd, T si ps, precum si de caderea de presiune, Ap,, respectiv

temperatura AT, si debitul masic de supraalimentare, m .

Factorul constructiv, C, este in functie de inaltimea schimbatorului, H, respectiv
adancimea sa, |; a reprezinta constanta, iar n exponentul, determinati experimental la testarea
pe stand a performantelor fluidodinamice ale schimbatorului [4]:

(2.5)

BUPT



Stadiul actual al cercetdarilor in domeniul evaluariisi recuperdrii partiale a cdldurii la motoarele Diesel

Caderea de presiune, Aps, are influentd dubla asupra factorului functional, F, spre
deosebire de caderea de temperatura, AT,. In Fig. 2.8. s-a reprezentat relatia (2.3.) pentru o
anumitd configuratie aleasa (F= 0,133, a= 0,1236, n= 1,8566 si |l = 0,055 m). Se observa ca
precizarea cdderii de presiune Aps, respectiv de temperaturd, AT, implicd o pereche de valori
pentru lungimea L si indltimea H a schimbatorului de caldurd, in conditiile microconfiguratiei

constructive alese.
Determinarea dimensiunilor frontale, L, respectiv, H, ale schimbatorului de caldura, pe

baza precizarilor de mai sus, conduce la necesitatea stabilirii debitului aerului de racire, m, ;
acesta rezultd in urma conditiilor termice impuse a le realiza racitorul intermediar. Desigur
valorile limitd ale acestora se vor incadra in gabaritul disponibil precizat de proiectantul
motorului.

b) Aspecte termice

Puterea termicd a schimbatorului de caldurd trebuie si asigure preluarea fluxului

termic de la aerul de supraalimentare, Q, , de citre aerul de racire, Q, ; se poate admite in

principiu ca: QAs = Q'r .
Fluxul termic primit de aerul de racire se poate determina pe baza relatiei [77]:

Qr = C min-(t,s - t’r)-g (26)

unde: C ;i este valoarea minima dintre capacitatile calorice, C, ale celor doi agenti termici,

min (Cy C,), iar t'5, respectiv t’,, reprezintd temperaturile la intrare ale aerului de
supraalimentare, respectiv la iesire din schimbator, € este eficienfa racitorului [40],

dependentd de raportul celor doua capacititi calorice, y = Crmin/ Cmax , precum §i de numarul

unitatilor termice, = k(S/Cmn ), S este aria de transfer a schimbatorului, iar k reprezinta
performanta termica specifica:
17 1
0,22
4 ( 078 1]
Mo X

£=1-exp 2.7)
u

Documentatia de prezentare a microconfiguratiilor constructive furnizate de
producitor precizeaza, de regula, performanta specifica, k, [31]:

I
k =
1 1 (2.8)

b (o =) o o —c)

in relatia (2.8), performanta specifica, k, depinde de vitezele gravimetrice ale aerului
de racire, p-w,", respectiv de supraalimentare, p-w", iar coeficientii b, c, d sl exponentii m,
respectiv p sunt determinati experimental.

Cu relatiile (2.5), (2.6), (2.7) si (2.8) precum si prin precizia cdaderii de temperaturi
solicitate pentru aerul de supraalimentare, AT, se poate determina debitul masic de aer de

racire necesar, m_, corespunzitor cu dimensiunile de gabarit alese, 1, respectiv, L (Fig. 2.8).
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F=0,135"
a=O,12335 ...........
n=1,8566
1=0,055
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Fig. 2.8. Dimensiunile de gabarit ale schimbétorului de
caldura

Din Fig. 2.8 se observa ca specificarea caderii de presiune, Ap; si de temperatura, AT
ale aerului de supraalimentare determind, in conditiile microconfiguratiei constructive in
discutie, o multitudine de perechi de valori pentru lungimea L, respectiv indltimea H, a
racitorului; din punct de vedere al costului de fabricatie, producédtorul va tinde sa
minimalizeze gabaritul, insd aceasta va conduce la cheltuieli mai mari legate de puterea
sistemului ce furnizeaza aerul de racire, de aceea decizia legatd de dimensiunile
schimbétorului este legatad de cea referitoare la exploatarea motorului si ea poate fi pertinenta
daca se analizeaza ambele tipuri de cheltuieli amintite, mai ale cd este necesard abordarea
problemelor din punctul de vedere al ingineriei valorii, indiferent de specializarea inginerului
in cauza, care analizeazd un anumit tip de problemd tehnologicd sau constructiva. Alura
curbelor din Fig. 2.8. aratd efectul, nesemnificativ practic, asupra temperaturii aerului de
supraalimentare, T’’;. Alegerea unor dimensiuni frontale ale racitorului, mai mici, la acelasi
debit de racire, va conduce la necesitatea corelarii debitulul de racire odatd cu cel de
supraalimentare [40] pentru mentinerea temperaturii de iesire a aerului de supraalimentare la
limitele prescrise. Dupd cum se observad din Fig. 2.8., dimensiunile frontale L/H nu pot fi
reduse sub anumite valori, deoarece nu mai poate fi realizatd temperatura dorita a aerului de
supraalimentare.

2.3. CU PRIVIRE LA DIAGRAMA SANKEY PENTRU
EVIDENTIEREA FLUXURILOR

Cea mai eficientd metoda de sintetizare a energiilor utilizate sau consumate intr-o
instalatie termicad este diagrama Sankey [29]. Denumita international FEA (Furnace and
Engine Analysis), aceasta reprezintd o metoda integrala de analiza a fluxului energetic bazata
pe controlul fluxurilor energetice, rezultatul fiind o singura reprezentare §i o singura ecuatie.
Aceasta ecuatie descrie modul in care eficienta termicd a motoarelor influenteaza
performantele de iesire. Cea mai simpla reprezentare este aceea in care transferul de energie
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de-a lungul proceselor se reduce la o singurd intrare si trei iesiri prezentate in diagrama
Sankey din Fig. 2.9.

AN
Energie de

intrare — I Energie utila l——-»
e

LPierdenlc prin pere{i/frecare '\\
[ {
L ; N
Volum de control \)/

Fig. 2.9. Diagrama Sankey a fluxurilor energetice

Primele cercetari cu privire la analiza fluxurilor energetice in procese au fost realizate
in anul 1890 de catre Hudson pentru stabilirea performantelor boilerelor, studii finalizate in
anul 1920 de Orrok si care au condus la reprezentarea in prima forma a ecuatiei de ardere,
cunoscutd sub denumirea de ecuatia H-O. Aceasta ecuatie se bazeaza pe bilantul energetic al
volumelor de control. Ecuatia de bilant specifica diagramei Sankey este:

Energia de intrare = Energia utila la iesire + Energie pierduta la evacuare +
+Energie pierduta prin frecari (pereti)

Er=Es+Eg+ Ew (2.9
Ecuatia este descrisa de relatia urmatoare:
E
E.=E}+ : (2.10)

n°(l-E, /E")

Aceastd relatie reprezinta o ecuatie cu patru variabile care se reduc la doua in cazul in
care calculul se efectueaza in ipoteza ca fluxul energetic la intrare (Ef) este legat de cel de
iesire (Es). Relatia se reprezinta grafic ca in Fig. 2.10.

;o encrgic de intrare
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Es: energie utila de iegire [ESM]

Fig. 2.10. Curba de ardere
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Se observa cd in cazul in care fluxul util la iesire este zero (Es= 0) este necesar un
flux energetic la intrare la mers in gol (Ef%) care si acopere pierderile prin pereti sau prin
frecare. In aceste conditii ecuatia (2.10) va avea forma:

EFO = EGO + EWO (21 1)

Se constatd ci cerintele la mers in gol au o influentd majord asupra eficientei termice
pentru puteri joase si la iesire. Determinarea eficientei termice reprezinta pasul final in analiza
fluxului energetic, existdnd doua moduri de evaluare: eficienta operationald (n) si eficienta
intrinseca (n°). Eficienta operationala (1) este exprimata prin relatia standard:

Energie.tila _Eg

= ' = (2.12)
Energietotala.intrata E,

Aceasta eficientd poate fi calculata, iar reprezentarea generald este cea din Fig. 2.11.

Es: energia utila de iesire

Fig 2.11. Variatia eficientei intrinsece, n°, si a eficientei opertionale, n, in functie de
energia utila, £

Eficienta intrinsecd, cunoscuta si sub denumirea de eficientd de proiectare, depinde de
mai multe variabile operationale ale motorului §i reprezintd valoarea minima a unui parametru
in perioada de mers in gol, considerandu-se cazul ideal, cand frecérile sunt reduse la zero.

In prima aproximare a acestui caz ideal se utilizeazi energia de intrare neta realizata
prin eliminarea energiei consumate la mersul in gol, aceasta definindu-se prin:

B FEnergieutila __Es o I—E—S
7 Energietotala.intrata E, —E% 7 E¢

(2.13)

Pentru a descrie comportamentul operational, se analizeazd curba de ardere, aceasta
reprezentand rezultatul variatiei energiei de intrare functie de energia utild de iesire. Exista
trei caracteristici ale curbei de ardere comune tuturor instalatiilor termice:

1. Energia de intrare la mers in gol (E;°) cand iesirea este nula, trebuie sa acopere
pierderile prin pereti si/sau frecare.
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2. Odata cu cresterea energiei la iesire curba de ardere devine concava. Acest fapt se
explica astfel: o cantitate de energie mai mare la iesire necesita o cantitate de energie mai
mare la intrare ceea ce conduce la reducerea timpului de stationare a gazelor de ardere in
camera de ardere a motorului. Existd o disproportionalitate intre energia evacuatd, pierderile
prin pereti si energia utild.

3. Limita teoretica, in cazul disproportionalitatii, face ca prin cresterea energiei utile la
iesire spre o valoare maxima finitd, energia de intrare si tindd la infinit. In acest punct
caracterizat prin timp de stationare zero in camera de ardere, sistemul va functiona la
temperatura de ardere adiabatica.

Acest ultim argument, calitativ explica structura generald a curbei de ardere féra a fi
necesard o analizd cantitativd prealabild, astfel incat modelul este valabil pentru toate
instalatiile termice, precizand forma curbelor de eficientd atat operationald cét si intrinseca,
Fig. 2.11.

Curba eficientei operationale este totdeauna concava, de obicei asimetricd, pornind de
la zero, corespunzator energiei de iesire nule si revenind la zero corespunzitor energiei de
iesire maxime, Es™. Din punct de vedere practic, ar fi ideal sa se proiecteze o instalatie de
eficientd maxima, ceea ce se poate realiza destul de rar. Instalatiile existente functioneazé in
majoritate cu randamente mai scazute decét cele optime, dar pentru energii utile ce pot fi sub
sau peste valoarea maxima posibil de realizat. Acesta reprezintd un prim factor de diferentiere
a diferitelor instalatii termice. Localizarea precisd a maximului corelatd cu eficienta
operationald este determinatd de o serie de factori cum sunt: pierderile prin pereti-frecare
(E{), gradul de preincalzire a amestecului aer-combustibil, gradul de recuperare a caldurii in
schimbatoare de cildura, temperatura medie de functionare, conditiile de exploatare (daca este
vorba de o instalatie primara sau secundara).

Fiind vorba de motoare, la mers in gol raportul de iesire este nul, dar acesta poate fi
interpretat ca o cantitate de energie utild la iesire (caldura sau lucru mecanic), intr-un interval
de timp finit, ceea ce inseamnd ca transferul de caldura in timp finit respecta legile
termodinamicii clasice. In scopul cresterii energiei utile este necesard cresterea duratei de
transfer de caldurda astfel incdt temperatura sursei calde sa fie diferitd de cea a sursei
receptoare (reci). Ca o consecintd a acestei diferente de temperaturd, eficienta termica
descreste, fapt reflectat in realizarea unei eficiente mai reduse decdt cea ideald. Pentru
cresterea eficientei se impun instalatii auxiliare care sa utilizeze toate sursele de energie
disponibile in urma proceselor din motor, chiar si pe acelea la mers in gol.

Sursa de energie termica pentru cogenerare poate fi si o instalatie pentru ricirea
aerului de supraalimentare. Acesta este §i cel mai important mijloc de crestere a puterii
motorului, 1ar drept fluid de récire se foloseste apa sau aerul. Cea mai utilizatd metoda este
racirea mtermediard (intercooling) [84], iar aceasta ricire devine rentabild doar in cazul unei
raciri cu minimum 20 % a fluidului.

Racirea intermediarda a aerului de supraalimentare, scopul functional al
schimbatoarelor de caldura ale motoarelor, atrage dupa sine pierderea inevitabila de presiune
pe trascul parcurs de acest agent termic. Scaderea presiunii aerului de supraalimentare
determind reducerea sau chiar anularea efectelor pozitive vizate prin acest proces. De aceea,
in cazul specific al acestor schimbatoare de caldura este impusa, drept conditie restrictiva
suplimentara, valoarea maxim admisibila a caderii de presiune pentru aerul de
supraalimentare, aldturi de celelalte valori cerute ale parametrilor functionali si constructivi.
Interesanta ca eficienta si rezultate este si utilizarea unei microturbine.
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2.4. UTILIZAREA MICROTURBINELOR PENTRU COGENERARE
2.4.1. CONDITII GENERALE
Utilizarea unei microturbine montate pe arbore comun cu arborele motorului necesitd

costuri mici si amortizarea rapida a investitiei. Cea mai eficientd microturbind functioneaza
conform ciclului Brayton, Fig. 2.12 [32].

Combustibil ——>

Camera de
——> ardere ———
, L3
- |
Compresor Turbina L
A
| Aer' Gaze JF :
1 T proaspat evacuate | 4

Fig. 2.12. Ciclul 1deal deschis, Brayton

La acest ciclu, aerul proaspat este aspirat de compresor, in prima treaptd de
comprimare, presiunea acestuia creste de 4-40 ori depinzénd de constructia i dimensiunile
compresorului, iar in cea de-a doua treaptd de comprimare, aerul este amestecat cu
combustibilul in camera de ardere la presiune constantd ridicatd. Gazele fierbinti sunt
introduse in microturbind in treapta a treia, imprimandu-1 acesteia o miscare de rotatie care
conduce la producerea de lucru mecanic. In timpul procesului are loc destinderea gazului. in
treapta a patra gazele sunt evacuate in mediul inconjurdtor. Acest ciclu se numeste deschis
deoarece are loc un schimb de masa cu exteriorul, existand doua aproximari de proces. La
studiul acestei microturbine se pot utiliza doud schimbdtoare de caldurd: in primul rand
camera de ardere poate fi inlocuitd cu un schimbator de céldura in care aerul este incalzit la o
temperaturd egald cu cea din camera de ardere, dar in acest caz nu se amestecd cu
combustibilul, 1ar in al doilea rand poate fi amplasat un schimbator de caldura intre treapta
intdi si a patra, astfel Incat gazele evacuate sa fie racite de la temperatura mediului ambiant la
temperatura corespunzatoare treptei intdi. Acelasi fluid este utilizat, apoi, in ciclu, de aici
rezultdnd un ciclu Brayton inchis, ciclu folosit frecvent in analizele termodinamice.

Variatia parametrilor termodinamici in acest ciclu este cea prezentata in Fig. 2.13. In
Fig. 2.13. (a) este prezentatd variatia presiunii $i a volumului specific, iar in Fig. 2.13. (b)
variatia temperaturii i a entropiei. S-a constatat ca densitatea tinde si creascd pe masura
cresterii presiunii, in timp ce o crestere a temperaturii micsoreaza densitatea. Intr-un ciclu
ideal, comprimarea este un proces izentropic, adica entropia nu se modifica in timpul frecarit,
etc. (de exemplu, comprimarea adiabatica si intern reversibild). Din acest motiv entropia este
constanta chiar daca temperatura creste. In camera de ardere caldura este cedata gazului la
presiune constantd, densitatea creste, iar volumul specific si temperatura cresc si ele. Cum
arderea nu este un proces reversibil, entropia creste. In microturbina situatia este inversa
comparativ cu cea dintr-un compresor: presiunea creste, iar volumul specific creste si el. In
timpul destinderii ideale, temperatura descreste si entropia este constantd. Din termodinamica
clasica se cunoaste ca suprafata ciclului din diagrama p-V reprezinta lucrul mecanic produs de
masina termicad. Randamentul poate fi exprimat astfel:
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2 L 2.14)
9 &
Yo

in care:
¥p [-]- raportul presiunilor;
k [-]- raportul caldurilor specifice.

Aceastd ecuatie este valabila doar in cazul proceselor reversibile fara frecare ale
turbinelor cu gaz ideal.

i pf

3
p=constﬁnt//

Ve

Y
s 2 '—>—k—'3
Qin e /‘4
‘% ﬂq
2: >
/

constant

A

s:
//
(e
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l'o/ p=constant 1® A}q 4

S \
Fig. 2.13. Diagramele T-s si p —V ale ciclului ideal inchis Brayton

2.4.2. CICLUL NON-IDEAL BRAYTON

in realitate comprimarea si destinderea nu sunt procese ideale. Frecarea si turbulenta

conduc la cresterea entropiei, ceea ce se poate observa din Fig. 2.14. De asemenea se produc
pierderi de presiune in conducte si in timpul ardeni.

TA . :
Caderea de presiune in timpul
absorbtiei de caldura ~_
///4 - - ’
// j/4.\’:i
Pl by
et | At -
e ! “4a .-
- i N
25 zal,/ i 45_. - —
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i Caderea de presiune in
beeeaes - l~ - timpul evacudrii caldurii
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2.4.3. REGENERAREA

Eficiente mari se obtin in cazul in care se recupereaza o parte din caldura gazelor de
ardere evacuate din microturbind, in loc sa fie evacuatd in mediul ambiant. Acest lucru se
produce si in acest caz intr-un schimbator de caldurd de tip recuperativ. Gazele fierbinti
evacuate pot preincélzi aerul rece introdus in camera de ardere, reducidnd necesarul de
combustibil si, pentru acelasi regim de functionare, randamentul va deveni:

k-1
n=1- % ¥, (2.15)
3
in care:
T, [K] — temperatura inaintea comprimarii (temperatura ambiantd);
T; [K] — temperatura dupad ardere.
Ciclul ideal cu regenerator este cel prezentat in Fig. 2.15.

Regenerator
Y * —— ~
e v
A S E
R JCaldura / R R
—. : N d N\ : VN
1= T Y Y ~-—¥ —-—-— Camerdde —— Tf -
L . ardere " 14
2 W i
7 3- -
. e
Compresor T UTTTTTT T T Tubing [T —

Fig. 2.15. Ciclul ideal Brayton, cu regenerator

Din ecuatia (2.15) se observd ca randamentul este cu atdt mai mare cu cat diferenta
dintre temperatura la care se introduce cédldura (de ardere) si cea la care se evacueaza cildura
(de evacuare a gazelor de ardere si aspiratie a aerului proaspat) este mai mare. Nu toate
microturbinele pot utiliza recuperatoare. In cazul in care la iesirea din turbina temperatura este
joasa, fluxul de caldura va fi orientat in directie gresita (acest lucru se intdmpla la turbinele cu
rapoarte de comprimare foarte ridicate). Sistemul va fi mult mai complex, deci costuri mai
mari §i posibilitatea aparitiei erorilor in functionare.

Daca microturbina va fi utilizatd ca back-up si va functiona doar cateva zile pe an,
folosirea recuperatorului poate constitui un dezavantaj.

2.5. CONCLUZI1I

Programele energetice ale Uniunii Europene favorizeaza proiectarea si utilizarea
instalatiilor de cogenerare care asigurd nu numai o economie de combustibil, dar si o reducere
a poluarii.

Realizarea acestor instalatii presupune nu numai alegerea unui motor care s poate
furniza energia dorita, dar si cercetarea schimbatoarelor de caldura care sa asigure eficienta
maxima functie de agentul termic (apa sau ulei).
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CAPITOLUL 3
CONSIDERATII PRIVIND TRANSFERUL DE CALDURA

3.1. CONDUCTIA TERMICA
3.1.1 MARIMI GENERALE

Totalitatea valorilor temperaturii punctelor sistemului la un moment dat reprezintd
campul de temperatura:

t=t(x,y 271 3.1

Pe baza relatiei (3.1) poate fi calculata orice caracteristicd a schimbului de céldurd
generat de conductia termicd intr-un corp, iar relatia este caracteristica cazului comun,
tridimensional (temperatura are valori diferite pentru fiecare din cele trei coordonate), stationar
sau nestationar. Existd si situatii particulare, mai simple, cum este cazul campului
unidimensional sau bidimensional. Locul geometric al punctelor care au aceeasi temperatura
reprezinta o suprafata izoterma. Forma §i pozitia unei astfel de suprafete in spatiu sunt variabile
in timp, in cazul cAmpului nestationar §i raman constante in cazul cAmpului stationar.

Curbele rezultate ca urmare a intersectiei suprafetelor izoterme se numesc izoterme, i
deoarece in unul si acelasi punct nu pot exista doud valori distincte de temperatura, suprafetele
izoterme, ca si izotermele, nu se intersecteaza niciodata pe suprafata sistemului considerat.

Variatia temperaturii in spatiu este caracterizatd de gradientul de temperatura,-grad t,
care se determinad ca un vector orientat normal pe suprafata izoterma, in directia cresterii
temperaturii $i, in acelasi timp, pe directia de producere a schimbului de caldura:

gradt = ? ‘Mo (3.2)

n

in care ng este vectorul corespunzator directiei.
Transmiterea caldurii ca urmare a conductiei termice are loc intotdeauna in sensul
scaderii temperaturii. Cantitatea de caldurd transmisd in unitatea de timp, printr-o suprafatd

izoterma, S, se numeste flux termic. Fluxul termic, (), transmis prin unitatea de suprafata, este
cunoscut ca densitate de flux termic, iar legatura dintre acestea este stabilitd de relatia:

40 1
a=—: 0 [q-ds (3.3)

N

Marimea scalara g, poate fi consideratd ca modulul vectorului densitatii fluxului termic

g . pe directia care coincide cu cea a transmiterii caldurii in punctul dat.

3.1.2. LEGEA CONDUCTIEI TERMICE

Legea fundamentalda a conductiei termice este legea lui Fourier care postuleaza
proportionalitatea densitatii fluxului termic cu gradientul temperaturii:
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g=-2.grad1 (3.4)

in care conductivitatea termicd, }, reprezinta o calitate fizicd a materiei fiind dependenta de
natura ei, de temperatura si intr-o masura mai mica de presiune. La temperaturi mai mari decat
cele ambiante (T >700 K ) valorile lui 2 sunt dependente de temperaturd, astfel:

a) pentru gaze: 2~ = (0,005 ... 0,5) W/mK. Odata cu cresterea temperaturii va creste st
coeficientul 2., efect ce va reclama si o crestere a presiunii. Totusi, influenta presiunii este
perceptibild numai in zone extreme, respectiv la presiuni mici (mai mici de 2- -10° Pa) si la
presiuni inalte (mai mari de 2-/ 0® Pa );

b) pentru lichide: 2 = (0,0 ...0,7) Wim-K.

La acestea odati cu cresterea’ temperaturii, coeficientul conductiei termice scade,
exceptie prezentand apa si glicerina;

¢) pentru corpur solide:

7. = (0,02..400) W/m K. Limita inferioara a intervalului (0,02... 3) W/m-K corespunde
corpurilor dielectrice. Corpurile cu /2 ¢ 0,2 W/m-K se utilizeaza ca materiale izolante. Valorile
2=(2 ..400) W/mK sunt caracteristice metalelor si aliajelor lor. Aliajele se deosebesc de
metalele pure prin valori mai mici ale conductivitatii termice deoarece chiar impuritati reduse
genereaza scaden substantiale ale valorilor. Pentru majoritatea metalelor pure, conductivitatea
termicd scade odata cu cresterea temperaturii, iar in cazul aliajelor, valoarea acestui coeficient
creste odatd cu temperatura.

3.1.2.1. CONDITII LIMITA PENTRU REZOLVAREA ECUATIEI CONDUCTIEI
TERMICE

Aplicand legea conservarii energiei si legea lui Fourier la analiza proceselor conductiei
termice intr-un mediu izotrop fix, se obtine o ecuatie diferentiald care exprima atit dependenta
de timp a temperaturii cdt $i dependenta de pozitie a acesteia.

p-c- g’- = div(Agradt)+q, (3.5)
T

Ecuatia diferentiald este cunoscuta din literatura [78], [81], si are in vedere dependenta

proprietatilor fizice, Z, ¢, p, de temperatura, neregularitatea distribuirii lui q ca volum cat si

modlﬁcarea lut in timp. Principalele cazuri particulare sunt cele din tabelul 3.1, in care s-a notat
v? operatorul Laplace. care poate avea urmatoarele expresii:
- in coordonate tridimensionale:
G e &
Vi=—+ T+ (3.6.a)

2

8)

- incoordonate cilindricer, ¢, z:
o 1 & 1 &’ 0’

sz—_-+———+—7 >+ 3.6.b
&rs rér ri e ést? ( )
- In coordonate sferice: r, ¢ (lungimea), y (latimea) :
, & 206 1 ¢ cos 0 1 0’
A% =—’\—2+-—'—+ 7 Ld . + (36C)

é&r® r or r’ 8y’ rlsiny oy rzsinzt//'at,(/2
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Consideratii generale privind transferul de caldura

In cazunle in care campul termic este bidimensional sau unidimensional operatorul
Laplace se reduce pentru acele coordonate de care nu depinde temperatura.

Tabelul 3.1.
Regim A=) A= constant
g. #0 g, =0 g, #0 g,=0
p-c—= , ot or ot
, or p-c—= P

Nestationar . or i q or
=div-(/1gradt)+ q. =djv.(,1gradz) =0V'(’)+“p+c =aV2(t)
Stationar div-(/lgradt)+ g,=0 dz'v-().gradt)=0 Vz([)+ q, -0 Vz([)zo

A

Ecuatia (3.4) poate fi utilizatd in rezolvarea problemelor concrete, dacid este
completata cu situatiile limitd (conditiile de univocitate), astfel:

a) conditii geometrice, care stabilesc forma si marimea corpului;
b) conditii fizice, care determinad proprietatile fizice ale corpului, A, ¢, p, dependente de
temperaturd, in cazul in care existd §i variatia in spatiu §i in timp a puterii surselor interioare

de caldura, q ;

c) conditii initiale, care stabilesc distributia temperaturii in interiorul corpului t(x, y, z) in
momentul initial, T = 0. In cel mai simplu caz, la t = 0, temperatura in toate punctele corpului
este uniforma t = ty. Aceste conditii sunt importante in cazul sistemelor nestationare;

d) conditii limitd, care caracterizeazd procesul transferului de caldurd intre suprafetele
corpului si mediul inconjurétor, deosebindu-se pentru aceste conditii trei situatii limita:

- situatii limitd de gradul I: pe suprafata corpului este datd distributia temperaturii t in orice
moment al timpului, temperatura suprafetei fiind partial constanta in timpul considerat;

- situatil limitd de gradul II: pe suprafata corpului este cunoscuta distributia densitatii fluxului
termic, distributie ce poate fi uniforma;

- situatil limita de gradul III: sunt cunoscute temperaturile mediului ce inconjoara corpul cat si
legea conform careia se realizeaza transferul de caldura intre suprafata corpului si mediu.

Dacd mediul este fluid, se utilizeaza frecvent legea Newton-Riemann care leaga

densitatea fluxului termic pe suprafata, ¢, cu temperatura suprafetei, t si cu cea a mediului, t,;

gs=a-(t-1,) (3.7)

in care o [W/m”K] - coeficientul de schimb de caldurd prin convectie.
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Valoarea lui a este dependenti de mai multi factori si in general se modifica in functie
de timp. Avand in vedere ecuatia (3.4) si conditia de limitad de gradul III, se poate stabili
urmatoarea dependenta:

ot
I B P 3.
y (&l a-(t-1t,) (3.8)

Paralel cu problema inductiei termice de stabilire a cdmpului termic pe calea rezolvarii
ecuatiei (3.4) in conditiile limita cunoscute, este posibild si o rezolvare inversa respectiv
stabilirea conditiilor limita, cunoscand distributia temperaturii in timp $i spatiu.

3.1.3. TRANSFER GLOBAL DE CALDURA
3.1.3.1. PERETI OMOGEN

In tabelul din Anexa 1 sunt sintetizate relatiile de calcul ale cAmpului termic stationar,
in pereti plani si cilindrici, cat si in cei sferici pentru doua tipuri de conditii limita: in primul
caz, pe suprafata peretilor se mentine o temperatura constanta, ts; si tsy (ts; > tsz). In al doilea
caz, suprafetele sunt spalate de fluxuri fluide, cu temperaturile ty $1 tp ( tg > tp), lar
coeficientii schimbului de caldurd prin convectie, a; §i o, sunt cunoscuti. Simbolurile s1
unitatile de masurad pentru marimile. Respective sunt cele cunoscute [Anexa 1].

Pentru situatiile 4 si 6 [Anexa 1], dependenta lui Q de raza exterioara a peretelui, r,

are valoare maxima, care se stabileste prin r,

< max

= — pentru peretii cilindrici §i prin
a

-

24 :
= — pentru peretele sferic.
a

b

"2 max
Din acest motiv, marind r; se poate mari sau micsora Q, daca r; < 13 max, I€Spectiv 1

>r; max- In acelagi timp, marind grosimea peretelui pentru situatia 2 se va micsora fluxul
termic. Pentru a caracteriza transferul de caldura in situatiile 2 4, 6, in calculele ingineresti, se
utilizeaza notiunea de coeficient global de schimb de cildura, k, care se determini ca un flux

termic, @, transmis pe unitatea de suprafata, S, a peretelui pentru o diferenta de temperatura
de un grad:

PR [W/m’K) (3.9)
Sty —t,,
Expresia lui k poate avea diferite forme:
- pentru peretele plan omogen:
kel [W/m°K] 3.9
T 5 1 m (3.9.3)
a, A a,
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- pentru peretele cilindric omogen, prin raportarea lui Q la suprafetele interna si externa ale
peretelui corespunzator:

k, = 1 [W/m’K] (3.9.b)
1 1, rn 1 n
—+—Int+—.L
a A r a, n
k, = ! [W/m’K] (3.9.¢)
-1 1. r
C 2 i In2ty—

a rn A rn a,

Paralel cu valorile k; si k,, pentru peretele cilindric, se utilizeaza si notiunea de
coeficient liniar al transmiterii de caldura, k;, care spre deosebire de relatia (3.9) determind
fluxul termic schimbat pe unitatea de lungime a peretelui cilindric:

k, = 9 = 1 [W/mK]
mel-(ty —t,,) 1 N 1 a2,

2-a,-r 24 r

(3.9.d)

2-ar,

- pentru peretele sferic, prin raportarea lui Q la suprafetele externa si interna ale peretelui
corespunzator, coeficientii de schimb global de céldura, k; si k;, se pot exprima cu relatiile:

k, = — [W/m’K] (3.9.¢)

(3.9.9)

Calculele practice ale fluxului termic @, pentru pereti cilindrici §i sferici la care

r,/r;<2 se pot realiza prin relatii mult simplificate. Acestea pot fi efectuate in acelasi mod si
pentru pereti plani, [Anexa 1] folosind ca suprafatd de calcul, S = 0,5(S; + S,), respectiv
media aritmetica dintre suprafata interna, S;, si cea externd, S,. Eroarea admisa la aceasta
schimbare nu va depasi 4%.

Relatiile din Anexa 1 sunt scrise in ipoteza ca A nu depinde de temperatura. in cazul in
care A =A(t), nu se poate neglija aceastd influentd si 2 va depinde de domeniul de

temperatura, limitat de temperatura suprafetei peretelui:

(3.10)
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In mod frecvent, pentru descrierea dependentei A(t) se utilizeazd cu suficientd
aproximatie variatia liniara:

A = Aofl+bt) [W/mK] (3.11)

in care Ay si b sunt constante. In aceasta situatie, la determinarea lui Q se utilizeazd media

aritmetica.
Distributia temperaturii pentru situatiile prezentate se determina (in functie de X (t) )

cu ajutorul functiei E, calculata astfel:
E= jﬂ.(z).dz (3.12)
0

Se poate arata cu precizie ca schimbarea lui £ in functie de coordonatele problemelor
cu 2 (t) variabil si repartitia temperaturii ¢ in aceleasi situatii, dar cu A(t) = ct., au valori egale.

Daca se considera cazul 2 = ct., cAmpul de temperaturd, respectiv repartitie E pentru
cazul A (t) se poate scrie imediat, trecand la valoarea corespunzétoare t =t (X,y,z). Schimbarea
formala a semnificatiilor de la t la E se face inlocuind in relatia (3.11), E(x, y, z) descris de
fapt cu ajutorul conductivitatii termice dependente de temperatura.

Pentru anumite cazuri existente in Anexa 1, distributia temperaturii va avea urmatorul
aspect:
- pentru peretele plan:

1 /AS T2 x
t=t=— = 2—=Lb(t, —t,)——1 3.13
b\,[%] 2 bl 1) (3.13)
- pentru peretele cilindric:
- -

1|4 A n -
t=—| (|22 =288 by, — 1) — 1 3.14
b (ioj 2, (s, S-)lnr—z (3.14)

rl

in care valorile conductiei termice ), §i ks, sunt determinate dupa media ts, = 0,5(ts; + ts2).
Un studiu aprofundat in ceea ce priveste conductia termica stationard pentru corpuri cu
geometrie complexa este prezentat in [37], [49], [79].
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3.1.3.2. PERETI CU STRUCTURI COMPUSE

Daca pe suprafetele exterioare ale unui perete format din “n” straturi aderente intre ele,
din materiale cu diferite conductivitati termice se mentin constante temperaturile t; si t;, unde
t; > t> (conditii limita similare cazurilor 1, 3, 5 din Anexa 1), atunci fluxul termic transmis
prin acest perete si temperaturile t;+) la limita dintre straturile i-M si [(i+1)-M] se determina cu
relatiile:

Q="—5QS [W] (3.15)
i=1 /1_,
t, =t —%-(%+ iz ++5—J (3.16)
| 2 i

(32

- pentru peretele cilindric din “n” straturi, (Fig. 3.1.b):

Q _ "27r11(t| - I;) (W] (3.17)
z.; dnot
t =t 28.l(—l—ln—?—+—l—lnr—3+....+%ln%J (3.18)
1 1 2 2 i i
O2r,-y S
5 D2r;
~ / RN w4 /
\ N /\ . to
s e i T
D2r,.

Fig. 3.1. Perete stratificat
a) plan; b) cilindric

(19424
1.

in care:d ;, A, 1; Si Ii+; sunt caracteristicile stratului
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Cand suprafetele exterioare ale peretelui stratificat sunt spilate de fluidele cu
temperaturile tr §i tp (tn> tp), cunoscandu-se si coeficientii transferului de caldurd prin

convectie a; $i a3, (cazurile 2, 4, 6, tabelul 3.1), valorile Q sl ti+; se stabilesc cu relatiile:

- pentru peretele plan, din “n” straturi:

O=k-S-(t,—t,,) [W] (3.19.a)
k= ! (W/mK] (3.19.b)
. l n 5’_ 1
a, TA
: ’ 5
t, =t £ é‘—+5—'+...+—‘ (3.19.¢)
S A4 4, A,
- peretele cilindric din “n” straturi:
O=n-k, -1-(t, ~1,,) (3.20.2)
1
k, = (3.20.b)
1 "l o,
Z In
2a,r, T 24, L 2a,r
PR 0 S S S SR a1 (3.20.¢)
C2xl A, n , T A
0
L., =t, ———— 3.20d
e 27a,rl ( )

in care ty §1 t—n sunt temperaturile peretelui plan (x = 0) si cilindric (r = ), semnificatiile
fiind deja cunoscute.

Repartitia temperaturii in interiorul fiecarui strat are aceeasi alurd ca si in cazul
peretelul cu structurd omogena.

3.1.3.3. INTENSIFICAREA PROCESULUI DE TRANSMITERE
A CALDURII

Densitatea fluxului termic, ¢ = /S, printr-un perete plan care separa doua medii fluide
cu temperaturile ty $i tp este determinata de valoarea :

1 n é‘ 1 ,
R=—+) 4+ — [mK/W 3.21
a, ,Z,: A a, [ ] (3-21)
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in care R [m”K/W] reprezinti rezistenta termica totala a transmiterii caldurii. Rezistenta termica
totala este alcatuita din cele partiale (rezistentele termice ale cedarii de temperaturi R 1 =1/ |
si Rg 2 = 1/a; si rezistentele termice generate de conductivitatile termice ale peretilor: R; =

o T2 fiind evident ca valoarea R este intotdeauna mai mare decat oricare din valorile ce o

compun.

Pentru intensificarea transmiterii caldurii este necesara reducerea rezistentei totale, R.
Daca rezistentele partiale sunt aproximativ egale, atunci scaderea oricareia dintre ele conduce la
scaderea lut R cu aceeasi valoare. Daca rezistentele partiale se deosebesc sensibil una fata de
alta, atunci sciderea reala a lut R are loc numai la scidderea celei mai mari dintre ele, care-si
aduce contributia esentiala la suma din relatia (3.21). Aceeasi concluzie deriva si din analiza
transmiterii caldurii printr-un perete cilindric. Pentru a scidea rezistenta termica la schimbul de
cildura se pot plasa nervuri pe suprafetele peretelui (vezi 3.1.3.5).

3.1.3.4. CONDUCTIA TERMICA PRINTR-O BARA NEIZOLATA

La unul din capetele unei bare cu sectiune transversald constantd, de suprafata S, cu
perimetrul P si lungime 1, temperatura se mentine constanta si egala cu to, Fig. 3.2.

to

\

v

A

///////Z /

l

Fig. 3.2. Distributia temperaturii in lungimea unei bare

Caldura de pe suprafata exterioard a barei si cea a partii frontale a capatului opus se
transmite In mediul exterior cu temperatura constantd: t; < to. Trebuie calculate distributia

temperaturii in bara si fluxul termic Q transmis prin aceasta in mediul inconjurétor.
In principiu aceastd problema este tridimensionala. Dacé se realizeaza relatia 4a-S /(A-P),
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atunci se poate exprima aceasta problema ca unidimensionala (temperatura se modifica numai in
lungimea barei, raimanénd constanta pe sectiune). In acest caz distributia temperaturii t(x) in bara
este datd de relatia :

(=t _(1=8) 4 1+ 5). 7

= , 3.22
t, =t 2-[ch(ml)+ B-sh(ml)] 6.22)
iar fluxul termic transmis prin bard in mediul inconjurator:
' B + th(ml)
Q:,{-(to—‘tj)-m-S- (3.23)

1+ B -th(ml)

In relatiile (3.22) si (3.23) sunt folosite valorile:

ch(ml)= (™ +e™)/2
sh(ml)=(@E™-e™)/2
th (ml) = sh (ml) / ch (ml)

Daca o-S) /(a -S)»1 (S suprafata laterala a barei, atunci cedarea de caldura de pe partea frontala
a acesteia se poate neglija, iar relatiile (3.23) si (3.24) pot fi simplificate:

t(x)___zl _ em(l-.r) +e-m(l-x)

3.24
to _[1 eml +e—ml ( )
Q=24-(t,—1,)-m-S-th(ml) (3.25)
Temperatura barei de lungime infinita (1 — o):
)1, =(, —1,)-e™ (3.26)
iar fluxul termic considerat pe suprafata unei bare de lungime infinita:
O=a-lt,~1,)-m-s (3.27)

Calculele conductiei termice in bare cu sectiunea transversala variabila sunt prezentate in
[21]. [49], [79].
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3.1.3.5. TRANSMITEREA CALDURII PRINTR-UN PERETE CU NERVURI

Unul din mijloacele de intensificare a transmiterii caldurii prin pereli care separa doua
medii fluide, cu temperaturile tq $i tp (tn > tp), il constituie marirea uneia dintre suprafetele
peretelui prin nervurarea acestuia. Eficacitatea acestui procedeu este mare, dacéd rezistenta
termica a schimbului de caldura pe acea suprafatda unde se stabilesc nervurile este semnificativ
mai mare decat rezistenta termica de pe cealalta suprafata.

Pentru un perete frontal, nervurat pe una din parti (Fig. 3.3) fluxul termic,Q, transmis
prin perete, de la un mediu fluid se determina cu relatia:

0= AR (3.28)
1§ a, S,.-S,
—+—-+—| 1+ ‘n-
a, a, a, S,

in care:
oy [W/m?K] - coeficientul de transmitere a caldurii pe suprafata peretelui;
A [W/mK] - conductivitatea termicd a materialului peretelut;
0 [mm)] - grosimea peretelui;
ap [ W/m’K] - coeficientul de transmitere a caldurii la suprafata de baza;
o [W/m’K] - coeficientul transmiterii caldurii la suprafata nervurata;
N=(ta—tn )/ (ta—tp ) [%] - coeficientul eficacitatii nervurii;
t> [°C] - temperatura la baza nervurit;
to [°C] - temperatura medie a suprafetei nervurii;
S, [m?] - suprafata nervurata a peretelui;
Sp [m?] - suprafata fara nervuri a peretelui.
Pentru calcule aproximative se poate presupune cd: op = Q, $i N »1, atunci:

t

o r

Q= 1 S
—+—+
a, A

_t ;
L2 1 (3.29)

a,E

p

unde ep = (S4+/Sp) 2 1 coeficient de nervurare. Calculele dupa relatia (3.29) conduc la cateva

exagerari ale valorii luiQ. Pentru un calcul mai exact al conductiei termice printr-un perete

nervurat se utilizeaza rezultatele obtinute la rezolvarea acestei probleme in cazul unei bare, care
permit determinarea valorii 1. pastrand si conditia ap = o, = a». Relatia de calcul va fi:

2 .S (3.30)
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\

NN
\

e

EDIANN
N

4
A
Y

Fig. 3.3. Perete nervurat

Partial, pentru nervuri drepte subtiri (8, « 1) ale unui perete cu sectiunea constanta (Fig. 3.3),
schimbul de caldura pe bari se poate neglija, randamentul nervurii fiind:

t [L & '5"J
A
(3.31)

S,
1 [Ja,d,
s,

=

77 =
2—=
A,
unde:
7N - randamentul nervurii;
I [m] - lungimea nervurii;
On [mm] - grosimea nervurii;
Ao [W/mK] - coeficientul conductivitatii termice a materialulut nervunii.
Graficul dependentei i = f (8, An, @ ) este prezentat in Fig. 3.4., cedarea de caldura de pe
bard se poate calcula cu relatia (3.31), marind lungimea nervurii cu jumatate din grosimea sa,

(112) 8,

l,O H ; B :

0.5
0.4 : :

ol N O A

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Fig. 3.4. Variatia randamentului nervurii 1} in functie de caracteristicile nervurii
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Calculele practice ale randamentului nervurii, n, pentru o geometrie mai complexa a
nervurilor, conduc la o formula relativ mai simpla fata de relatia (3.30), prin introducerea unui
coeficient de corectie, € :

n=n-¢& (3.32)

Pentru nervuri cu sectiuni transversale trapezoidale si triunghiulare, valoarea ¢ se
determina utilizdnd grosimea nervurii la baza, J, si la capat, &, iar pentru calcule, valoarea

f ,0 ) ) .
complexa: % 2 a/_: ~, cdt si valoarea medie: 8, = (8o + &) / 2, (Fig. 3.5.a)

Relatia aproximativa, (3.28), si’ cele mai precise (3.30)-(3.32) se pot utiliza §i pentru
calculele suprafetelor nervurate exterior, in cazul nervurilor rotunde sau patrate dispuse pe
suprafata exterioara a unei conducte. Dupa calculul relatiei (3.31) se presupune cd | = (D-d)/2, in
care D reprezintd dimensiunea caracteristica (diametrul echivalent) a nervurii patrate.
Coeficientul de corectie € se determind din Fig. 3.5.b.

3.1.3.6. CONDUCTIA TERMICA iN PREZENTA SURSELOR DE

CALDURA
€ A |
!
B \
R W
£ | — /[~ — T I
. o
— ) |
le
1,0 |
. a)
0 L2 04 0.6 0,8 1,0 ; Y
ch— [2—
A, A,
LA
€
— —1 —
- B I N iy IO I S - -
U L !
; : : : : | 5.
0 22 0.4 0,6 0,8 1,0 / =2 <
ch— [2—== b)
A A,

Fig. 3.5. Distributia coeficientului € in finctie de randamentul nervurii
a) nervuri trapezoidale (triunghiulare); b) nervura circulara.
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a) Placa plana.
Daci in interiorul unei plici infinite cu grosimea J, sursele de céldurd de putere g, sunt

distribuite uniform pe suprafata placii (x = 0) se mentine temperatura t, iar pe suprafata x=3,
atunci campul termic din placa 0 < x< 9, este dat de relatia:

ki 1+ 4o 9.9 ﬁ——q”—‘s-—-(i) (3.33)
t, -1, 2i-(t,-1,)| 6 24-(t,-1,) \&
Densitatile fluxului termic pe suprafete, sunt :

t —t g, -6’
= ALl 3.34
G0 5 [ 24t —12)} (3:34)

t, -1, q, 62
= . e 3.35
Tees 5 [ 24 -(t, —t,)il (3.33)

Daca in urma efectuarii calculelor dupa relatiile (3.34) st (3.35) se obtine q< 0, atunci

sensul fluxului termic §i pozitia suprafetei de referinta sunt opuse. in acest caz, daca suprafata
x=0 este termoizolantd, (dt/dx)y - 5 = 0, distributia temperaturii in placa este exprimati cu relatia :

- L
g =20 1--‘-(‘) (3.36)
i |6 2.6

Daca pe suprafata x = 0 are loc un schimb de céldura convectiv cu mediul fluid, cu
temperatura !y, l1ar pe suprafata de contact cu mediul, x = 6, avand tp, relatia (3.34) ramane
valabild cu o singura deosebire, aceea ca temperaturile care figureaza in ea, pe suprafetele t; si ta
se determina din sistemul format din relatiile (3.35) si (3.36), iar fluxul termic este :

(-1x=0 =aQ, '(tjl _tl) (3.37.a)

(3.37.b)

[¥]
]
~
.
19
S

q.\'=lj =a2 ) (t
unde a; §1 a- sunt coeficientii schimbului de caldura pe cele doua suprafete: x = 0 si x = 6.

b) Corp cu pereti cilindrici.

Temperatura peretelui unei conducte lungi, cilindrice, pe suprafata interna (r = r;) se
considera constantd temperatura t;, iar pe cea exterioara (r = ry), temperatura t;. La distanta r
(ri<r<r;) de la axul cilindrului. temperatura se calculeaza cu relatia:
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= + - ‘In— (3.38)

iar densitatea fluxului termic, q , prin suprafata izoterma departatd de axa la distantar (r; <r<r,)
rezultd din :

) I~
q=2/1t'_t2 . q,-r +l' 4).-(tl—t2) (3.39)
ro|4A-(,-1,) 2 '
N

Presupunand in relatia (3.38) cd r = r; §i r = 1, se poate obtine valoarea lui g pe
suprafata interna sau externa a peretelui.

Calculul campului termic in peretele conductei, cdnd pe suprafata acesteia are loc un
schimb de caldura convectiv cu medii fluide, se efectueazéd similar ca in cazul peretelui plan,
folosindu-se distributia (3.37), in care temperaturile t; si t; se determina din rezolvarea ecuatiet
(3.39) pentru conditiile r = r; si r = r,. Partial, cidnd una dintre suprafetele peretelui este
termoizolanta si toatd caldura se degaja in perete orientdndu-se printr-o altd suprafata in mediul
fluid opus, distributia temperaturii in perete are urmaétorul aspect:

-1—(i] +{i) -[mi- A }r A (3.40)
F, r, ry Oy Qa,r,

1) daca q =0 la r=r:

2/17 .(,_,ﬂ)zl. N A I N 1ni_i +_’1_ (3.41)
g,y 2 h h nooan ah

unde: a, t, O, tp caracterizeaza suprafetele internd si externd ale peretelui cilindric. Lar; =0,
relatia (3.40) descrie campul termic intr-un cilindru plin in interiorul caruia exista surse interne

de caldura de putere constanta qv st de la suprafata céruia are loc cedarea de cédldura in mediul

cu temperatura tp. Distributia temperaturii intr-un perete cilindric, unde una dintre suprafete este
termoizolatd, iar cealaltd se mentine la o temperaturd constanta, t, este exprimata cu relatiile
(3.40) 51 (3.41) in care se considera ty=t.
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Daca degajarile de caldur intena apar ca rezultat al trecerii curentului electric printr-un
conductor a carui rezistentd depinde in micd masura de temperaturd, atunci puterea surselor

q . se poate reda astfel:

2

<|=

q, =I

unde:
I[A] - intensitatea curentului;
R [Q] — rezistenta electrica;
V' [m’] - volumul conductorului.
Rezolvarea situatiilor in care in sistem exista surse interne de caldura, puterea acestora
depinzand liniar de temperatura, este tratata in [21].

3.1.4. CONDUCTIA TERMICA NESTATIONARA

Toate procesele conductiei termice nestationare dependente de caracterul variatiei
temperaturii in timp se impart in trei tipuri:

1-tranzitoni (cand temperatura in fiecare punct al corpului se schimba de la o valoare
stabilizata la alta);

2-incalziri (raciri) continue, cu schimbare neliniard a temperaturii in timp sau spatiu;

3-penodice, cand temperatura oscileaza in jurul unei valon constante.

Diferitele probleme ale conductiel termice nestationare sunt rezolvate in [21], [37], [49],
[79], [80].

3.1.4.1. PROCESE TRANZITORII

a) Incalzirea (racirea) corpurilor omogene .

Un corp omogen (placd, cilindru, sferd) cu temperatura uniforma in toate punctele, egala
cu fp in momentul initial, T = 0, se cufunda intr-un mediu fluid de temperaturad constanta, t.
Coeficientul de schimb de céldurd, a, pe suprafata corpului (la placi pe ambele parti) este
constant.

Temperatura adimensionald (criteriul de temperaturd) 6 = (-t)/(to-t;) este data de

_ &
coordonata adimensionala: &=2

. .. . oald o . .
, prin criteriul Biot: Bi=( = ) st criteriul Fourter, Fo = (a 7)1,

in care: Z- coordonata.
Ecuatia care descrie cAmpul termic nestationar in corp are forma:

0=3 A(u,)-Uln, -Z) e (3.42)

r=|

unde A si U sunt niste functi, iar u, - radacinile ecuatiei caracteristice :

= g (3.43)
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In tabelul 3.3 sunt sintetizate ecuatiile caracteristice si relatiile pentru calculul functiilor

A (1) st U (1, &) In cazul incalzirii (raciril) placilor infinite, ale cilindrului infinit lung si ale

sferei. Prin Jo si J; sunt notate functiile Bessel de speta I, ordinul 1 si negative, care sunt
prezentate in tabelul 3.3. Originea axelor este amplasata la mijlocul grosimii pentru placa, pe ax
la cilindru, si in centru pentru sferd. Rezolvarea (3.42) pentru placa continud, cand schimbul de
caldura are loc pe ambele parti, permite calcularea campului termic, caz in care una dintre
suprafete este termoizolata. Pentru aceasta este necesard plasarea sistemului de coordonate pe
suprafata termoizolata, utilizindu-se drept grosime caracteristica intreaga grosime a piesei, 20.

Primele sase radacini ale ecuatiilor caracteristice prezentate in tabelul 3.2. sunt
determinate experimental.

Tabelul 3.2.
fv PLACA SFERA 4 CILINDRU
! t l
.
.Form.a si 0/
dimensiunea //| X tm
corpului & o
28 l < ¢=2R o
Dimensiunea grosimea plécii raza
caracteristica [=26 =R
Marimi o A R A
. . 1 . B
critenale Fo= a f Fo= a ’r
o R-
Ecuatia Bi= PAD)
caracterlstﬁlca ctgy = M J, (1)
pt. functia Bi M
_ B) IS =——
u = u(Bi Bi-1
. 2-sin H, ) 72‘11 ) (Iul )’ )
Functia L, +sin g -cos 1, H, [J(J (#n)‘*‘ Jy (#n )J
Alu,) 2(sin u, — p1, cos y1,)
M, —sin u, cos i,
-
JO(;‘n EJ
Functia X ,
Ulu,,¢) CoS| 4y sin| 4, Ej
u =
"R
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Tabelul. 3.3.

x Jo (x) Ji(x) x Jo (x) Ji1 (x)
0.0 B 1,000 0,0000 1,1 0,7196 0,4709
0,1 0.9975 0.0499 1.2 0,6711 0,4933
0,2 0,9900 0,0955 1,3 0,6201 0,5220
0.3 09776 0,1483 1,4 0,5669 0,5419
0.4 0,9604 0,1960 1.5 0,5118 0,5579
0,5 0,9385 0,2423 1,6 0,4554 0.5699
0.6 0.9120 0.2867 1,7 0,3980 0,5778
0.7 0,8812 0,3290 1,8 0,3400 0,5815
0.8 0,8463 0,3688 1.9 0,2818 0,5812
0.9 0.8075 0,4039 2,0 0,2239 0,5767
1.0 0.7652 0,4400

Ale valori ale functiilor Bessel sunt studiate in [2].

La F¢ > 0,3, s-a constatat ca rezultatele obtinute cu relatia (3.42) sunt atat de apropiate
incét pentru calculele practice este suficient sa se calculeze primul element, deoarece eroarea nu
depaseste 1% . In acest caz variatia in timp a criteriului de temperaturd 6; in planul median al
placii (x = 0), axul cilindrului (r = 0) §i in centrul sferei (r = 0) este data de relatia:

6. = N(Bi)-expl- u’ - F,) (3.43)
1ar temperatura din 6, pe suprafata acestor corpuri, de:
6. = P(Bi)-expl- p} - F, ) (3.49)

Valorile N. P si u,”, functie de criteriul Biot sunt redate in [82]. iar celelalte
dependente in literatura care trateazi tratamentele termice.

Repartitia temperaturii in corp. pentru un moment oarecare, este data de relatiile:
1) in placa:

- r o2 1

3&(-1) i 2n -1 X oo (2n-1Y . ar
6=—=7> : T i-expi—! poemT e — | 3.45
::CL:- 2""’] s 2 i (5_t p! t 2 J 52 ! (') )

2)in cilindru:
- 2 / r \1 (/ - 07\1
= -J,.)-“ L |-expi —ul — | 3.46
F=a :ch}(uc,) ) ‘\'u R—/‘ p‘\\ ‘ll‘ R-,} ( )
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3) in sfera:

6?=2-Z.c:(;l)“—'R-sin(;r-n-é—)-exp[—(ﬂ-n)2 ;f:l (3.47)

n-n-r

n=1

in care valorile lui u, sunt determinate de ecuatiile caracteristice, pentru cilindru, in conditia
Bi— o [30].

Ecuatiile (3.44) - (3.46) presupun rezolvarea problemei privind incilzirea (racirea)
corpurilor omogene corespunzatoare conditiel limita de ordinul [, cand pe suprafata corpului este
o temperaturd constantd. La calculul valoric al ecuatiilor (3.44) - (3.46) similar ca in cazul
ecuatiei (3.41) se pot neglija toti termenii cu exceptia primului numai dacd Fo >0,3.

La Bi— 0 (practic Bi < 0,1) in orice moment, temperatura in toate punctele corpului
considerat poate fi considerata identica, scaderea ei in timp avand loc conform ecuatiei:

¢9=exp{—i~ a7 J (3.48)
p-c-l

in care: 1 =1, 1= & (pentru placd); 1 = 2 51 | = R (pentru cilindru), 1 = 3 si | = R (pentru sfera).
Cantitatea de caldurd primitd (cedatd) de un corp in procesul de incalzire (racire), in
timpul 1, se determind prin calcul pe unitatea de suprafata astfel:

0=pe ot NB 6

unde se pastreaza valorile lui 1 si & pentru cazurile de mai sus. 6 reprezinti criteriul de
temperaturd mediu pe volumul corpului la momentul . Valoarea lui 0 se determina cu relatiile:
1) pentru placa:

E:i 251" )-exp(— u? - Fo) (3.50)

2) pentru cilindru:

9=,,=[#2 (#5+Bz‘3)'exp(_#;'FO) 20
3) pentru sfera:
5 6Bi’ )
0= Y e a o m) S o) N

In relatiile (3.49) - (3.52) marimile sunt cele din tabelul 3.3. Daca Fo > 0,3, atunci

calculul valorilor lui QConduce la calculul primului termen si in acest caz:

6 = M(Bi)- expl(- u? - Fo) (3.53)
Valorile lui M in functie de criteriul Bi sunt redate in literaturd [79].
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1. INCALZIREA (RACIREA) PARALELIPIPEDULUI §I CILINDRULUI DE
LUNGIME FINITA

Paralelipipedul dreptunghic cu laturile 28, 28y, 23, (cilindrul cu lungime 2L si raza R),
avand la momentul inifial r = 0 si in toate punctele temperatura apropiata sau egald cu t, se
incalzeste sau se racegte constant in mediul fluid pe toata suprafata paralelipipedului (cilindrului)
(Fig. 3.6).

(a) z4 (b) Z 4 p=2R

262

Y~
2L
| ]

Fig. 3.6. Dimensiunile caracteristice ale:
(a) paralelipipedului; (b) cilindrului.

Calculul campului termic atdt pentru paralelipiped ct si pentru cilindru se bazeazi pe
teorema inmultirii solutiilor cat si a cunoasterii conditiilor limiti. Criteriul de temperatura al
capetelor corpului este egal cu cel produs de corpurile omogene prin suprapunerea carora se
realizeazi corpul de dimensiuni finite. Paralelipipedul este realizat prin intersectia a trei placi
infinite cu grosimile 23,, 20, 29,, de aceea criteriul de temperatura va fi:

9(.r, y,z,7)= 0 (x, r)ﬁ_‘ O r)@z (=, 7) (3.549)

in care criteriile de temperatura ale placilor infinite initiale sunt:

tlx,7)-1 tly,r)-1t. z,7)-
6. =(_rr)__f_; 9, :M_-’; 6. =m (3.55)
ty—1, : ty—t, 1, —t,

(pentru ricire de exemplu) .

Criteriul de temperatura pentru fiecare punct din placi se calculeazi ca functie a unei
coordonate adimensionale k/8; a criteriilor Biot si Fourier, conform ecuatiilor sau graficelor
corespunzatoare incalzirii (racirii) placii infinite. Valorile 6, si 8, se calculeazi ca functii de:

0, =9,(i,§, "fj
R /4 R-
o =9-(5,£,“—fj
\NL 7 .
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3.1.4.2. REGIMUL UZUAL DE iINCALZIRE (RACIRE)

In procesul tranzitoriu de incilzire (ricire), atdt al corpurilor omogene cat si al celor
neomogene, indiferent de forma si dimensiuni, in mediul fluid cu temperatura constanta t; se pot
deosebi trei regimuri caracteristice :

1) dezordonat (0 < t < 1 ) cand distributia initiald a temperaturilor influenteaza vizibil
desfasurarea procesului, iar cdmpul termic este descris de ecuatia (3.42);

2) uniform (1, < 1 < %) care se caracterizeaza prin aceea ci influenta distributiei initiale
a temperaturii dispare. Pentru descrierea campului termic in corpurile omogene este suficient
primul membru al ecuatiei (3.42);

3) stationar (t — <), temperatura in toate punctele corpului devine egala cu temperatura
mediului fluid inconjurator t;.

In cazul unui regim uniform de incalzire, viteza relativd a modificarii temperaturii
9 =t(x, Y, z, T) - tf In orice punct al corpului riméne constanta si:

L .98 = constant (3.56)
-

Aceasta viteza, m [1/s], se numeste de fapt ritmul incélzirii (rdcirii). Marimea lui m
depinde de proprietatile fizice ale corpului, de forma si dimensiunile acestuia, de coeficientul de
schimb de céldura.

Teoria regimurilor uniforme de incalzire a fost elaboratd de G. M. Kondratiev si consta
de fapt in doua teoreme:

I. Valoarea finald a coeficientului schimbului de céldurd ¢, in cazul corpurilor omogene se
determina cu ajutorul relatiei:

mzﬂ-w (3.57)
p-cV

in care, , =9 r /& y reprezintd coeficientul iregularitatii temperaturii corpului, egal cu
temperatura extrema pe suprafata medie.

Coeficientul y raméne constant pe intreaga perioadd a regimului uniform, unde
0< y <1 si se calculeaza cu relatia:

w=(B*+144B+1)"" (3.58)

o F ) e
unde: B=—-K 7 este forma modificata a criteriului Biot.

v

II. Stabileste proportionalitatea intre ritmul de incalzire (rdcire), m, si coeficientul de
difuzibilitate termica, a, al materialului corpului omogen printr-o inaltd intensificare a
schimbului de caldura (de fapt a coeficientului de schimb de caldura o — 0):

m=

a4 3.59
X (3.59)

unde K este coeficientul de forma, dependent numai de forma si dimensiunile corpului.
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1. pentru paralelipiped:

K—_— i + L + L
26, 25, 26,

2. pentru cilindru cu lungime finita:

3. pentru sfera cu raza R:

Regimul de incalzire (racire) se poate determina §i experimental.

Intr-un regim uniform schimbarea valorii lui In v in timp are un caracter liniar (Fig 3.7).
Aceasta permite identificarea usoard a momentului aparitiei regimului uniform si in conditia
fixani temperatunii intr-un punct din corp, la alegere, pentru doud momente t; si t;, se poate
calcula, de exemplu. ritmul racirii:

m= M (3.60)
T, — T,

Obtinerea astfel a valorii lui m poate fi utilizata ulterior pentru determinarea pe baza
teoriel regimului uniform a altor valori necesare. Teoria regimului uniform a fost studiatd in

[45}-{47).

Inva

1 I

In V;

NV b s . . pa—

v

Fig. 3.7. Variatia in timp a temperaturii corpului
I-regim nestationar; [I-regim stationar.
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Consideratii generale privind transferul de cdldurd

3.1.4.3. PROCESELE INCALZIRII (RACIRII) CONTINUE

a) Incalzirea (racirea) corpului semilimitat

Pe suprafata x = 0 a corpului semilimitat (x > 0), avand temperatura uniforma si egala cu
too la momentul initial, T = 0, se instaleazd o temperaturd constanta, to. Campul de temperatura
in corpul semilimitat la T > 0 este dat de relatia :

) X
e(x’r)——n,—tm =1 erf[z&_z_) (3.61)

unde t (X, 1) temperatura corpului pe distanta x de la suprafata acestuia in momentul 1, iar

erf(x/(2 Vart ) reprezinta integrala erorilor.
Densitatea fluxului termic pe suprafata corpului scade in timp conform legii:

A-t, —t
9.z Al ot) (3.62)
w-a-T

Pe distanta x; > 3,68 var , valoarea lui 6 nu trece de 0,01, daca in momentul initial, =0,
pe suprafata corpului nelimitat avand o temperatura uniforma in toate punctele i egala cu t,, se

stabileste o densitate a fluxului termic qo , adica:

H(x,r)-—-iézt.oﬁ-{\/l;-exp[—(zﬁ] }—2\57{1—%[2—5\/;_;” (3.63)

Graficele dependentelor (3.61) si (3.63) sunt prezentate in Fig. 3.8. Temperatura la
distanta x = 0, va fi:

2

t(O,r)—tw_ 2 qOVa-r
[O—tcc \/; /1'([0_[@)

6(0,7)= (3.64)

0‘9 : : : H : H
0,8 ORI _ .............. _ . . .................

0.6 |
04

0,2

0,6
04 |

0.2

Fig. 3.8. Criteriul de temperatura pentru un corp infinit
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b) Ricirea (incalzirea) corpurilor semilimitate prin schimbarea de faze.
In momentul initial, t = 0, pe suprafata x = 0 a corpului semilimitat (x > 0) avand peste
tot aceeasi temperaturi, ty, se stabileste o temperatura constanta (Fig. 3.9).

Fig. 3.9. Racirea corpului semilimitat

La temperatura to situata intre to §i t., in corp are loc transformarea fazici in urma cireia
se degaja caldura de transformare. Constantele termofizice ale corpului la t < to si t > tp sunt
diferite. Frontul transformarii de faza cu temperatura te in timpul 1, patrunde in corp pe distanta:

L=2B\a, 1 (3.65)

in care b, este un coeficient de proportionalitate ce se deduce din relatia:
, exp| -—- - )
e‘(p(_ﬂ) ) C- p’ t"’— . [ 7 _ J_ r pZ ',8 (366)
e e p) a1, (¢ ~1o) |
I—erf ,B

Distributia temperaturii in corp, la x <L (1)

erf al
hoh AN T 3.67
ty —t, erfB (3.67)
iar pentru x > L(1):
l—erf| —2 —
t, ~t, 2Ja, -t
) = = (3.68)
L-erf| B.|—
a,
52 -

BUPT



Consideratii generale privind transferul de caldura

Densitatea fluxului termic pe suprafata corpului semilimitat este:

- ’11 '(t¢_t0)
2ya, -t -erfp

(3.69)

q.\'=0

3.1.4.4. PROCESE PERIODICE

Daca temperatura t; a suprafetei x = 0 a corpului semilimitat se schimba dupa o lege
armonica, atunci :
9 =t —t=39,-cos(wr) (3.70)

in care:

t - valoarea medie a temperaturii suprafetei;
9 o - amplitudinea oscilatiel.

Daca oscilatii similare se produc un timp mai indelungat atunci influenta distributiei
initiale a temperaturii asupra procesului dispare si in corp se stabileste o stare cvasistationara, la
care temperatura in fiecare punct efectueazd oscilatii armonice aproximative, de valoare
neschimbata ( @ ,t). Distributia temperaturii in acest caz are aspectul:

¢=9—"9()=cos[wr— %J-exp(—x 2—a;-j (3.71)

unde: 3 =t(x,1)-t.
Graficul dependentelor din relatia (3.71) este prezentat in Fig. 3.10.

o6l A
0.4 [ -
02 [~ : : H : : i : :

o

-0,2 : :

08 F-M-50
-1,0

T T T P T
4 2 4 4 2 4
Fig. 3.10. Dependenta temperaturii de timp la diferite adancimi in corpul

semilimitat la schimbarea temperaturii de suprafata dupa legea armonica

Amplitudinea oscilatiilor 9 gexp (-x/% 24/ scade repede odatd cu cresterea lui x.

Deoarece rezolvarea ecuatiei (3.69) este complicata se pot folosi cu suficienta precizie
relatiile pentru placa cu grosimea & > 1.
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Simultan cu amplitudinea se schimba §i faza oscilatiilor temperaturii. in punctele de
coordonatd x, momentul cind temperatura are valoarea medie ¢, survine mai tarziu decit pe
suprafata la valoare: Ar =x/ JV2aw .

Viteza propagirii undei termice se calculeaza: u=x/At =v2a - @

Densitatea fluxului termic q.-o pe suprafata materialului semifinit:

q o = A" .901’2 -cos(a)r +£) (3.72)
' 2a 4

Variatiile de temperatura la suprafata (3.70) intarzie pe fazd cu n/4 fatd de variatiile
densitatii fluxului termic (3.72).

3.2. TRANSFERUL DE CALDURA CONVECTIV IN
MEDIU MONOFAZAT

3.2.1. PRINCIPII FUNDAMENTALE

Schimbul de caldura convectiv este definit ca un transfer al caldurii intre o suprafatd
oarecare $i o alta, care se misca in raport cu prima, lichid sau gaz. Ca suprafata de separatie a
schimbului de caldura convectiv se considera de obicei suprafata unui corp solid, dar aceasta
poate fi si limita de separatie dintre fluide.

Daca miscarea relativa a fluidului si a suprafetei de separatie si schimbul de caldura sunt
favorizate de stimulii externi (ventilatoare, pompe, agitatoare) convectia se numeste fortata.
Dacd migcarea mediului fluid este generatd de actiunea cdmpului neomogen, de exemplu al
fortelor de greutate, atunci un astfel de proces se numeste convectie liberd sau convectie
naturala. In acest caz, neomogenitatea campului fortelor gravitationale impune o densitate
neomogend a mediului fluid (ca urmare a diferentelor de temperatura).

Se pot scoate in evidenta asa numitele procese interne si procesele generate de spalarea
externd a corpurilor, respectiv schimb de céldura cu sau fara sursa interna de caldura.

Pentru a caracteriza intensitatea schimbului de caldurd convectiv se utilizeaza
coeficientul local si mediu al schimbului de caldura convectiv:

=9
At

a (3.73)

In situatiile in care schimbul de cdldurd convectiv are loc la suprafata exterioard a
corpurilor, se utilizeaza diferenta de temperatura initiala:

At, =At =t -1, (3.74)

in care: t; - temperatura initiald, reprezentand temperatura de-a lungul suprafetei izoterme
considerate.
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In cazul in care apar surse de cédldura interne, trebuie sa se ia in considerare, atat
temperatura initiala cat si cea locala:

Atp =At =

(3.75)

in care: f.- temperatura medie logaritmica a fluidului in sectiunea considerata; se determina cu
ajutorul entalpiei medii a masei de fluid in miscare:

J‘p-w_‘ h-df
_ 7

ix = (3.76)
[pew, -dr
J
Temperatura locala se poate determina ca marime oscilatorie:
- - g, 7-d,
Ly =tox + | —— (377)
;7 C,-G

in care: ¢ o - temperatura agentului termic la intrarea in sectiunea considerata.

In ecuatia (3.77), semnele "+" si "-" corespund incalzirii respectiv racirii fluidului de-a
lungul traseului considerat.
b) coeficientul mediu al schimbului de cédldura la suprafata:

0. _ 4.
S-At At

a= (3.78)

13 kRl

La calculul coeficientului “a” se folosesc urmatoarele valori ale gradientului de
temperatura:
- cdderea de temperatura initiala, At;:

At, = At =t —z,( (3.79)
- temperatura medie aritmeticd, At;;
At, =Ar, =t 1 Lagi g (3.80)
2
- temperatura medie logaritmica, At:
— — Al -An
At, =At === (3.81)
i AL
At
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- temperatura medie integrald, Atiy:

|
A, = Alw =!§ 6, - (3.82)
!

in care:

{ ; - temperatura medie a fluidului care spala suprafata consideratd constanta;

! s - temperatura medie a suprafetel pe care se schimba caldura;

! agis  2¢i - temperatura agentului termic la intrarea, respectiv iesirea din sectiunea considerata;
A7 1 - cea mai mare cadere de temperatura:

Ar » - cea mai mica cadere de temperatura;
Alagi = I's- [ agis

'-A—lagfz ;s‘ I agf 5
1 - lungimea zonei considerate, de-a lungul céreia are loc schimbul de cildura.

In functie de tipul diferentei de temperatura considerat se definesc coeficientii
schimbului de caldura prin convectie, acestia fiind legati intre ei prin relatia:

@D =au M =ai A =Andin=gq (3.83)

<

in majoritatea cazurilor, coeficientul schimbului de caldurd prin convectie depinde de
forma si dimensiunile corpului considerat, de regimul curgerii agentului termic, de temperatura
si proprietatile fizice ale acestuia, de directia de curgere.

3.2.2. SISTEMUL ECUATIILOR DIFERENTIALE ALE TRANSMITERII
DE CALDURA CONVECTIVE

Pentru a descrie complet schimbul de cédldurd convectiv, ca rezultat al diferentei de
temperaturd, este necesar sa se cunoasca sistemul de ecuatii diferentiale care exprima legea
conservarii masei. ecuafia de continuitate, legea conservani impulsului (ecuatia miscarii),
ecuatia de conservare a energiel, legile caracteristice ale acestui tip de proces.

Trebuie de asemenea cunoscute conditiile de determinare univocd, cuprinzind atat
conditiile initiale cat si conditiile limita.

Ecuatiile diferentiale ale continuitatii §i migcarii sunt: (3.84) - (3.88).

In aceste ecuatii se considerd mediul fluid incompresibil si pierderea de energie din
sistem neglijabila.

- ecuatia continuitatii:

~=0 (3.84)
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- ecuatia migcarii:

S ow. 3 ow,
o 23y, O =p.5__5_/’+z_a J (3.85)
o/ v, dx, ‘o 6xl. axj
- ecuatia conservarii energiei:
o < ot 3, ¢ ot
e l—+) o, —|=) —{A—1|+q, 3.86
£ or ; T ox, ,Z::‘ ox, | Ox, T (3:86)

in care:
X; - coordonata carteziand a sectiunii considerate;
qv - intensitatea surselor interne de caldura.
In ecuatiile (3.85) si (3.86) se utilizeazi si legile frecarii:

ow

t, = U— 3.87
e (3.87)
si ecuatia conductiei termice, Fourier:
g=-1 o (3.88)
on

Sistemul ecuatiilor diferentiale (3.84) - (3.86) este corect in cazul curgerilor turbulente
numai cu conditia ca valoarea parametrilor fluxurilor termice din aceste ecuatii sd reprezinte

valoarea lor momentana. Daca in (3.84) - (3.86) se pune conditia ca %r = () se obtine un sistem

de ecuatii corespunzator proceselor laminare de miscare ale fluidelor $i a schimbului convectiv
de caldura.

In cazul fluxurilor turbulente valorile vitezei, presiunii si temperaturii se modifica
continuu, pulseaza. Pentru a le utiliza este necesar sa se lucreze cu valorile medii in timp. De
asemenea pentru a exprima ecuatia miscarii si energiei fluxului in regim turbulent este necesar
sa se aiba in vedere si influenta mediului in flux.

Pentru convectia termica in regim turbulent, ecuatiile (3.84) — (3.86) sunt:

3 A,
Za‘”’ -0 (3.89)
=t X
- - - _
pm+ iy ow: =p F,—O_p +Zﬂa #an —pw;wj
or ‘7 X, 8x; 3 0x, axj
_ (3.90)
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in ecuatile (3.90). expresiile (pw,w,) si (pc,w,t ) reprezintd tensiunea
complementara si fluxul termic ce apar datorita amestecului turbulent al mediului inconjurator.
In consecinta, tensiunea si fluxul termic, la convectia turbulenta, sunt:

Swi

r. =(y+y,)a‘” (3.91)
Xj

g=—(1+4)°L (3.92)
axj

in care:
_ —;-w; -w'j e
axj.

Se vor modifica corespunzitor vascozitatea dinamicé si conductibilitatea termica.

Miarimile w;, Wj‘ si T reprezinta pulsatiile locale ale vitezei si temperaturii. Coeficientii
it si AT nu sunt caracteristici ale mediului; se determina din conditia ca pe suprafata izoterma a
corpului 4, =0six,=0.

Turbulentele care influenteaza temperaturile si fluxul termic se determind cu ajutorul
metodei teoriei turbulentei, utilizind relatii semiempirice sau chiar experimentale.

Rezolvarea ecuatiei schimbului de caldurd convectiv in conditii corespunzétoare de
univocitate, permite determinarea campului termic, cu ajutorul acestuia determinandu-se apoi

celelalte valori necunoscute ¢q,, o, a. Rezolvarea corectd a ecuatiei migcérii si energiei din

sistemul de ecuatii neliniar cu derivatele partiale, devine posibild numai intr-un numar restrans
de cazun.

3.2.3. METODELE TEORIEI SIMILITUDINII

Ecuatiile initiale si rezolvarea lor cét si rezultatele experimentale se exprima, datorita
complexitatil lor, in majoritatea cazurilor, utiliznd niste marimi adimensionale denumite criterii
de similitudine. Utilizarea acestora reduce numdérul marimilor variabile ale proceselor
determinate, iar in ceea ce priveste studiul experimental, reduce la minimum numdarul marimilor
ce trebuie variate in experimente. De asemenea reprezintd un mijloc eficient de generalizare a
datelor permitand rezolvarea sistemului initial de ecuatii diferentiale, permite analiza cazurilor
limita si stabilirea particularitatilor proceselor.

Pentru stabilirea criteniilor de similitudine se parcurg urmatoarele etape:

1) pentru fiecare grupa de marimi ce au acelasi sens fizic si aceeasi unitate de masura, in
componenta carora intrd constante. se alege una din acestea ca valoare de referinta, obtinindu-se
valori adimensionale:
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W w
l 2
— =W ,—=W,
W, W,
2) in ecuatiile initiale, in locul parametrilor dimensionali, se utilizeaza exprimarea sub
forma de produs a valorilor adimensionale cu factorul de proportionalitate (valoarea criteriilor):

x, =X, Ay, x, =X, 1,

n

w =W -w,.,w, =W, -w,

3) valorile adimensionale rdmase sunt grupate in complexe adimensionale. Aceastd
procedurd permite stabilirea in totalitate a criteriilor de similitudine caracteristice procesului
studiat.

In cazul proceselor stationare ale schimbului de caldura convectiv in mediu monofazat
cu proprietati fizice constante (cu exceptia densitatii) sunt caracteristice urmatoarele criterii
adimensionale:

- criteriul Nusselt:

A, al
=t 25 (3.93)
A- At A
- criteriul Stanton:
St=—"— (3.94)
C, p-w

Acestea exprimi intensitatea cadderii de temperaturd, coordonatele adimensionale ale
suprafetei adimensionale de schimb de caldura si dimensiunile liniare.
- criteriul Reynolds:
Wl

R = (3.95)

e

- criteriul Prandtl:

Pr= =Y (3.96)
a

Acesta reprezintda parametrul fizic care caracterizeazd relatia dintre proprietitile
moleculare ale schimbului de masa si caldura.
- criteriul Péclet:
W, -

/
¢ 20 (3.97)
a

Pe=Re Pr=

- criteriul Grasshoff:

13
Gr=g-B-at—2 (3.98)
1%

Acesta caracterizeaza eficienta fortei ascensionale care apare la convectia liberd intr-un
mediu fluid vascos.
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In relatiile (3.93) — (3.98) notatiile au urméatoarele semnificatii:

q [W/m?]; - fluxul termic la suprafata izoterma a schimbului de caldura;

X1, ... Xn - coordonatele punctelor de pe suprafata izoterma;

lp - dimensiunea liniara caracteristica;

At [°C] - diferenta dintre temperatura fluidului §i temperatura peretelu;
wo [m/s] - viteza caracteristica fluidului;

B [K'] - coeficientul de temperatura al dilatdrii volumice:

1{dp
=—| —= |p =const 3.99
B p(aij (3.99)

Pentru un gaz ideal: § = 1/T. Valorile pentru diferite medii pot fi gasite in {49].

3.2.3.1. DIMENSIUNEA CARACTERISTICA. TEMPERATURA CARACTERISTICA

In criteriile de similitudine: Nu, Re, Pe, Gr, intra dimensiunea liniara caracteristica, lo.

Teoria similitudinii nu da un raspuns unic la intrebarea ce dimensiune trebuia utilizata la
stabilirea proportionald a dimensiunilor liniare. Dacé conditia de univocitate cuprinde mai multe
dimensiuni, drept caracteristica se considera aceea care influenteaza cel mai mult procesul si este
avantajoasa la utilizarea in practica (ex: diametre, coordonata longitudinala, etc.). in anumite
cazuri, ca dimensiune caracteristica se foloseste nu caracteristica geometricd a schimbului de
caldura ci un complex de valori fizice omogene avand dimensiunea lungimii.

Teoria similitudinii nu oferd recomandari universale nici in ceea ce priveste stabilirea
temperaturii caracteristice la care se aleg proprietatile fizice ale mediului schimbator de caldura
ce intrd in criteriul de similitudine. Este oportun sa se utilizeze temperatura existenta in conditii
practice cu ajutorul creia particularitatile agentului termic si parametrii schimbului de cadldura
sunt usor de calculat.

3.2.3.2. ANALOGIA }jIDRODINAMICA A CADERII DE TEMPERATURA
IN CONVECTIA TURBULENTA

Analogia Reynolds, teoria hidrodinamica a schimbului de caldura conectiv se bazeaza pe
ideea lur Reynolds privind unitatea proceselor de schimb de caldurd si de masa, in fluidul
turbulent, stabilind legatura cantitativa dintre caldurd si rezistenta hidraulica.

In analogia Reynolds, se postuleaza egalitatea coeficientilor care intervin in schimbul de
masa st impuls cu cei ai schimbului de caldura in orice punct al fluxului si se considera ca printr-
o agitare intensd a mediului, caracteristica fluxurilor turbulente, influenta transferului de masa
este neglijabila.

Notand m r densitatea fluxului transversal dintre straturile fluidelor ce au vitezele w) si
W), respectiv temperaturile t; si to, neglijdnd vascozitatea st conductibilitatea termici, tensiunea
tangentiala si densitatea fluxului termic au urmaétoarele expresii:

c. = mr(wl - wz) (3.100)
g=c, m(t,~1,) (3.101)
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Eliminand necunoscuta mr, va rezulta expresia densitatii fluxulu termic :

g=r. &t —1) (3.102)

W, —w,

Adaptat pentru cazul schimbului de céldurd fluid-solid trebuie considerat ca prin
suprafata solida, w, = 0, iar temperatura t, = tg, respectiv temperatura suprafetei:

t —1
g.=1., &l =) (3.103)

w

Dacd in relatia (3.103) se inlocuieste: 1«5 = (€ / 8) p-w”> aceasta poate fi redata sub forma
adimensionala a criteriului Stanton :

_¢
St=- (3.104)

Ecuatiile (3.103) si (3.104) reprezinta expresia matematica a analogiei hidrodinamice a
caderii de temperaturd dupd Reynolds, care este corectd si in limitele modelului considerat,
pentru fluxuri cu P, = 1, caz in care profilurile vitezei §i temperaturii pot fi considerate similare.

3.2.3.3. MODELUL CU DUBLU STRAT

La un oarecare nivel de turbulentd a fluxului printr-un strat subtire, in apropierea
peretelui, respectiv in "stratul limitd", se pastreaza caracteristicile curgerii laminare. Viteza este
nuld numai strict pe suprafata solida (conditia de aderenta).

in aceasta zon3 a stratului limita, denumita uneori sl strat vascos, pulsatiile turbulente ale
vitezei se reduc drastic pe masura apropierii de perete.

Grosimea stratului limita, respectiv a stratului vascos, in care se pastreaza legile curgerii
laminare ideale, este:

(3.105)

incareb=3..5.

La stabilirea relatiilor de calcul al schimbului de caldura, pe baza modelului "dublu strat"
a fluxului de fluid, grosimea initiala a substratului vascos a fost consideratd mare ca valoare
(b=12 - 12,7), 1ar influenta zonei de tranzitie dintre stratul laminar si mediul turbulent a fost de
asemenea considerabila.

in zona substratului vascos, tensiunea tangentiald se poate considera constanta si egald cu
valoarea ei pe suprafata solida:

T —;zﬁ—yw—d (3.106)
. Py 5 .
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Viteza, w;, la extremitatea substratului vascos:

(3.107)

Analog substratului vascos in zona peretelui, in ceea ce priveste curgerea fluidului apare
s1 substratul de temperaturd in care predomind conductia termicd moleculard. De regul,
grosimea acestui strat, A, nu este egala cu 8. Se determini cu relatia:

A~ -Pr'? (3.108)

Considerdnd si factorii enumerati in aceasta teorie, Reynolds a dezvoltat ulterior o
singura teorie, conform careia densitatea fluxului termic la suprafata de schimb de calduri poate
fi exprimatd prin conductivitatea termicd a substratului vascos si in conditiile transferului
turbulent la limitele sale:

A
q. =Z(ts -ty ) (3.109)
c (t.—t
qc=f.‘.—"(A ) (3.110)
W—Wo-

Rezolvarea comund a acestor doud ecuatii, elimindnd temperatura necunoscuti la
limitele substratului, ty, conduce la o relatie ce descrie exact transferul de caldura s
caracteristicile hidrodinamice ale fluxului:

Sz:% ‘ (3.111)
1+b. (—é:—)-(Pr“—l)
Vs
Nu=§. Re.Pr (3.112)

1+b.\/’§(Pr” -N

Pentru Pr = 1, relatia (3.111) va exprima analogia Reynolds.

Teoria hidrodinamica a schimbului de caldura, respectiv a caderii de temperaturd sub
aspectul prezentat omite modificarea calitatilor termofizice ale agentului termic (neomogenitatea
fluxului) i se poate aplica cu aceasta simplificare la fluxurile cu Pr > /.

In general ideea analogiei hidrodinamice a gradientului de temperaturd s-a dovedit
deosebit de buna, posibilitatile ei de perfectionare viitoare si aplicarea ei pentru rezolvarea
practicd a problemelor neelucidate fiind mari.
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3.2.4. TRANSFERUL DE CALDURA LA CURGEREA FLUIDULUI PRIN TUBURI

Regimul laminar de curgere se studiaza pentru Re > Re ,, in mod normal, Re., = 2300.

Cazul curgerii turbulente este analizat pentru Re > |/ 04, cand Re.,, < Re < 1 04, regimul
fiind tranzitoriu. Ca urmare a variatiei temperaturii, densitatea mediului fluid poate fi
neomogend pe sectiune, de-a lungul conductei si, la valori determinate ale criteriului Rayleigh,
Ra = Gr-Pr, printr-un flux fortat, se scoate in evidenta si convectia libera.

In conditiile variatiei temperaturii, chiar in absenta influentei convectiei libere, repartitia
vitezei pe sectiunea conductei se poate deosebi esential de profilul vitezei fluidului izoterm, daca
vascozitatea agentulul termic variaza o data cu variatia temperaturil.

La lichide de exemplu, vascozitatea scade odatad cu cresterea temperaturii. Ca rezultat al
incélzirii fluidului, viteza in apropierea peretelui este mai mare decat la racire §i corespunzitor
va fl mai mare si variatia de temperatura.

La capatul conductelor, la intrarea in acestea, profilele vitezei s1 temperaturii se modifica
pana la ajungerea fluidului in conditii aparent stationare (Fig. 3.11).

Aceste portiuni ale canalelor in limitele cérora se formeaza straturi limitate hidrodinamic
se numesc cAmpuri initiale hidrodinamice si termice.

In zona stabilizarii hidrodinamice, variatia de temperatura pe masura dezvoltarii
straturilor laterale scade pe lungimea conductei, 1ar criteriul Nu scade asimptotic apropiindu-se
de valoarea constantad Nuoo ( Fig. 3.12).

—_——— - = ) 2) "
—> N —
Ly . . Nur
Nug N el
s
T X
§ . Iy . v
I . l7 .
Fig. 3.11. Stabilizarea hidrodinamica la Fig. 3.12. Variatia criteriului Nusselt la
intrarea in canal pentru curgerea intrarea in conducte

a) laminara: b) turbulenta.

Aceastd valoare, numitd valoare partiald, caracterizeaza intensitatea variatiei de
temperaturd pe tot fluxul stabilizat. In canalele de lungime 1 >> 1y si | >> |1 variatia medie de
temperaturd se poate calcula pentru Nu = Nuco.

3.2.4.1. REGIMUL VASCOS
La curgerea laminara a agentului termic, /, i /7 se determina cu relatiile:

[, =L, -Re-d, 3113
I, =L, RePrd, (-113)

in care:
L1, L, [-]- constante dependente de forma si sectiunea initiala transversali a canalelor;
de [mm] - diametrul echivalent.
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Pentru gaze, la care Pr=/, lungimea initiald a sectiunii calculate pentru stabi'lirc.:a
schimbului de caldurd poate atinge valori de It~ 100d.. La fluidele foarte vascoase (u?e.lun),
Pr>>] sily = (10°...10°)d,. deci practic intregul canal poate fi considerat ca sectiune stabilizata.

1 . 1 I .
tantele: L =— .-~ si L, =—.—— sunt prezentate in tabelul 3.4.
Constantele: L, Re de$ T = oy d p
Tabelul 3.4.
Forma I _Li L, =(1/Pe).(/de)
canalului 7 Re- de T, =ct. qs = ct.
0,065 0,055 0,07
dn/di=1,1...1
0,015...0,01 0,05 0,06
rdm=di=de
a’b=0,125...1
= 0,023...0,025 - -
Y
b
d.=2ab(a+v)
3 / )
2
(“l
s 0,01 0,014 0,02
4

3.2.4.2. REGIMUL VASCOSO-GRAV ITATIONAL

In fluxul mediului avand densitatea neomogena pe sectiune, se suprapune miscarea
libera in camp gravitational, respectiv convectia libera.

Daca directiile de curgere si ale schimbului de cildura coincid, variatia de temperatura
creste, 1ar daca directiile sunt contrare, aceasta se micsoreaza.

Cand valoarea criteriului Ra (Ra = Gr-Pr) creste, profilul vitezei se deformeaza tot mai
mult. In final curgerea este instabila, transformandu-se in turbulentd, crescand corespunzitor si
variatia de temperatura. La valori mici ale Ra (Ra < /70), cand exista o curgere viscoso-
gravitationala. constanta Nu o descregte o datd cu cresterea lui Ra ca urmare a scaderii vitezei in
apropierea peretelui.

in canalele orizontale, directille migcarii fortate si a fortelor ascensionale sunt
perpendiculare. Ca rezultat al miscarii fortate. interactionand cu convectia libera, campul termic
st campul vitezei nu vor mai fi identice.
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Caracteristica acestei interactiuni se determina cu relatia:
Nu=0,17 - (Re-Pr)** - (Gr-Pr)® - (Pr-Pr )" - ¢, (3.114)

iar valoarea lui Pr., se determina pentru temperatura peretelui. Constantele fizice se determina
pentru temperatura medie a fluidului in conducta. In canalele scurte cu //d, > 50, coeficientul
¢=1. In cazul canalelor scurte, valorile acestui coeficient sunt cele din tabelul 3.5.

Tabelul 3.5.
L/DE 1 2 5 10 15 20 30 40 50
> 1,9 1,7 1,44 1,28 1,18 1,13 1,05 1,02 1

3.2.4.3. REGIMUL TURBULENT

La curgerea turbulentd a agentului termic prin conducte, lungimea de stabilizare
hidrodinamica si de caldura este relativ redusa.

In cazul conductelor la care I/d, > 50....60, temperatura medie a transferului de caldura se
poate determina utilizdnd relatiile regimului stabil de curgere si de transfer de caldura.

Dependenta criteriului local Nu de criteriile Re si Pr, schimbarea acestuia de-a lungul
canalului poate, fi consideratd practic nula, iar toate cazurile au fost tratate teoretic si chiar
experimental in [82].

3.2.5. TRANSFERUL DE CALDURA LA CURGEREA MEDIULUI DE iINCALZIRE iN
JURUL UNUI CORP

Relatiile pentru calculul transferului de cdldura local sunt prezentate in tabelul din Anexa

3.2.5.1. PLACA PLANA

La curgerea fluidului de-a lungul unei suprafete plane, in zona de langa perete, se obtine
un strat limitd in jurul céruia viteza de curgere se modificd de la valoarea initiala, w, pand la
w=0, langa perete.

In continuare, la o oarecare distantd, x.,, de la muchia de intrare a placii, curgerea devine
turbionard. Conditia trecerii de la un regim laminar de curgere la unul turbulent este data de
valoarea critica a criteriului Re: Re.,. = wor/v = 5.1 0.

Intr-adevar, valoarea Re,, depinde de nivelul turbulentei initiale a fluxului constant, de
rugozitatea suprafetei udate, de intensitatea schimbului de cédldurd. Trecerea de la un regim
laminar de curgere la unul turbulent nu se realizeazd intr-un anumit punct ¢i pe o anumita
distantd. Grosimea stratului laminar critic creste odatd cu distanta la muchia frontala a placii
dupa legea:

172
5, :5x-(L) =5-ﬁ (3.115)

Ww-Xx e
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iar la curgerea turbionara:

0,

5, =037 Rx i (3.116)
E

Relagia (3.115) se refera la cazul in care stratul critic este turbulent incepind de la
atingerea initiala a placii.

in prezenta diferentei temperaturilor §i a fluxului termic, in zona de langa perete, se
formeaza un strat limita cald. in limitele ciruia valoarea temperaturii se modifica de la valoarea
temperaturii peretelui la temperatura t, a fluxului constant.

Caracterul formarii stratului limitd cald este similar cu cel apdrut la curgerea
hidrodinamica propriu-zisa si legatura dintre dimensiunile acestuia se relizeaza utilizand criteriul
Prandtl, respectiv proprietatile agentului-termic.

Pentru stratul limita laminar, grosimea zonei calde este: A ;= 6,/ Pris

Aspecte privind structura acestui strat sunt prezentate in [82].

3.2.5.2. CORPURI DE FORMA COMPLEXA

Exista multe asemaniri intre curgerea de-a lungul corpurilor de forma complexa si
schimbul de caldura pe suprafata acestor corpuri.

Practica arata ca stabilirea caracterului continuu al spalarii corpurilor de diferite forme
este posibila numai la valori foarte mici ale criteriului Reynolds. in conditii reale, curgerea are
loc concomitent cu ruperea fluxului hidraulic §i realizarea unei zone turbulente la aparitia unei
muchii frontale. Caracterul particular se poate pune in evidenta si la schimbul de caldura. Astfel,
de exemplu, intensitatea schimbului de calduré in cazul unui cilindru, se modificd drastic de-a
lungul perimetrului cilindrului, pe masura cresterii stratului limitd de la valoarea maxima, in
punctul frontal (¢ = 0), la valoarea minima, in limita de @ =80...700°, iar apoi creste din nou in

muchia frontald ca urmare a miscarii turbionare intensive. In conditii stabile, intensitatea
fluxului termic este maxima atunci cand fluxul mobil de fluid este perpendicular pe axul
clindrului. Cu micsorarea unghiului de atac, scad si coeficientii transferului de caldura
convectiv.

Regimul de curgere i intensitatea transferului de caldurd, in cazul corpurilor prismatice,
se modificd de asemenea sensibil, modificand orientarea lor in raport cu fluxul.

3.2.5.3. CURGEREA TRANSVERSALA {N INTERIORUL GRUPURILOR DE
CANALE SAU CONDUCTE

Atat curgerea fluidelor cat si schimbul de caldurd in sine sunt foarte diferite in
comparatie cu cazul in care aceste fenomene se refera la un singur corp. Apar aseméandri numai
pentru primul rand de conducte, cele din al doilea rand, dar mai ales tevile ultimelor randuri
(ceea ce se intdmpla in special la recuperatoarele cuptoarelor) se gasesc deja in zona turbionara
si caracterul spalarii lor cat si transferul de caldura depind, in afara parametrilor de regim, si de
densitatea amplasarii lor in flux.

in cazul fluxurilor de adincime, cu tevi amplasate paralel, maximul transferului de
caldura local se realizeaza pe generatoare. In cazul tevilor amplasate in zig-zag, maximul
transferului de caldurd apare pe generatoarea frontala. Dacé aceasta valoare se considera drept
valoare de referintd, atunci in cazul fluxurilor in zig-zag are o pondere de 60%, iar la cele
paralele de cca. 90%. In cazul fluxurilor stabile, transferul de caldura este de cca. 1,5 ori mai
mare la dispunerea in zig-zag datorita turbulentei mai pronuntate.
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3.2.5.4. MEDIUL PSEUDO-FLUID CU GAZ

Coeficientul mediu al transferului de céldurd, in cazul in care in mediu exista si particule
solide la gaz insuflat, se determina cu relatiile:

Nu = 0,106 Re, pentru Re= 20 (3.117)
Si:
Nu = 0,61.Re®™, pentru Re = 200...1700 (3.118)

Relatiile au fost stabilite experimental pentru particule cu dimensiuni de 0,4 ...5 mm.

3.2.6. TRANSFERUL DE CALDURA LA VITEZE MARI ALE MEDIULUI FLUID

La viteze ale mediulul corespunzitoare Ma > 0,3 (Ma = w/a, w-viteza mediului, a-
viteza sunetului in mediu), in stratul limitd se observa o crestere substantiald a temperaturii ca
rezultat al fortelor interne de frecare. Deoarece in calculul transferului de caldura trebuie avut in
vedere factorul disiparii energiei miscarii §i a presiunii gazului, coeficientul local al schimbului
de calduri calculat in ipoteza fluidelor incompresibile se modifica:

(3.119)

unde:

tad - temperatura adiabata;

y- exponentul adiabatic;

r- coeficientul de reducere a temperaturii (caracterizeaza relatia transferului de cédldura dupa
fiecare frecare).

In cazul unei placi spalate longitudinal cu un curent laminar r = +Pr, iar in cazul

curentului turbionar » = 3v/Pr . Atunci cand fluidul in miscare este aerul, » = 0,92.

Pentru domeniul subsonic (Ma >1) al fluxurilor turbionare de aer, » = 0,85...0,89.

Prin calculul valorilor constantelor termofizice in noile conditii, trebuie si se efectueze
corectiile corespunzatoare relativ la temperatura in aceste conditii:

t,=t, +0,5(t, -t;)+0,22(t, -t,) (3.120)
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3.3. RADIATIA TERMICA
3.3.1. PRINCIPII FUNDAMENTALE

Toate obiectele materiale incalzite emana in spatiul inconjuritor energie sub forma
unor cuante de energie sau sub o altd forma. Cuantele de energie raspandite in mediul
inconjuritor vor f1 in final absorbite de alti atomi. Viteza acestora este descrisa de relatia:

c=Av (3.121)

in care: ’

¢ - viteza luminii, c=¢g = 2,9977. 10° m/s, in vid;
X [m]- lungimea de unda;

v - frecventa.

In alte medii, c<co. In gaze de obicei se aproximeaza c = ¢o. Pentru o serie de lichide i
corpuri solide, viteza luminii scade pana la cca. ¢=0,7-co. Cand radiatia trece dintr-un mediu in
altul valorile lui ¢ in aceste medii sunt diferite, conform relatiei (3.121).

Energia cuantei de energie radiatd este hv (h=6,63-/ 07 Jis) si la o astfel de trecere
dintr-un mediu in altul raiméne neschimbata.

O caracteristica mult mai reprezentativd a radiatiei termice o reprezintd intensitatea
monocromatica a radiatiei. Aceastd marime caracterizeaza fluxul de energie transferata de
cuantele de energie pentru un interval unic al frecventei in jurul valorii v, care intersectezi o
suprafata unica, normala pe directia data in spatiu §i care se migca in interiorul unghiului solid
determinat, orientat in aceastd direcfie. Daca distributiile spatiale si de frecventd ale
intensitdtil sunt cunoscute pentru fiecare punct al spatiului, atunci se cunoagte intregul tablou
al desfasurarii procesului de radiatie. Necesitatea descrierii detaliate apare de obicei numai la
analiza teoretici. In practica inginereasca prezinta interes in mod esential anumite
caracteristici ale procesulut, ca de exemplu:

1. densitatea de energie a radiatiei semisferice, E [W/mz], care reprezintd fluxul
energiel transferat de cuante de frecvente diferite, care strabate o anumita suprafati in toate
directiile semisferei considerate, [36], [95], [100];

2. fluxul total al radiatiei incidente, Q= IE-dS (W], transmis prin suprafata de
S

separatie S.

Distributia energiei radiate pe frecvente de lungimi de unda diferite se caracterizeaza
prin spectrul radiatiei. Densitatea spectrald sau monocromatica a fluxului radiatiei sferice se
raporteza fie la intervalul unic de frecvente:

dE

E, =—[W-.s/m’ :
= [ ] (3.122)
fie la intervalul unic al lungimii de unda:
dE 5
E, =—[W/(m™~m)] (3.123)
dA
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Valorile E, si E; sunt legate intre ele prin relatia:
v-E =A-E, (3.124)

Radiatia incidentd pe o suprafatd oarecare se poate exprima in functie de energia
radiata, reflectatid sau absorbitd, fiecare dintre acestea fiind caracterizatd de un anumit
coeficient. Daca A este coeficientul de absorbtie, R-coeficientul de reflexie, iar D-coeficientul
de difuzie, relatia dintre acesti coeficienti va fi:

A+R+D=1 (3.125)
Acesata relatie este valabila si pentru radiatia monocromatica:

A,+R;+D,; =1
sau (3.126)
A +R_+D, =1

in cazurile limita:
1, (R=D=0), corp absolut negru;
1, (A=D=0), corp de reflexie;
1, (A=R=0), corp absolut transparent sau diaterm.

Aerul uscat, gazele mono si biatomice (la temperaturi sub 2500...3000 K) se pot studia
cu o aproximatie corespunzitoare ca $i medii diaterme (D= /). Ca model de corp perfect
negru se poate considera un orificiu mic care conduce spre o cavitate mare, inchisd. O radiatie
oarecare intratd in interiorul cavitatii, dupa reflexii si absorbtii repetate partiale pe peretii
cavitdtii este practic absorbita in totalitate $i nu mai pdraseste cavitatea (4= /). Majoritatea
corpurilor solide (metale, aliaje, materiale termoizolante) si un sir de lichide (spirt, apa) pentru
radiatil termice la grosimi perceptibile ale stratului de material, sunt practic opace (D= /).
Astfel:

A
R
D

A+R=1 (3.127)

Pentru metale, D—0 deja la o grosime micrometrica, pentru dielectrici, la grosimi in
jur de / mm. Din acest motiv de cele mai multe ori se admite ca ipoteza simplificatoare ca
procesele de absorbtie si reflexie date de relatia (3.127) au loc chiar pe suprafata acestor
corpuri. Dacad pe suprafata unui astfel de corp nu cade decat energia radiatd de la o sursa,
atunci unicul flux de energie ce poate f1 inregistrat, va pleca de pe suprafata corpului si se va
transfera in spatiul inconjurator. Acest flux de energie cu densitatea E; se numeste radiatie
proprie a corpului. Din cele prezentate se poate considera cd aceasta energie se formeaza chiar
pe suprafata corpului si prin urmare depinde numai de temperatura, de material si de
componenta suprafetei. In conditii reale din mediul inconjurdtor va cadea pe suprafata
corpului un flux exterior de energie egal cu radiatia incidenta, Ei,co. O parte a acestui flux,
A\ Enc este absorbita de corp, reprezentand radiatia absorbita. O alta parte:

RE, =(1-A)E,, (3.128)

este reflectata de suprafata corpului, reprezentand energia de reflexie. Suma radiatiilor proprii
si de reflexie realizeaza radiatia efectiva a corpului considerat [26], [43]:
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E.=E +(1-A)E, (3.129)

Aceasta energie este, de fapt, inregistratd de aparate. in sfarsit, diferenta dintre radiatia
proprie si cea absorbita realizeaza radiatia rezultanta:

(3.130)

Valoarea E., indici un consum (sau un cistig) sumar de energie ca urmare a
schimbului de caldura prin radiatie cu mediul inconjurator, care este de cele mai multe ori cea
efectiv cautata.

3.3.2. LEGILE RADIATIEI TERMICE

a) Legea lui Plank.

Este cea mai importanta lege, din ea rezultdnd aproape majoritatea celorlalte legi. Ea
stabileste catacterul spectrului radiatiei corpului absolut negru. Distributia energiei de
frecventa v are urmatoarea exprimare:

hv? 1

E, =2rn.—.
¢, exp(hv/kT)-1

(3.131)

iar in raport cu lungimea de unda:
_C 1

28 exp(c, / AT) -1

(3.132)

04

b) Legea lui Wien.

A aparut din considerente practice, deoarece s-a constatat ca in ceea ce priveste
temperaturile corpurilor expuse radiatiei, o dependenta mare este data de lungimea de unda.
Unei anumite temperaturi i1 va corespunde o anumitd lungime de undd An,c pentru care
valoarea E, este maxima. Conditia externa : dEg;/dA = 0, conduce la relatia :

2. -T=29.10" (3.133)

c¢) Legea Stefan-Boltzman.

Legea determind, pentru un corp absolut negru, dependenta densitatii integrale a
fluxului de radiatie fata de temperatura. Desi expresia cautata pentru E, se determina simplu
prin insumarea energiei conform spectrului de radiatie dat de legea lui Plank, avandu-se in
vedere cronologia determindrii, aceasta lege a fost stabilita experimental de Stefan si teoretic
de Boltzman:

Ey=[E,, -di=[E, -dv (3.134)
0 0

sau:
E,=c-T* (3.135)
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Aceastd lege rezolva multe cazuri practice mai ales prin faptul ca simplifica radiatia
corpurilor introducand coeficientul de emisie al acestora.

d) Legea lui Kirchhoff.

Stabileste egalitatea valorica a marimilor spectrale ale coeficientilor radiatiei termice si
a celor de absorbtie:

(3.136)

Valori foarte exacte se obtin in cazul egalitatilor termodinamice (corpul si mediul se
gasesc la aceeasi temperatura, pierderile de energie lipsesc). In conditii nestationare egalitatea
perfecta a celor doi coeficienti are loc numai pentru corpul “cenusiu”, la care cei doi
coeficienti nu depind de frecventd. Modelul corpului cenusiu simplificd substantial calculele
si din acest motiv se aplica frecvent in calcule.

e) Legea lui Lambert.

Este valabilad pentru emisia corpului absolut negru si stabileste ca intensitatea radiatiei
pe suprafata acestui corp nu depinde de unghi si de directie. In consecinta se va obtine
expresia care determina distributia energiei in toate directiile:

d’Q E,
B Y W 3.137
aS-do %% (3.137)

Corpurile la care radiatia se supune legit lu1 Lambert sunt rare in practica.

3.3.3. TRANSFERUL DE CALDURA INTRE CORPURI DELIMITATE DE MEDII
TRANSPARENTE

La efectuarea calculelor practice ale transferului de cdldurd prin radiatie intre corpuri
delimitate de medii diaterme (transparente) este necesar sid se introducd mai multe
simplificdri. Din acest motiv, initial corpurile cu suprafete de radiatie cenusii, prezintd o
radiatie efectiv difuza si se caracterizeaza printr-o densitate constantd pe zonele izoterme ale
sistemului. In aceasta ipoteza este necesar sd se cunoascad coeficientii integrali ai radiatiei
termice a suprafetelor sistemului si repartizarea corpurilor in spatiu.

Situatia are in vedere un sistem inchis cu o geometrie constantd, compusd din N
suprafete izoterme avand temperatura T; si coeficientii de emisie g (i=1,2,...N). Pentru a
calcula schimbul de caldura este necesar sa se foloseasca legile radiatiei termice, stabilindu-se
relatia pentru cazul radiatiei incidente:

(3.138)

Aceasta relatie leaga radiatia proprie efectiva si rezultanta suprafetei date. Pentru
suprafetele cenusii:
€, 4
ey = (o1 -E,) (3.139)
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Se observa ci, daci sunt cunoscute fluxurile efective E.; ale radiatiilor din sistem,
atunci se pot determina fluxurile rezultante cautate, E,. Expresiile pentru fluxurile efective
pentru fiecare suprafata se prezinta sub aspectul:

E :.izgl'o-.Tl“-*-(l—gl) E.. ¢

re

............................................................. (3.140)

In partea dreapta a acestor relatii primele componente reprezinta fluxurile radiatiei;
sumele caracterizeaza fluxurile radiatiei care cad pe suprafetele respective. In prezent se
utilizeazd §1 metode mult mai exacte la care simplificarile sunt mai reduse iar calculele
deosebit de laborioase. Totusi, chiar In experimentar: utilizarea metodei a fost suficient de
exactd, mai ales in cazurile in care existd in sistem multi factori perturbatori. Cazurile
concrete care se rezolva doar cu aceste relatii sunt:

1) transferul de caldura prin radiatie intre doua corpuri plane si paralele de dimensiuni
infinite, Fig. 3.13:

A\ ecrane

...... F, r —
T T,
€1 F| €2
qi:
€2 I T| TZ
€1 €2
2
2 2
1 2
...... b) LLLR ©
a) c)

2 placi solide paralele

qi 2=Erez 1 =‘Ere12

Fig. 3.13. Corpuri solide paralele:
a — placi paralele; b — corpuri cenusii; ¢ — suprafete plane infinite.

ql,l =E’rezi =-Erx:z_l (3141)
7—'.4 —T74
q2=0F— — (3.142)
—+— -1
£, &

2) schimbul de caldura prin radiafie intre o suprafata cenusie a unui corp (1) si
suprafata cenusie acoperita, Fig. 3.13.b, care impreuna realizeaza sistemul inchis:

72

BUPT



Consideratii generale privind transferul de caldura

,-S, (3.143)

(3.144)

Prin ipotezele de mai sus, relatia (3.143) , este valabilad pentru orice sistem, chiar daca
la putine corpuri, in prima formula s-a considerat ca respectivul corp nu are radiatie proprie ;

3) schimbul de caldura la radiatia intre doua suprafete plane nelimitate, intre care se
interpun straturi metalice cu rol de ecran protector, Fig. 3.13.c., prezinta un caz diferit de cel
al suprafatelor:

(3.145)

Aceasta relatie se aplica pe scara larga pentru calculul ecranelor termice la €,=¢,=¢,,.
Un ecran reduce fluxul termic radiat de 2 ori, doui ecrane de 3 ori, n ecrane de n+1 ori. Un
efect mai mare il au ecranele cu valori mici ale lui €.

3.3.3.1. COEFICIENTII UNGHIULARI

Coeficientul unghiular indica ce proportie din intregul flux termic de radiatie radiat de
corpul negru cu o anumita suprafata in toate directiile atinge suprafata unui alt corp.Acesta a
fost studiat in [46], dar trebuie mentionat ca, rezolvarile analitice pe contur inchis sunt posibil
de rezolvat numai pentru anumite cazuri particulare.

3.3.4. TRANSFERUL DE CALDURA INTRE GAZ SI SUPRAFATA SOLIDA A
CORPURILOR

3.3.4.1. PARTICULARITATILE RADIATIEI ST ABSORBTIEI GAZELOR

Gazele prezinta caracteristica de a absorbi si de a reflecta energia. Aceasta capacitate
este dependenta de gaz. In cazul gazelor mono si biatomice, partial azotul (N,), oxigenul
(O3), hidrogenul, H,, si chiar heliul, He, pot fi considerate cu suficientd aproximatie ca
absolut transparente, respectiv diaterme. O capacitate importanta de a reflecta si absorbi
energia o au gazele poliatomice, partial bioxidul de carbon (CO;) vaporii de apa (H.O),
amoniacul (NHj3), etc.

Spectrele de radiatie si absorbtie ale gazelor, spre deosebire de corpurile solide, au un
caracter selectiv. Procesele de reflexie st absorbtie au loc numai in interiorul unui sir de
fluxuri discrete ale spectrului, la alte lungimi de unda, aceleasi gaze devenind transparente.
Aceste particularitdti ale reflexier si absorbtiei energiei in gaze, complicd calculele
transferului de caldura prin radiatie la gaze. Pentru a vizualiza mecanismul transferului de
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energie in volumul de gaz radiat, in majoritatea cazurilor este confortabil sd se examineze
fenomenele ca flux al particulelor-fotoni, care se deplaseaza pe o traiectorie rectilinie cu
viteza luminii, ¢, si avind energie diferitd. O parte din fotoni este “acaparatd” de moleculele
gazului, ceea ce conduce la cresterea energiei acestuia, respectiv la incélzirea lui. Gazul va
acapara numai acei fotoni a caror frecventd corespunde benzii de absorbtie din spectrul
gazului. Fotonii care au alte frecvente strabat volumul de gaz fard a ceda energia pe care o
au. Se realizeaza astfel, procesul de absorbtie a energiei in volumul gazului. Concomitent cu
procesul de absorbtie are loc fenomenul invers, respectiv reflexia, care radiaza de fapt energie
in volumul de gaz. Ca rezultat al miscéarii haotice a moleculelor de gaz, a oscilatiilor si a
ciocnirtlor, moleculele de gaz dispersate primesc un surplus de energie comparativ cu
valoarea medie a energiei majorittii moleculelor.

intr-un volum macroscopic de gaz, starea acestuia este apropiata de starea de echilibru
termodinamic, fiecare volum elementar de gaz radiind fotoni, in toate directiile, cu o
intensitate aproximativ egala cu cea cu care absoarbe fotoni.

3.3.4.2. LEGEA DE BAZA A SCHIMBULUI DE CALDURA INTR-UN MEDIU
RADIANT-ABSORBANT

Procesele care se desfdsoara concomitent determind structura legii de bazi a
schimbului de caldurd prin radiatie intr-un mediu radiant-absorbant:

di, =a, -(I,.-1,).dl (3.146)
in care:
I - intensitatea spectrald a radiatiei pe directia axiali;
a - coeficientul spectral de absorbtie.

Acest coeficient presupune in sine o caracteristica fizicd a gazului ce depinde de
natura, temperatura, presiunea lui, dar si de frecventa de radiatie. Se poate pune in evidenta

amortizarea oscilatiei energetice pentru un volum elementar de lungime d! si cu o suprafata
de baza egala cu unitatea, (Fig. 3.14):

dl

Fig.3.14. Schimbarea intensitatii radiatiei in mediu radiant
absorbant, pe lungimea dl
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Analizand relatia:

_E_ 2.7rv' 1
T ¢ explhv/ kT)-1

E, (3.147)

se intdlnesc urmatoarele cazuri:

1 - echilibru radial: I, = I, (in fiecare punct al volumului de gaz, temperatura in volum este
constantd);

2 - absorbtia pura a suprafetei izoterme: Ip, << I, (temperatura gazului se mentine constanta si
atdt de mica incét propria radiatie este pretutindeni mai mica decat cea externd). Radiatia
externa se absoarbe partial in strat, partial strabate stratul;

3 - stratul pur de gaz radiat de suprafata izoterma exista deoarece radiatia externa lipseste.

3.3.4.3. RADIATIA PROPRIE A YVOLUMULUI DE GAZ

in calculele practice, ingineresti, se precizeazi caracteristicile radiatiei volumului de
gaz ca de exemplu: suma fluxurilor de energie radiata de volumul de gaz, cantitatea energiei
absorbite, etc., marimi care pot fi obtinute in general pe baza rezolvarii ecuatiei diferentiale a
schimbului de caldurad prin radiatie (3.146) in conditii de unicitate. Din pacate aceasta cale
este insuficient utilizatd datoritd lipsei unor marimi caracteristice, in special a coeficentilor
spectrali de radiatie §i a unor proceduri greoaie si complexe. Radiatia proprie a volumelor
izoterme de CO,, a vaporilor §i a altor gaze multiatomice a fost determinata experimental
frecvent in ultimii 30 de ani, stabilindu-se nomograme aplicabile in calculele termotehnice.

3.3.5. METODE DE CALCUL ALE TRANSFERULUI DE CALDURA

Relatia de calcul a radiatiei este:
4
E=¢-0T, (3.148)

Aceasta relatie determina fluxul propriu de radiatie al volumului de gaz care stribate
stratul din care este format. Intr-un caz simplu cand volumul (cu temperatura Ty este
inconjurat de pereti reci, (£ =~ 1) cu o temperaturd substantial mai mica (1"4s<<T4g), relatia
(3.147) cuprinde si fluxul termic rezultat in sistem deoarece radiatia proprie a peretilor si
reflexia acestora este neconcludenta. in general, fenomenele sunt complexe, apar reflexii s
absorbtii repetate, iar coeficentul de absorbtie, A, al volumului de gaz, nu este o caracteristici
fizica a gazului. El depinde de spectrul radiatiei incidente si de temperatura gazului. Numai in
conditii de echilibru (temperaturile gazului si ale peretilor egale) in concordanta cu legea lui
Kirchhoff, coeficientii de absorbtie si cel de emisie ai volumelor de gaz sunt egali A=¢. Pentru
coeficientul de absorbtie al volumului de gaz cu temperatura, in raport cu corpul negru, au fost
obtinute urmatoarele dependente empirice [13]:

- pentru COg:

A, =&, (T,/IT)" (3.149)

g.s
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- pentru H>O:

A, =¢,, (T/T)"* (3.150)

g.s

Daca peretii sunt cenusii (cazul real) atunci in sistem apar si scurte reflexii, iar calculul
se complica. La valori relativ mari ale coeficientilor de emisie ai peretilor (¢ > 0,8) pentru
calcule aproximative este suficient sa se considere numai primele reflexii. Aceasta
simplificare conduce la relatia:

Q=¢,-0-S-(e, T} -4, -T}) (3.151)

in care apare coeficientul redus de radiatie €;s=0,5(1+¢ ).

O alta metoda similard se bazeaza pe ipoteza ca, coeficientul spectral de absorbtie al
gazului nu depinde de lungimea de unda si este identic in limitele benzilor spectrului. Desi
aceasta ipoteza se realizeazd numai partial, oferd posibilitatea realizarii unei metode de calcul
destul de universala. Pentru fluxurile energetice efective ale gazului si ale peretilor se pot
stabili mai multe relatit [79].

Cea mai utilizata relatie ramane :

Q_U,S_egx(m-f;—egwm)-T: (.152)
1 egw(Tg)_1 '

e, &,(T,)

4

Pentru calcule, pe baza acestei relatii, trebuie sd se cunoasca obligatoriu coeficientii de
emisie ai volumului de gaz la o lungime infinitd a razei. Aceste date sunt cunoscute pana
acum, de aceea se pot extrapola datele experimentale existente. Pentru H,O si CO,, valorile
coeficientilor de emisie sunt cele prezentate in Fig. 3.15. Din acest motiv, si pentru calculul
radiatiei termice, se poate utiliza metoda elementului finit, sistemul neizoterm si invelisul sau
fiind impartite intr-un numar finit de volume si suprafete, care se pot considera apropiate de
cel izoterm, scriindu-se ecuatiile de schimb de caldura pentru fiecare element.

100 800 1200 1600 °C

Fig. 3.15. Coeficientii de emisie ai vaporilor de apa si ai
bioxidului de carbon
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CAPITOLUL 4
ALEGEREA SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

4.1. CLASIFICAREA SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Schimbatorul de caldurd este un aparat care realizeaza transferul de caldura dintre
diferite medii si in diferite procese [41].

Schimbatorul de caldurd poate constitui o unitate independentad sau un subansamblu
intr-o instalatie complexa, participand activ la procesul tehnologic, intercalarea sa realizand
cresterea randamentului instalatiei.

Deoarece exista o gama variatd de schimbatoare de céldura, ele se clasifica dupa mai
multe criterii, tindnd seama de principiile functionale si constructive.

Dupa modul de transfer de cdldura, schimbétoarele se impart in:

- schimbitoare de caldura de suprafatd, la care propagarea caldurii de la mediul
incalzitor la cel incilzit se efectueazd prin pereti separatori (suprafatd de incilzire),
confectionati din materiale cu un coeficient ridicat de conductivitate, transferul de caldura
realizandu-se de cele mai multe ori in regim stationar;

- schimbatoare de caldura cu amestec, la care procesul de transfer termic se realizeaza
prin amestecarea mediilor.

Schimbatoarele de caldura de suprafatd se clasifica dupa :

e Utilizarea aparatului se deosebesc:

- schimbatoare de caldura la care transmiterea caldurii se realizeazd fara modificarea
starii de agregare a agentului primar (rédcitoare si preincalzitoare);

- schimbatoare de caldurd cu modificarea starii de agregare a agentului primar
(condensatoare).

e Starea de agregare a agentilor termici se deosebesc schimbatoare de caldurd pentru:
lichid-vapori, lichid-gaz, lichid-lichid, vapori-gaz, gaz-gaz.
e Directia de deplasare a agentilor termici, cdnd ambele medii sunt In miscare cu:

echicurent, contracurent, curent mixt (combinat), curent incrucisat (tabelul 4.1.).

Tabel 4.1

Schimbatoare de caldura cu: Schema

_—

Echicurent —_— 5
-~

Contracurent
—_—_ >
Curent mixt —>|
Curent incrucisat
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In functie de numarul de treceri se deosebesc schimbatoare de caldurd cu o singura
trecere (Fig. 4.1), la care agentii termici vehiculeaza fard a-si schimba sensul de miscare, si
aparate cu mai multe treceri (Fig. 4.2 si Fig. 4.3) Prevazute cu pereti despértitori longitudinali
sau transversal.

o Configuratia peretelui despartitor: schimbatoare de caldurd cu serpentind,
schimbatoare de caldura teava in teava, cu fascicul tubular, cu placi tubulare
dreptunghiulare, schimbatoare de caldura formate din placi profilate, cu manta, etc.
Schimbatoarele de céldura de suprafata pot fi realizate cu placi, nervuri, aripioare, sub

forma aciculara, in fagure sau cu spirale (Fig. 4.4).

Fig. 4.1. Schimbaétor de caldura cu o singura trecere

<~ -
T

Fig. 4.2. Schimbator de caldura cu mai
multe treceri

Fig. 4.3. Schimbator de caldurd cu mai multe
treceri
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a) b) c)

d) e) f)

Fig. 4.4. Elemente constructive ale schimbatoarelor de caldura
a) cu placi si curent incrucisat; b) cu nervuri; ¢) cu aripioare;
d) forma aciculari; e) cu fagure; f) cu spirala

e Solutia constructiva aleasa: rigide, elastice si semielastice.

e Natura materialului folosit: metalice §i nemetalice.

e Clasificarea schimbatoarelor de caldurd se poate realiza si dupad procesele fizice
desfasurate in aparat: ambele medii pot sa-si pastreze starea de agregare; unul din ele isi
modifica starea de agregare; ambele medii isi schimba starea de agregare.

Datorita diversitatii rolului pe care poate sa-1 aiba un schimbator de caldura intr-un
ciclu termic oarecare in cadrul unei clasificari, notiunile de recuperare, acumulare si
regenerare se referd la actiuni de natura diferitd, recuperarea fiind o recastigare a caldurii care
s-ar f1 pierdut, iar acumularea si regenerarea sunt stocuri ale energiei termice la variatiile
fluxurilor termice ale celor doi agenti.

Deoarece notiunea de recuperare este legatd de cunoasterea precisa a rolului indeplinit
de schimbatorul de caldura respectiv in cadru procesului tehnologic (termic) pentru care este
destinat, gruparea functionala se poate realiza si dupa urmatoarele criterii:

- dupad valorile relative ale fluxurilor termice;

- dupd modul de utilizare a caldurii in ciclul termic.

Dupa valorile relative ale fluxurilor termice schimbatoarele de caldura se impart in:

- schimbatoare de caldura cu fluxuri termice continuu—egale (cu fluxuri egale);

- schimbatoare de caldura cu fluxuri termice obisnuit—diferite;

Dupd modul de utilizare a caldurii in ciclul termic, schimbdtoarele de cildura se
clasificd in:

- schimbatoare de caldura (energie) care introduc caldura in circuitul termic principal;

- schimbatoarele de caldura care nu introduc si nu scot caldura in circuitul termic
principal, numite intermediare I.
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4.2. CERCETAREA EXPERIMENTALA A PERFORMANTELOR
TERMICE SI FLUIDODINAMICE ALE SCHIMBATOARELOR DE
CALDURA COMPACTE

4.2.1. CONSIDERATII GENERALE

Pentru schimbatoare de caldurd compacte, literatura de specialitate este foarte saraca
in privinta datelor concrete.

in vederea obtinerii de aparate cit mai compacte este necesard intensificarea
transferului termic pe unitatea de volum a schimbatorului. in acest sens se impune marirea
coeficientilor de transfer termic de partea fluidului cu a cel mai mic.

Coeficientul de transfer termic nu poate fi stabilit teoretic decat in cazuri foarte
simple, cu numeroase ipoteze simplificatoare, care pot s& conduca la abateri de pana la 100%
in cazul solutiei analitice fatd de rezultatele experimentale [68]. In cazul schimbatoarelor de
caldura compacte, unde transferul termic este deosebit de complex, nici nu se poate pune
problema calculelor teoretice. In aceastd situatie singura cale o constituie cercetarile
experimentale, pe modele, a unui numar cit mai mare de variante constructive de elemente de
schimbatoare de caldura cu modificarea cate unui parametru constructiv la fiecare varianta
[48]. cu exprimarea rezultatelor prin relatii intre invariantii caracteristici ai fenomenului.

in literatura de specialitate, relatiile intre invarianti se prezinta in general grafic sub
forma relatiei (4.1) pentru anumite conditii de incercare:

Nu = f(Re,Pr)
St = f(Re, Pr)
j=f(Re)
c,=f (Re)

4.1)

sau sub forma unor ecuatii criteriale, in care pe 1anga Re, Pr, Gr, etc., mai intervin diferite
raporturi adimenstonale, cum ar fi:

m

s r
AN T
[—j d 2L e e (4.2)
d Pr, T, n,

unde, pe langa notatiile cunoscute, s-au mai definit:
Prp — numarul Prandtl corespunzator temperaturii peretelui, Tp;
Ty~ temperatura fluidului;
N,/N¢ — vascozitatea dinamica a fluidului corespunzator temperaturii peretelui T, raportatd
vascozitatea dinamici a fluidului la temperatura Ty
n. m, s, r-exponenti ce se determina experimental.
Astfel redate concentrat (4.1) performantele termice si fluidodinamice ale diferitelor
tipuri de schimbatoare de caldura, se pune problema alegerii sau proiectarii unui aparat care la
anumite debite date sa transmita un flux de caldura dat.
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4.2.2. CRITERII DE COMPARATIE ALE SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

In alegerea unui schimbétor de caldurd, din cele mai multe solutii posibile, se va

prefera acel aparat care transmite fluxul termic impus, Q, cu un consum de energie (putere),

P, minim pentru circulatia celor doud fluide prin aparat, si care ocupa volumul cel mai mic.

Un anumit aparat nu poate indeplini toate aceste conditii in acelasi timp.

Micsorarea volumului schimbatorului de cédldurd se poate obtine fie prin marirea
vitezei de circulatie a celor doud fluide (la un aparat existent), fie prin modificarea
suprafetelor de transfer termic, alegidnd suprafete cu generatori de turbionare [19]. Ambele
metode conduc insa la cresterea puterii consumate pentru vehicularea fluidelor.

Pentru compararea diferitelor .constructii de schimbatoare de caldura se folosesc
urmatoarele criterii [52}:

- Coeficientul global de transfer termic, k [W/m’K]:

k=2 4.3)

este criteriul de bazi, in care fluxul termic transmis, Q se raporteaza la diferenta medie de
temperatura a fluidelor, Aty, si la suprafata de transfer termic, A.

Daca in relatia (4.3) raportarea se face la volumul util al aparatului V (si nu la A) sau
la puterea P necesara vehicularii fluidelor prin aparat se obtin criteriile:

- Eficienta volumica, €, [W/m’K]:

__Q0 _K
== (4.4)

- Eficienta energetica, €. [W/mK]:

' k- A
P o= _ 4.5)
A[nl ’ V] Apl + V'_’ Apl

unde: ¥, si Ap; (i=1,2) reprezintd debitul volumic §i pierderea de presiune (ciderea de
presiune pe aparat) ale celor doud fluide din aparat. Acest ultim criteriu poate fi aplicat

riguros numai 1n cazul in care schimbatoarele de caldurd au aceeasi putere termicd Q/At,, la

debitele V; si V> impuse.

Dacé se analizeaza schimbul de caldurd de o singurd parte a suprafetei de transfer
termic, In vederea compardrii diferitelor solutii (la aparatele cu suprafete nervurate numai de
partea unui fluid), eficienta volumica si energeticd se determina cu relatiile:

€, =- == (4.6)
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£, = = (4.7)

unde:

a [W.f’mzK] - coeficientul de transfer termic;
A [m’] - suprafata de transfer termic;

tr [°C] — temperatura fluidului;

t, [°C] — temperatura peretelui.

- Caracternistica de exploatare, @ [-]:

(4.8)

poate fi utilizatd drept criteriu de comparatie (reprezentdnd raportul intre fluxul de caldura

transmis, O, si fluxul maxim ce s-ar transmite dacad temperatura fluidului t; la iesire ar

ajunge in mod ideal la temperatura de intrare a fluidului t,, numai daci se compara
schimbdtoare de caldura cu aceeasi suprafata, A, de transfer termic.

Pentru o comparatie reala a performantelor termice si fluidodinamice ale
schimbétoarelor de caldura, in literatura de specialitate, se utilizeaza tot mai mult urmatoarele
reprezentari:

a) Variatia eficientei volumice in functie de eficienta energetica:

& =f(e.) (4.9)

Pentru diferite tipuri de schimbétoare de caldura, care toate pot asigura fluxul termic
impus la anumite debite ale celor doua fluide, pentru un caz concret dat, rezulta imediat
solutia cea mai economica §i anume tipul de aparat care la aceeasi eficientd volumica, are
eficienta energetica mai mare.

b) Vanatia raportului A’Ay = f(Re)
unde: A, Ao reprezintd suprafetele de transfer termic ale unui aparat oarecare “A” care se
compard cu un alt aparat considerat “aparat de baza”, Ao, sau de comparare [22]. Aparatele
trebuie sa aiba canale cu diametre hidraulice apropiate de = de,,.

Metoda are la baza urmatorul principiu:

Se considera ca toate aparatele trebuie sa realizeze fluxul impus cu acelasi debit si cu
aceeasi energie consumata pentru vehicularea fluidelor, rezultand astfel:

2.2, (4.10)

= = :-’— - ki =] (4.11)
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cum in general performantele aparatelor sunt date sub forma:

j=f(Re)
Cp = f(Re)
sl pentru:
Pzﬁz-—p:Ae “w-Ap
P
adica:
w’
=c. A —
P=¢, 5 P
se obtine:

3
C
P _S [Re) 4, (4.12)
F, ¢, (Reg A,

=4 = (4.13)

care conduc la relatiile finale:

Re _ [C—fJ (4.14)

Re, |¢,
si:
AA; =_fj_t_> . I::; (4.15)
Astfel relatia (4.15) devine:
Ai = f(Re) (4.16)

0

Din m tipuri de suprafete de transfer termic pentru un interval al lui Re, se prefera
suprafata care are raportul A/A cel mai mic. Astfel, prin relatia (4.16), se pot compara n
tipuri de suprafete, in conditiile prezentate mai sus.
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4.2.3. REZULTATE ALE UNOR CERCETARI EXPERIMENTALE

In acest paragraf s-au prezentat performantele termice si fluidodinamice doar pentru
cdteva tipuri de schimbatoare de caldurd compacte, ca bazd de comparatie pentru cercetarile
experimentale efectuate de autor [54].

S-a pus accent, mai ales pe cercetarile experimentale efectuate, in acest domeniu in
cadrul Catedrei de Termotehnica si Masini Termice, Timisoara, si pe cercetarile efectuate pe
schimbatoare de cdldurd compacte cu suprafete plane cu nervuri.

4.2.3.1. PERFORMANTELE SCHIMBATOARELOR DE CALDURA CU FASCICUL
DE TEVI NERVURATE

Pentru schimbatoare de caldura cu fascicul de tevi nervurate, literatura de specialitate
este destul de bogata in prezentarea de date concrete [16], [17], [18], [23], [39], [41], [44],
[51].[91], [97], [98].

Majoritatea datelor sunt redate sub forma de diagrame, reprezentand relatiile (4.1).

a) Fascicul de tevi cu nervuri interioare

Tipurile de tevi cu nervuri interioare au fost descrise in [54].

Pentru nervura de tip Behr [54] consideratd a avea performantele termice cele mai
bune, coeficientul de convectie se determina din ecuatia criteriala:

0,106 0.5
Nu=17239P>* (i) : (EJ 4.17)
100 L

unde:
). — conductivitatea termica a materialului;

ol -4ns
Cd, +2(5+h)

h — indltimea nervurii desfasurate;
d — grosimea nervurii;
Pe — numarul Peclet; Pe = Re-Pr.

Date experimentale pentru aceste tipuri de nervuri se gasesc si in lucrarile [51].

b) Fascicul de tevi cu nervuri transversale

Tipurile de tevi cu nervuri transversale si continue sunt prezentate in [54].

in Fig. 4.5. s-au reprezentate functiile j = f(Re) si ¢; = f(Re) pentru patru tipuri de
fascicule [39].

Pentru un astfel de fascicul relatiile de calcul cele mai utilizate in literatura de
specialitate sunt formulele lui Schmidt si anume:

- pentru dispozitia tevilor in esichier:

A 0.375
Nu =0,45Re . (—Alj .Pr'’ (4.18)
- pentru dispozitia tevilor in coridor:

0.375
s [ 4 .
Nu =0,30Re . (70) Pr'? (4.19)

unde: A/Ap € (5...12) reprezinta raportul intre suprafata totala de transfer termic si suprafata
de baza a tevilor.
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Aceste tipuri de nervuri au fost studiate §i in cadrul Catedrei de Termotehnica si
Masini Termice, realizdndu—se incercéri pe mai multe tipuri de schimbatoare de céldura [39],

[72].
\ (D|28,5
T ,
. 292

d.=5,48 mm
2=0,862

¥=328 8 m/m’

Cr

StPr?

9.6 i/\)
(782 kB)

2,89

d.=5,9 mm
>=0,825
¥=299.2 m’/m’

Cr

Stpr?

2 34 6810 20 30

10°Re

Fig. 4.5. Functiile j = j(Re) si ¢y = f(Re) pentru tevi cu nervuri transversale

Se constata o crestere cu 50% a performantelor termice ale aparatelor ce au dispozitia
tevilor in esichier (relatia 4.18) si totodata cresterea substantiald a coeficientului de transfer

termic cu scaderea diametrului tevii [42].
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Influenta numarului de tevi asupra schimbului de caldurd se manifestd printr—o
reducere a transferului termic cu cresterea numdrului de rdnduri [72]. Aceasta reducere este
mai importanta in cazul valorilor mici ale numarului lui Reynolds.

Dupa unii autori [30] de la o anumita valoare a lui Reynolds, in domeniul turbulent,
schimbul de caldura creste prin marirea numarului de randuri.

¢) Fascicul de tevi cu nervuri transversale continue

in Fig. 4.6. s—au trasat variatiile performantelor termice j = f(Re) si ¢¢ = f(Re) pentru
doud fascicule de tevi rotunde cu nervuri continue. Rezultatele au fost obtinute de Kays si
London [39].

Astfel de suprafete se utilizeaza in general la radiatoarele autovehiculelor. Cercetari
experimentale complete sunt prezentate in [89], [99].

in Fig. 4.7. sunt prezentate functiile j si cf pentru tevi aplatisate cu nervuri continue
netede (Fig. 4.7.a) si nervuri ondulate (Fig. 4.7.b) [39].

O serie de date privind fasciculul de tevi aplatisate cu nervuri netede, au fost obtinute
in laboratorul Catedrei de Termotehnicd si Masini Termice, Facultatea de Mecanici,
Timisoara [90}, [92].

In cadrul lucrdrii [90] sunt studiate 15 tipuri de radiatoare cu tuburi aplatisate din
alama (o, = 0,15 mm) si nervuri continue din cupru (5 = 0,/ mm) pe 2, 3 si 4 randuri, in
esichier sau in coridor.

38,1

lu=

d.4=3,63 mm
A4=0913
¥,=587.2 m*/m’

€

Stpe’! d.p=3,48 mm
Ap=0,95

Yr=554.4 m*m’

02 04 06 2\3 3 e é lfo

10”Re

Fig. 4.6. Functiile j = j(Re) si ¢r = f(Re) pentru fascicule de tevi cu nervuri
continue
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13,97

-

5.=0.102

’_\-/-\.]Jr  N— | b)

d.=4,2 mm
a) 2=0,813
¥=734,9 m¥m’

¢, 0030

03TEATEE YA TS e e

C d.=4,12 mm
b)  A=0814
¥=748 m*/m’
j

10~Re

Fig. 4.7. Functiile j = }(Re) si ¢f = f(Re) pentru tevi aplatisate cu nervuri
continue netede si ondulate
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Nu s—a putut constata o variatie a coeficientului de transfer termic global, k, in functie
de numairul de randuri de tuburi. S-a constatat cd asezarea tevilor in esichier este mai
avantajoasd cu cca. 20 % in ceea ce priveste fluxul de caldurd transmis, in comparatie cu
asezarea tevilor in coridor.

Domeniul radiatoarelor de apa, al racitoarelor de aer pentru supraalimentare, etc.,
construite de I.R.C. Brasov, a fost pe larg analizat in numeroase contracte, comenzi, etc.,
existente intre [.R.C. Brasov si [.P.Timisoara, Catedra de Termotehnica si Masini Termice.

4.2.4. PERFORMANTELE TERMICE SI FLUIDODINAMICE ALE UNOR
SUPRAFETE PLANE CU NERVURI

Diagramele din Fig. 4.5., 4.6., 4.7. sunt in coordonate logaritmice. Datoritd variatiei
limare a lui j in functie de Re s-a reusit sa se gaseasca si relatii analitice intre invarianti.

Pentru suprafete plane cu nervuri este imposibila gasirea unei relatii analitice. Aceste
relatii pot fi determinate pentru intervale restrinse de variatie a lui Reynolds. in aceasta
situatie functiile j = f(Re) si ¢ = f(Re) sunt prezentate numai in diagrame.

in lucrarea [39] sunt prezentate peste 50 de astfel de suprafete cu diferite forme de
nervuri. Criterille de similitudine sunt raportate la diametrul echivalent al canalului de
curgere.

In Fig.4.8. - 4.10 sunt prezentate functiile j =f(Re) si ¢ = f(Re) pentru citeva tipuri,
mal cunoscute, de suprafete plane cu nervuri [39].

S-au notat:
de — diametrul echivalent;
L — lungimea canalului nervurii;
y - gradul de nervurare;
7. — supratata nervurii/suprafata totala;
j=StPr’.

In Fig. 4.8. - 4.10. sunt redate caracteristicile termice §i fluidodinamice pentru sase
suprafete cu nervuri plane continue.

Aceste suprafete se caracterizeaza prin canale de curgere lungi, neintrerupte si se
comporta similar cu tuburile circulare.

Exista o influentd pronuntatd a lungimii canalului asupra performantelor termice si
fluidodinamice si prin urmare se indica pentru fiecare caz raportul L/d.

Canalele de curgere pot fi:

- dreptunghiulare (Fig. 4.8.a.);

- cu colturi rotunjite (Fig. 4.8.b si Fig. 4.9.a);

- triunghiulare (Fig. 4.9.b. si Fig. 4.10.a);

- triunghiulare duble (Fig. 4.10.b).

Prin folosirea constructiei cu canal dublu se pot obtine suprafete foarte compacte,
utilizdnd si astfel de nervuri (ondulate. dreptunghiulare, etc.).

La aceste tipuri de suprafete se obtine y € (300...2000).

Fig. 4.11 contine functiile j = St-Pr** = f(Re) si ¢f = f(Re) pentru doua suprafete plane
discontinuu spintecate.

La aceste suprafete nervurile au o lungime medie de (5...75) mm si sunt spintecate
lateral la distante egale si refulate inspre canalul de curgere.
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Fig. 4.8. StPr*” = f(Re) si c¢¢ = f(Re) pentru suprafete cu nervuri
plane
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Fig. 4.9. StPr*” = f(Re) si ¢r = f(Re) pentru doua suprafete cu
nervuri continue plane
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Fig. 4.10. St-Pr*” = f(Re) si ¢; = f(Re) pentru suprafete cu nervuri
triunghiulare
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Fig. 4.11. StPr*® = f(Re) si ¢; = f(Re) pentru suprafete cu nervuri

spintecate
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Fig. 4.12. St-Pr*” = f(Re) si ¢y = f(Re) pentru suprafete cu nervuri plane
scurte dispuse alternant
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Fig. 4.13. St-Pr¥? = f(Re) si ¢ = f(Re) pentru suprafete cu nervuri plane scurte
g
dispuse alternant
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Fig. 4.14. St-Pr’ = f(Re) si c¢ = f(Re) pentru suprafete cu nervuri ondulate
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Fig. 4.15. StPr*’ = f(Re) si cf = f(Re) pentru suprafete cu:
a) nervuri ace; b) nervuri decupate
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Prin acest procedeu se intrerupe stratul limitd §i prin urmare creste coeficientul de
convectie termica si creste simtitor caderea de presiune la trecerea fluidului. in Fig. 4.12 si
Fig. 4.13 sunt redate aceleasi functii StPr*” si c¢ pentru patru tipuri de suprafete plane cu
nervuri plane scurte dispuse alternant.

La aceste suprafete nervurile au o lungime micé (3 — 5) mm si sunt deplasate una fata
de alta in directia de curgere a fluidului. Dispunerea nervurilor este in esichier.

Se obtin prin urmare lungimi de curgere foarte scurte si valori ridicate ale transferului
termic [75]. Gradul de compactizare la aceste tipuri de nervuri este de (7300...2300) m’/m’,

In Fig. 4.14 sunt redate variatiile functiilor StPr*’ si c; pentru doua suprafete cu
nervuri ondulate [39]. Aceste suprafete au performante termice asemandtoare cu suprafetele
cu nervuri discontinue sau cu nervuri indoite.

Modificand directia de curgere a fluidului se produce o desprindere a stratului limita
si creste astfel coeficientul de convectie termica.

La suprafetele cu nervuri ace (Fig. 4.15.a) se obtin coeficienti de convectie termica
foarte mari (chiar mai mari decat la nervurile mentionate mai sus) prin reducerea si
mentinerea grosimii foarte mici a stratului limitad. Gradul de compactizare este insa mult mai
mic. Au marele dezavantaj cé pierderile de presiune sunt ridicate.

Decupdrile practicate in nervurile suprafetelor plane (Fig. 4.15.b) conduc si ele la
marirea coeficientului de transfer termic cu caderi de presiune relativ micl.

Exista insd prea putine date in literatura de specialitate [39], [100] pentru aceste tipuri
de suprafete cu nervuri decupate, pentru a trage o concluzie definitiva.

Firmele CHAUSSON si SUBOTEC, constructoare de racitoare de ulei utilizeaza cu
succes astfel de suprafete cu nervuri decupate.

Comparand tipurile de suprafete prezentate mai sus cu datele avute la dispozitie se
constata ca:

- La acelasi volum suprafetele cu nervuri plane, scurte, dispuse alternant, pot transmite
aproape de 3 ori mai multa caldura decat suprafetele cu nervuri plane continuu;

- nervurile ondulate se situeaza pe locul secund, transmitdnd un flux dublu comparativ
cu nervurile continue;

- nervurile discontinue obtin si ele performante net superioare nervurilor continue;

- nervurile perforate au performante termice similare cu nervurile discontinue.

O comparatie reald este posibila, de la caz la caz, aplicand calculele prezentate in
paragraful 4.2.2.
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4.3. PRINCIPALELE TIPURI DE SCHIMBATOARE DE CALDURA

4.3.1. SCHIMBATOARE DE CALDURA DE TIP GAZ-GAZ

Instalatiile turbinelor cu gaze au in componenta lor, in functie de schema adoptata, unu
sau mai multe schimbatoare de caldurd, care au rolul de a asigura transmiterea unui anumit
flux termic in vederea realizarii temperaturii mediului de lucru impus de ciclul termodinamic
ales (Fig. 4.16) [53].

In cazul cel mai complex al unei instalatii de turbind cu gaze cu circuit inchis existd
trei felurt de schimbatoare de caldura:

- racitoare. care au menirea de a reduce temperatura gazului la intrare in compresor, in
vederea micsorarii puterii consumate la comprimarea gazului, cdt §i pentru a menfine
temperatura de refulare in limite admise;

- incalzitoare, care asigurad transmiterea energiei termice mediului de lucru de la o
sursa exterioara st indeplinesc aceeasi functie ca si camerele de ardere la instalatiile de turbine
cu gaze cu circuit deschis;

- schimbatoare de caldura pentru recuperarea unei parti din energia gazelor dupa
iesirea lor din turbina. inainte de a fi evacuate din mediul inconjurator.

Schimbatoarele de caldura utilizate in vederea recuperarii energiei din gazele evacuate
din turbina cu gaze pot fi aparate cu fascicul de tevi in manta, aparate cu placi sau aparate de
tipul regeneratoarelor rotative. Tipurile de suprafete de schimb de céldura folosite la instalatii
de turbine stationare si mobile diferd mult intre ele. Daca la instalatiile mobile problema
principald este reducerea greutdtii $i a gabaritului, la instalatiile stationare problema
primordialad consta in reducerea pretului de cost si cresterea randamentului instalatiei.

La toate aparatele trebuie sd se tind seama de dilatarea inegald a diferitelor parti, la
aparitia unor diferente mari de temperatura, daca gazele calde sunt dirijate prin conducta de
ocolire a turbinei, direct in recuperator (caz de avarie sau variatia brusca de sarcina).

417°C
28,2 bar
5
| T e ] 7
WL 7S
155b 750°C
ety 15.4 bar | o M 270k g
25°C y
N
H f
125°C
. " 28, 7bar || 9
10.5 bar — o 16,5 bar
MM =
YU esc 460°C
10,6 bar 10,8 bar

Fig. 4.16. Schema simplificatd a unei instalatii de turbine cu gaze
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La schimbatoarele cu fascicul de tevi gazul rece, avand presiune ridicata,
circuld in interiorul tevilor, iar gazul cald in exterior, unde se prevdd uneori nervuri
longitudinale pentru imbunatatirea schimbului de caldurad. De reguld se folosesc tevi cu
diametre cuprinse intre 36 si /2 mm. La folosirea unor tuburi cu diametre mai mici (/2-6) mm
creste foarte mult numarul de tuburi necesare, ceea ce conduce la unele probleme de fabricatie
si la un pret foarte ridicat. Pe de altd parte diametrul tevilor nu trebuie sa fie prea mic, pentru
ca regimul de curgere sa nu intre in domeniul de tranzitie turbulent-laminar.

In Fig. 4.17 s-a reprezentat schimbitorul de caldurd pentru recuperarea energiei
gazelor evacuate din turbina [53].

8 A l1 2 3 7 4 16
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| ! At ‘l"]l ll\‘]"]L [ s N 9
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“‘l_:‘\ ITL’ \l‘\ 1‘] ! \l ‘\ I’J ! ‘li\“': 1,’ - /
111
VS

22500 mm

Fig. 4.17. Sectiune longitudinala printr-un schimbator de caldura pentru
recuperarea energiei gazelor evacuate din turbina de gaze

Gazul rece de presiune ridicata intrd in aparat prin racordul 1, se repartizeaza uniform
in camera inelard 2, pe tevile fasciculului 3, curge prin tevi spre camera inelard de colectare 4
si pardseste aparatul prin stutul 5. Gazul cald de presiune joasd intrd in schimbétorul de
caldura prin stutul 6, curge in exteriorul fasciculului perpendicular pe tevi, fiind dirijat de
sicanele disc 7 si paraseste aparatul prin racordul 8. La stutul 9 este legatd conducta de by-
pass care vine de la ventilul de reglare. Suprafata de schimb de caldura de 9600 m’ este
formata din /7500 tevi de diametru exterior de /2 mm.

S-a ales dispozitia inelara a tevilor avand in vedere cd o placd tubulara este mult mai
putin solicitata la incovoiere decat o placa circulara si necesitd prin urmare grosime mai mica,
ceea ce usureazd mult gaurirea placii. Pe de altd parte sectiunea centrald reprezinta doar un
sfert din sectiunea totala.

4.3.2. SCHIMBATOARE DE CALDURA DE TIP LICHID-LICHID

Pana pe la inceputul anului 1980, in Romaénia, principalele fabrici de schimbatoare de
caldurd construiau schimbatoare compacte, in general din tevi rotunde sau aplatisate cu
nervurl interioare sau exterioare. Aceste schimbatoare de caldurd, utilizate la motoare cu
ardere internd, erau racitoare sau radiatoare cu ulei. Pentru racitoarele de ulei racite cu apa se
utilizeaza (din ce in ce mai putin ) schimbatoare de cédldura cu fascicul de tevi in manta.

La inceputul anilor 1980, sectiile de radiatoare incep sa producd schimbatoare de
caldura in constructie lipita din aluminiu si din aliaje de aluminiu.

Racitoarele de ulei compacte in constructie brazatd din aluminiu sunt realizate din tevi
mult aplatisate cu nervuri interioare. in care circuld uleiul racit. Canalele de ulei au forma de
teacd sau de baionetd. Din acest motiv sunt cunoscute in literatura de specialitate si sub
denumirea de racitoare cu teacd sau racitoare tip baioneta.
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in Fig. 4.18. s-a reprezentat schita unui astfel de racitor cu teaca [56].
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Fig. 4.18. Racitoare cu teaca
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In tabelul 4.2 sunt prezentate caracteristicile constructive pentru 10 racitoare de acest
tip [54]. Sapte racitoare au fost construite in tard la RAAL S.A. Bistrita (tipurile A, B, C, D,
E, F, G) precum si caracteristicile (incomplete) pentru trei rdcitoare construite de firmele
Langerer-Reich (H, K) si de firma Behr (L).

Tabel 4.2
Tip L l Du I, Nr. A, | 8,10 | A, [Swi0®
[mm] | [mm] | [mm] | [mm] | tuburi [mz] [m 2] [mz f) [m;]
A 260 78 4,0 3,3 1x21 2,49 2,82 0,85 7,04
B 260 78 2,5 3,3 1x9 1,92 1,45 0,78 3,82
C 340 78 8,0 3,5 1x17 1,55 3,50 1,03 8,64
D 260 78 10,8 3,3 1x23 1,75 4,16 0,93 8,82
E 340 70 8,0 3,6 1x9 0,73 1,97 0,77 3,82
F 340 70 8,0 3,6 1x13 1,10 2,85 1,16 5,73
G 340 70 3,5 3,3 1x13 2,04 2,30 0,62 5,73
H 250 70 - - 2x14 2,70 3,05 0,50 8,07
K 340 78 - - 2x30 4,90 8,70 1,60 23
L 250 78 - - 1x23 1,73 4,16 0,90 8,83

Uleiul circula in interiorul tevilor prevazute cu nervuri ondulate la racitoarele A si B si
cu nervuri discontinue la celelalte tipuri de réacitoare. La nervurile discontinue, uleiul circula
paralel cu profilul nervurii (denumite nervuri de tip P).

Apa de racire circuld in curent incrucisat fatd de ulei printre teci. Pentru marirea
rezistentel mecanice a aparatului, constructorul a prevédzut si in canalele de apa nervuri
(partial la tipul C si in tot canalul de apa la celelalte tipuri de racitoare roménesti). Nervurarea
canalelor de apa este total nejustificatd, avand in vedere coeficientul de convectie foarte mare
de partea apei in comparatie cu coeficientul de convectie al uleiului. Aceastd nervurare nu
face altceva decat mareste energia necesara vehicularii apei de racire.

Pe baza datelor existente [5], [6], [54], In Fig. 4.20 s-a trasat dependenta k,=f(w,)
pentru wy=constant, iar in Fig. 4.21, dependenta k,=f (w,;) pentru w,=constant. S-au notat cu
wy [m/s], viteza de circulatie a apei, iar cu w, [m/s], viteza de circulatie a uleiului, printre
nervuri $i in canalele schimbatoarelor de caldura.

Din reprezentdrile de mai sus se constatd cd viteza de circulatie a uleiului, w,, prin
canalele nervurate are o influentd mai mare asupra coeficientului total de transfer termic, kg,
in comparatie cu viteza de circulatie a apei, w,,. Acest fapt se explicad prin influenta mult mai
mare asupra coeficientului total, k,, a coeficientului de transfer termic, a,, de partea uleiului,
care este mult mal mic in comparatie cu cel al apei, ay (0w >>a,). Deci pentru marirea
coeficientului total, k,, se impune marirea coeficientului de convectie de partea uleiului.
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ky
[W/mZK] R

800

wux=0,57mv/s

waerc=1,0m/s

w\.D_L=2,4m/S
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0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 13 4

Viteza uleiului w,

Fig. 4.19. Variatia coeficientului &, in functie de viteza de circulatie a
uleiului, pentru w,,=constant.

Wya, B:O‘ 8 ITL,S

A . . wuenx=1.05m's

: : weerg=1.7m's

oy TS 5 ¥
Viteza apei w,, [m/s]

Fig. 4.20. Variatia coeficientului &, in functie de viteza de circulatie a
apel, pentru w,=constant
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Se constata ca si tipul de racitor influenteaza valoarea coeficientului de transfer termic
total.

In Fig. 4.21 este prezentatd variatia eficientei volumice, ey, in functie de eficienta
energetica, €, pentru 8 din cele 10 racitoare prezentate in tabelul 4.2. si pentru un racitor de
ulei cu tevi cu nervuri interioare cu ®15/13 mm [89].

[ ‘ . : s o
[kW/Km’] ‘ ' : :

Y ¢
800:

600:

400+

200}

£,
(1/K]

Fig. 4.21. Variatia ey=f (¢,) pentru racitoare de ulei racite cu apa

Analizand diagramele de mai sus se constatd urmatoarele:

- Nervurile discontinue, utilizate la racitoarele C, D, E, F, G, L si K sunt mai eficiente
din punct de vedere al transferului termic decat nervurile ondulate, utilizate la ricitoarele A si
B;

- racitorul B (cu pasul nervurilor mai mic, deci cu un grad de nervurare mai mare),
realizeazd un coeficient termic total mai mare fata de A, la aceeasi ey, dar pentru €. mai mica;

- racitoarele B si D, construite in tard, au performante termice comparabile cu cele din
strainatate (L, H, K). Se observa ca racitorul D, cu nervuri discontinue, cu pasul cel mai mare,
are performante termice $i energetice mult apropiate de récitoarele K si L;

- racitoarele cu teaca sunt net superioare racitoarelor cu tevi cu nervuri interioare, care
reprezintd o solutie depasita [52].

Fluxul termic transmis intre cele doua fluide depinde aproape in intregime de vitezele
celor doua fluide, daca temperaturile lor de intrare sunt constante.

Cresterea vitezelor de circulatie ale fluidelor conduc insa la cresterea puterii necesare
vehicularii fluidelor. In aceasta situatie se pune problema stabilirii vitezelor optime de
circulatie ale fluidelor, astfel incat sa se obtind o solutie cit mai economicd, in cazul unui
racitor ales.

Prin viteza optima a apei §i uleiulul se intelege perechea de valori (w,, wy) care
conduc la valorile maxime ale eficientei energetice si volumice.
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in continuare s-au stabilit vitezele optime de circulatie ale apei si uleiului pentru
racitorul A, cu nervuri ondulate de partea uleiului (racitor cu 21 tuburi de ulei) utilizat la

multe motoare cu ardere interna.
In diagrama din Fig. 4.22., s-a trasat variatia eficientei energetice in functie de viteza

de circulatie a uleiului prin tuburile racitorului.

Viteza apel w,, [m's]

Fig. 4.22. Variatia eficientei energetice in functie de viteza de
circulatie a uleiului prin tuburile Tacitorului

Se observa ca pentru fiecare viteza a uleiului corespunde o singura viteza a apei pentru
care eficienta energetica este maxima. Se obtin astfel valori optime (w, w,).

Importanta alegerii corecte a vitezei apei este cu atdt mai mare cu cat viteza uleiului
este mai micd. De exempluy, la o viteza de 0,6...0,8 m/s a uleiului, eficienta economica poate
sa scada sub jumatatea valorii optime, daca viteza apei se alege prea mare.

Vitezele de circulatie ale apet si uleiului nu pot fi alese independent. Fiecarei viteze a
uleiului it corespunde o singurd viteza economica pentru viteza apei.

4.4. CALCULUL CADERILOR DE PRESIUNE ALE
SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Pierderea totala de presiune a unui fluid intr-un schimbitor de caldurd Ap se compune
din suma tuturor rezistentelor hidraulice intdlnite de acel fluid in drumul sau prin aparat:

Ap=) 4p, (4.20)
i=]
Pierderea de presiune Ap se poate calcula cu relatia:

Ap =

\r\

\\'2
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unde:

{ — coeficientul de rezistenta;

w [m/s] — viteza medie a curentului;

p [kg/m’] — masa specificd medie a curentului;

a — factor dependent de natura curgerii, §1 anume:
a=L/d — pentru curgerea adiabatica,

a=1 - pentru pierderi locale (coturi, armaturi, etc.);
a=n - pentru curgerea in exteriorul unui fascicul de tevi (n — numarul de randuri de
tevi);

a=A - pentru corpuri intr-un curent de fluid (A — suprafata de transfer termic).
In continuare se reda modul de determinare a coeficientului de rezistenta pentru cateva
cazuri mai des intalnite de schimbatoare de caldura [56).

4.4.1. PIERDEREA DE PRESIUNE LA CURGEREA iN TEVI SI FANTE

4.4.1.1. PIERDEREA DE PRESIUNE LA INTRARE, iN TIMPUL STABILIZARII
CURENTULUI, SI LA IESIRE DIN TEAVA

Inainte de intrarea in fasciculul de tevi, fluidul se afla, de obicei, intr—un spatiu la o
vitezi mai mica. La intrarea in fasciculul de tevi se produce o accelerare, insotitd de o
pierdere locala.

Coeficientul de rezistenta are valoarea:

¢ = 0,50, pentru muchie ascutitd;

{ = 0,25, pentru muchie tesita;

{ = 0,06, in cazul intrarii rotunjite.

Pentru calculul pierderilor suplimentare, in zona de stabilizare a curentului, se poate
admite:

¢ = 1,16 in cazul curgerii laminare;

¢ = 0,065 in cazul curgerii turbulent (Re>2300), pentru tevi §i pentru fante cu ldtimea
h (Re = 2wh/v>330).

Pentru calculul pierderilor datorita variatiei sectiunilor de iesire se admite: { = /.

Astfel suma celor trei pierderi locale, in cazul curgerii turbulente, pentru muchia de
intrare tesita devine:

5

Ap = (0,25 + 0,065 + 1,0)-% P 4.22)

4.4.1.2. PIERDEREA DE PRESIUNE LA CURGEREA STABILIZATA A FLUIDULUI
PRIN TEVI

Pentru acest caz relatia (4.21) ia forma:

Ap=§ = p (4.23)

€ fiind o functie de numarul Reynolds. Viteza w si vascozitatea v se referd la starea medie a
fluidului din teava.
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Daca variatia presiunii sau a temperaturii este foarte mare in lungul tevii, calculul se
poate efectua pe portiuni.

a) In cazul curgerii laminare, pentru tevi cu sectiunea circulara, coeficientul de
rezistenta { se calculeaza cu relatia:

64
=— 4.24
d Re ( )
iar pentru fante (Re<350) este valabila relatia:
95
= 4.25
¢ Re ( )

b) In cazul curgeril turbulente in tevi netede, coeficientul de rezistenta { se calculeazi
cu relatia lui Prandtl-Nikuradse:

f =2.log R;';/IZ (4.26)

Relatia este valabila atdt pentru tevi cu sectiune circulard, cit si pentru fante, cind se
considera d=2h.

Pentru valori mici ale cifrei Reynolds (Re</00000), { se poate calcula si cu relatia lui
Blasius:

0,316
¢ = R0 (4.27)
tar pentru: 2-J/0<Re>2-10, poate fi folosita relatia:
¢ =0,0054 + 0,396 - Re %’ (4.28)

pentru tevi rugoase, coeficientul de rezistenta { se poate determina din Fig. 4.23. in functie de
numdrul Reynolds.
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Fig. 4.23. Coeficientul { pentru tevi rugoase, in functie de numarul
Reynolds si rugozitatea relativa

4.4.1.3. PIERDEREA DE PRESIUNE LA CURGEREA PRIN TEVI CURBATE

Aceasta pierdere se calculeaza cu relatia (4.27), inlocuind g al tevii drepte cu  al tevii
curbate. Coeficientul de rezistentd C este egal cu coeficientul de rezistenta al tevii drepte,
inmultit cu o functie care depinde in primul rdnd de raportul dintre diametrul interior al tevii
d; [m] si de diametrul de curburi al tevii D [m].

Pentru curgerea laminara este valabila relatia aproximativa:

0.6
d
¢ =¢]0,805+0,0448 - [Re- \/;] (4.29)

lar pentru curgerea turbulenta:
d,
<. =§-[l+3,745‘j (4.30)

Relatia (4.30) da erori mari pentru numere Reynolds mai mici de 10. Relatia (4.29) si
relatia (4.30) nu pot fi aplicate pentru portiuni scurte de tevi curbate, cum ar fi de exemplu
coturi de 90° ci numai pentru calculul pierderilor in serpentine.
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4.4.2. PIERDEREA DE PRESIUNE DATORITA REZISTENTELOR LOCALE iN
COTURI, INGUSTARI SI LARGIRI DE SECTIUNE, RAMIFICATII ST ARMATURI

In cazul pierderilor locale relatia (4.21) ia forma:

By

Ap=:-l‘;i-p (4.31)

unde ¢ depinde de natura rezistentei locale.

4.4.2.1. PIERDEREA DE PRESIUNE IN COTURI

Pentru coturi de sectiune circulard si curburd progresiva, se poate utiliza relatia
empirica:

d 3.5 .
¢ = {0,13 +0,16- (—j }ﬁ— (4.32)
’ R 90°

unde:
R —raza de curbura a cotului;
a - unghiul de deviere al curentului.

Pentru coturi frante, valoarea coeficientului de pierderi { se gaseste in literatura de
specialitate, sub forma unor diagrame, in functie de unghiul a.

4.4.2.2. PIERDEREA DE PRESIUNE LA VARIATIA SECTIUNII

In cazul cresterii bruste a sectiunii, valoarea teoretica a lui C este data de relatia:

§=[1—%) (4.33)

unde: Ay si A: reprezintd sectiunile inainte si dupa locul de largire. Relatia este valabila
pentru curgerea turbulenta. In cazul curgerii laminare se poate utiliza relatia:

-

A A
C=1-2,66-"1+ 1,66-(——'—J (4.34)

2 2

In toate cazurile prezentate de variatia sectiunii, viteza w din relatia de mai sus se
referd la secfiunea cea mai mica.

Pentru calculul pierderilor de presiune in conducte cu cresterea continua a sectiunii,
valorile lui ¢ din relatiile (4.33) si (4.34) se inmultesc cu factorul de corectie dat in Fig. 4.24.
In cazul ingustarii bruste a sectiunii, C se poate alege din Fig. 4.25. Pentru ingustari continue
cu 0<(20-40) se poate considera {=0,04.

¢, =k-¢ (4.35)
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4.4.2.3. PIERDERI DE PRESIUNE iN RAMIFICATII

Valorile lui { sunt prezentate in literatura de specialitate sub forma de diagrame si
tabele unde se indica si viteza care se va utiliza pentru calculul pierderilor conform relatiilor
determinate.

Fig. 4.24. Factorul de corectie pentru coeficientul {

4.4.2.4. PIERDERI DE PRESIUNE IN ROBINETE

Valorile lui € pentru pierderile de presiune in robinete depind mult de tipul de robinet
si de starea lui. Pentru calculul acestor pierderi, precum si pentru alte tipuri de pierderi se vor
utiliza indicatiile, relatiile si diagramele din literatura de specialitate [35].

T

.......................................................

) 3 g e QL e e O T

AI/AZ

Fig.4.25. Factorul de corectie pentru coeficientul ¢
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4.4.3. PIERDERI DE PRESIUNE LA CURGEREA FLUIDELOR iN EXTERIORUL
TEVILOR

a) Curgerea in lungul tevilor

in acest caz se poate folosi relatia (4.21) inlocuind diametrul interior d; cu diametrul
echivalent d.

b) Curgerea perpendiculara pe fascicul de tevi

in acest caz se utilizeaza relatia de calcul a lui Schack pentru tevi dispuse in esichier:

Ap=0,0204. 5. Po_ T (4.36)
t 1J°‘” 273p
d

unde:

n [-] — numaérul de tevi;

d [mm] — diametrul tevilor;

t [mm] — pasul tevilor perpendicular pe directia de curgere;

w [m/s] — viteza fluidului in sectiunea minima;

po [kg/Nm’] — masa specifica a fluidului in sectiunea minima, in conditii normale;
T [K] - temperatura medie a fluidului;

p [bar] — presiunea fluidului.

c) Curgerea in lungul unei suprafete nervurate

In acest caz, pierderea de presiune se calculeaza cu relatia:

:T-(cb +1)- (—*—lj -;-"—"’}p (4.37)

¥,

unde:

po [kg/Nm’] - masa specifica a fluidului:

® [-] - raportul dintre sectiunea minima de curgere intre nervuri si sectiunea liberd a
canalului, in fata sau in spatele suprafetei;

v [m’ kg] — volumul specific al fluidului (v;, v-. la intrare si iesire. iar v,,, valoarea
medie);

A [m” *] - suprafata totala de schimb de caldura;

S [m?] - sectiunea libera de curgere intre nervuri;

¢y — coeficientul de rezistenta la frecare.
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4.5. DIMENSIONAREA ECONOMICA SI OPTIMIZAREA
SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

4.5.1. CONSIDERATII GENERALE

La alegerea unui schimbdtor de céldurd din mai multe solutii constructive posibile se
va prefera acel aparat care transmite fluxul termic impus cu un consum minim de material si
consum minim de putere necesara circulatiei fluidelor prin aparat.

Astfel problema dimensionarii economice cuprinde doud aspecte:

a) determinarea tipului constructiv de aparat;

b) determinarea conditiilor optime de functionare ale schimbatorului.

Tipul constructiv de aparat depinde de foarte multi factori cum ar fi: natura fluidelor
care circula in aparat, cerintele impuse de exploatare, dimensiuni de gabarit, modul de curgere
al celor doua fluide, etc.

Conditiile optime de functionare au in vedere determinarea vitezei optime de curgere a
fluidelor prin aparat si diferenta medie de temperatura intre cele doud fluide. Din punctul de
vedere al vitezelor si diferentelor medii de temperatura exista o dubléd infinitate de solutii
dintre care doar una singura este cea mai buna, si anume solutia care necesita cheltuieli anuale
minime.

Cheltuielile anuale sunt cauzate de:

- amortizarea investitiei,

- Intretinerea aparatului;

- consumul de energie pentru vehicularea fluidelor prin aparat;

- contravaloarea energiei pierdute;

- salariile personalului, etc.

4.5.2. ANALIZA SI CALCULUL PIERDERILOR EXERGETICE

Pierderile de exergie apar datoritd degradarii energiei, prin transformarea unei parti
din exergie 1n anergie. Aceste transformdri apar in toate procesele reale datoritd

cu relatia:

Ex, =T, -AS, (4.38)

trev

4.5.2.1. CALCULUL PIERDERILOR DE ENERGIE DATORITA FRECARILOR

Daca se noteaza cu Ly lucrul mecanic de frecare care se produce la temperatura T,
atunci cresterea de entropie este:

Lf
AS,,, = - (4.39)

si exergia pierduta:

(4.40)
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Daca debitul volumic de fluid este ¥ [m’/s] si pierderea de presiune Ap, atunci pentru

vehicularea fluidului este necesar, in unitatea de timp, lucrul mecanic ¥V 4p, iar fluxul
exergiei pierdute va fi:

. Ta
Ex,=V-tp-—= (4.41)

sau daca se exprima caderea de presiune intr-o conducta (canal) cu relatia cunoscuta:

5

dp=gta (4.42)

si debitul volumic cu:
V=dw (4.43)

relatia (4.41) devine:
Ex, = C_iz_%ﬁ p _7;_ (4.44)

unde:
£ — coeficientul de rezistenta:
L [m] - lungimea traseului de curgere a fluidului;
d [m] — diametrul echivalent al canalului de curgere;
p [ke/m’] — masa specifica a fluidului.
Coeficientul de rezistenta C se determina din literatura de specialitate [35] in functie de
forma si rugozitatea canalului si de numarul Reynolds.

4.5.2.2. CALCULUL PIERDERILOR ENERGETICE DATORITA DIFERENTELOR
FINITE DE TEMPERATURI INTRE CELE DOUA FLUIDE

Daca se considera cd presiunea raimane constanta in cazul curgerii celor doua fluide, se
poate reprezenta in Fig. 4.26 variatia temperaturii celor doui fluide si anume:

- fluidul care se raceste de la T,” la T’ ", cand entropia sa specificd scade cu As, , iar
al doilea fluid se incdlzeste de la T»” la T,*” cand are loc o crestere de entropie specifica As,.

In acest caz, valorile entropiilor specifice sunt.

o
As, =c - In—- (4.45)
Tl
Sl
T,
As, =c, - In— (4.46)
TZ
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(K1

< asy , s [J’kg'K]
Asa

Fig. 4.26. Variatia temperaturilor fluidelor prin schimbatoarele de cdldura

Admitand ci toatd energia transmisd de fluidul cald, prin aparat, este preluata de
fluidul rece (adicad suprafetele cuprinse intre curbele de transformare si axa absciselor sunt
echivalente) se observa ca As; nu este egala cu As,. Deci apare o variatie a entropiei pe
intregul aparat, considerat ca un sistem adiabatic, egala cu:

AS,, =As, +As, (4.47)
Se obtine fluxul exergiei pierdute:
Ex, =T, .(,;“.Asl + - Asz) (4.48)
sau sub forma:
Ex, =T, -(Cl In T—‘ +C-ln TZ’,' J (4.49)
| >

unde: n1i, o [kg/s] sunt debitele masice ale celor doua fluide.

In cazul in care unul dintre fluide se condenseazd sau se vaporizeaza (deci are loc o
transformare la T = constant), se poate scrie:

C. 1, -1,
As, =————( e— ) (4.50)
T
si relatia (4.49) devine:
T, -T, T,
ErpzTa-CZ-F—"——')Hn } (4.51)
T >
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4.5.2.3. CALCULUL PIERDERILOR DE ENERGIE DATORITA AMESTECARII
FLUIDELOR LA IESIREA DIN APARAT

Daca se considerad ca fluidul este un gaz perfect, format din »n gaze perfecte avand
fiecare entalpia specifica i; §i participarea masica u; din relatia de calcul al entalpiei
amestecului, scrisa sub forma:

1=y, (452
i=1
rezulta:
c, Ty =Z‘yi-cp,-T,. (4.53)
adica temperatura medie este:
Ty=Yu T (454)

i=|

Entropia specifica a unui gaz perfect raportata la starea mediului ambiant (T,, p,) este:

T
As=s-s,=c,-In22 - R, .In£- (4.55)
1, P,

Entropia Sy; a amestecului obtinut in procesul real are expresia:

T, P

Sy =S, =cp-ln7‘"—— In—— (4.56)

a P,

Entropia amestecului obtinut in cazul ideal, pe cale reversibila, este egala cu suma
entropiilor componente. Decl, prin amestecarea reversibila se obtine:

n T
Sypes =Sy = 4t; (cp dn=L —R -In iJ (4.57)
i=1 Ta pa

este:

AS,. =S, =S, = cp(ln T, = > u -InT, J (4.58)
i=|

sau scrise sub forma:

(4.59)
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Daca se considera:

I, =Ty Ty - Ty (4.60)
se poate scrie:
C TM
As, =c, U, In— (4.61)
i=] i
iar fluxul de exergie pierdut va fi:
Ex, =C-T,3 | u, n 2 4.62
Xp =C-1, Zl ILli nT ( . )

Daca fluidul este un lichid, in relatia de definire a entropiei:

ds = du+p-dv (4.63)
T
se poate neglija termenul p-dv si prin integrare intre limitele s §i s, rezulta relatia:
T
s=s,=c-In— (4.64)
T

a

Preluand rationamentul expus mai sus. se ajunge in final, la aceeasi relatie (4.62),
inlocuind ¢, la gaze cu c [J/kg-K] pentru lichide.

4.5.3. DATE NECESARE DIMENSIONARII ECONOMICE

Solutia optima pentru un schimbator de caldurd va fi aceea pentru care cheltuielile
cauzate de acel aparat sunt minime. Fiind cunoscute cheltuielile in functie de marimile care le
influenteaza cel mai mult se pot determina valorile optime.

In general, cheltuielile totale se exprima in functie de doua variabile, si anume: viteza
de curgere a fluidului, w, si diferenta medie de temperatura, Atp,.

Pentru determinarea vitezei optime de curgere a fluidului si a diferentei optime de
temperatura intre fluide se vor exprima preturile in functie de aceste doud méarimi.

Cheltuielile totale se compun din:

.1 — cheltuielile anuale legate de existenta schimbatoarelor de caldura;

A> - cheltuielile legate de vehicularea fluidelor;

.3 — cheltuielile datorita pierderilor de energie in aparate.

in expresiile functiilor 2.;, %,, 23 vor interveni coeficientul total de transfer termic, k, si
caderile de presiune, Ap, pe aparat. Se vor exprima aceste doud valori simplificate, in functie
de viteza de curgere a unui fluid.
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4.5.3.1. EXPRESIA SIMPLIFICATA PENTRU COEFICIENTUL DE TRANSFER

TERMIC TOTAL

Expresiile coeficientului de transfer termic total, k, determinate in functie de
coeficientii de transfer termic a; §t a, conduc in calculele de optimizare la ecuatii foarte
complicate, nerezolvabile pe cale explicitd. Problema poate fi rezolvatd in cazul in care se

admite pentru k expresia simplificata:
k=B -w"

(4.65)

unde w reprezintd viteza medie a fluidului de o parte a peretelui schimbatorului de caldura.
In cazul in care diferenja intre valorile «; §i a» este mare (de exemplu, la
condensatoare sau vaporizatoare sau chiar in cazul schimbatoarelor de caldura de tipul gaz-

lichid) se poate neglija influenta coeficientului a mai ridicat asupra lui k.
In acest caz se poate considera, de exemplu, a,=variabil si a.=constant.
Daca peretele este cilindric se poate scrie:

1 1(d, . d, d, 1 1
—=—|—In—+ =—+D
k, a\24 d, a,d, a, Bw/

unde cu D s-a notat valoarea constantei din paranteza.
Din ecuatia criteriala:

Nu=C-Re™- Pr?
rezultd expresia lui a; pentru temperatura medie a fluidului:
m

a, =a,, -w,

a; fiind valoarea lui a, pentru w;=/m/s.

Relatia (4.66) scrisa pentru valorile minima si maxima a vitezei w1, devine:

L]

m - n
A Winin Bw\ i

1 1
m + D = n
a,w Bw/

“lmax

Din sistemul de mai sus se determina D si B si se poate exprima relatia (4.65).

Observatie. Se va lucra cu viteza medie:

Wi min + w

2

| max

.
imed —

"

(4.66)

(4.67)

(4.68)

(4.69)

(4.70)

(4.71)

In cazul in care influenta lui a» asupra coeficientului de transfer total k nu poate fi

neglijata, adica:

III:

-— . —_ ‘”':
QA =a W' a, =a,w,

(4.72)
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st se obtine:

1 1 d
—_—= — + ' +D (4.73)
ke oW oa,wiid,

In cazul in care se poate admite m; =m; = m §1 dacd w; = a-w,, unde a este un factor
de proportionalitate, se ajunge la o relatie asemandtoare cu relatia (4.66), dar cu alte
constante. Pe o cale similard se poate rezolva problema dacd m; # m;.

In ambele situatii, cu mici abateri de la simplificarile impuse, se poate scrie:

k=B w" (4.74)
4.5.4. DETERMINAREA VITEZEI OPTIME DE CURGERE A FLUIDULUI SI A
DIFERENTEI OPTIME DE TEMPERATURA
Marimile optime se vor determine expriménd valoarea totald a cheltuielilor anuale
care vor fi:

A=A ths +A3 (4.75)

a) Cheltuielile anuale, A;, legate de existenta schimbatorului de caldura se determina
cunoscand cheltuielile anuale, a, [lei/m’an], pe un metru patrat de suprafata de incalzire:

A =a, A (4.76)

unde a se poate calcula din regimul maxim al aparatului:

A — Ql" = Ql" (4.77)
kl” : A["l B ' ‘V:l ' A[IH
deci:
A = _ 4O, (4.78)
B-w At

b) Cheltuieli legate de vehicularea fluidelor, %,, depind de debitul volumic de fluid, 14 ,
la o cadere de presiune Ap, adica de puterea necesara vehicularii fluidului:

p=—=t (4.79)

Daca se noteaza cu e [lei’kWh] pretul energiei electrice la un randament n al pompei
(sau al ventilatorului) in h [ore de lucru]:

V.
2, =222 b= f(w A ) (4.80)
7
. 5‘.:‘{,;:&1&:- :
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Debitul volumic de fluid, ¥, suprafata, A, si Ap se exprima in functie de viteza, Aty,
etc.. ca $1 in cazul lui A;.

Calculele trebuiesc efectuate de la caz la caz in functie de tipul schimbétorului, timpul
de functionare si regimul de lucru.

Exemplu de calcul. Daca se considera un schimbator de céldura constituit din # tevi de
diametru d si lungime L, strabatut in interior de fluidul considerat, rezulta:

7-d?

A=rn-d-L-n V= ‘new (4.81)

Daca se considera o functionare de dh [ore] cheltuielile vor fi dX,, date de relatia:

v. dLon)c-e-w
di, = b, gplmdLon)cew” , (4.82)
n 4n
sau tinind cont de relatia:
A=—Qj— (4.83)
B-w -At,
rezulta:
) . . 3—"
dA, = On ccew™ (4.84)

B-w. At 4n

Daca se considera cd aparatul functioneaza j [ore/an] atunci se poate nota cu 7 raportul
adimensional:

(4.85)

.

§1 se obtine dh = j-dt.
La fel, daca se noteaza cu o raportul adimensional dintre viteza fluidului la un anumit
regim de functionare si viteza maxima:

w
w=— (4.86)

11%

m

Cu aceste notatii, integrand pe durata unui an, adici pentru te[0,1] rezulta:

r-n

) Qﬂl .C.e.j..“’B—
B- At 4n

|
: J‘a)"’dr (4.87)
0
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Daca se noteaza cu:
l
a, = [o™"dr (4.88)
0

rezulta cheltuielile legate de vehicularea fluidului:

) . 3-r-n
A, = BQZt L€ /4 Y g (4.89)
: n

¢) Cheltuielile elementare legate de transmiterea céldurii la diferente finite de
temperaturd, care reprezintd echivalentul pierderii de exergie, Ex,,.
Aceastd pierdere, datoratd cdderii de temperaturd AT este datd de expresia:

di, = Ex,-e-dh (4.90)

Exprimand A; [lei/an] in functie de Qm s1 AT, ca s1in cazul lui A, si A,, utilizand
aceleasi notatii se obtine:

|
iy =ex, Q, A, e j o> dr (4.91)

0

unde s-a notat cu ex, pierderea fluxului exergetic, calculatd din datele problemei, iar pierderea
totala a fluxului exergetic, Ex,, va fi:

Ex, =ex, Q- At (4.92)
Notand cu:
a, = Iwz"’ .dr (4.93)
0
rezultd in final:
)"3 = e'\‘p ’ Qlu ’ At/n e .] ) a} (494)

Conditiile pentru minimul acestei functii sunt:

o4 =0 __5/1_=0 (4.95)
ow OAt,

n
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Din relatia (4.95) rezulta:

w =(3 & 4-7-a, ) (4.96)

m .

-r-n C-e-a,-j

(4.97)

>
~
3
1l
N\
(98]
I | w
~ |
| ~
S
&y
-
=
L)
e
. K
4™
.
Q
ol
|
13| —

4.6. 0 ABORDARE ECONOMICA A DIMENSIONARII
RADIATOARELOR

Avand in vedere influenta covarsitoare a ariei suprafetei S asupra indicatorilor
economicl, se efectueaza un calcul economic al radiatorului, adicad determinarea valorii ariei
suprafetei nominale, in conditii de functionare determinate care sa asigure parametri impusi in
conditiile cele mai economice. Suprafata economica corespunde solutiei pentru care suma
cheltuielilor anuale de investitie [14], [15]:

A=K ,-S (4.98)
st de exploatare:
B=K,S™ (4.99)
.. . ¢
este minima: —(4+ B)=0.
cS
Se obtine:
2K
S, = 0 (4.100)
\ K,
in care:
K,=cp-a-Cyc,-p,-L [ fei J (4.101)
o Lan-m-
Si:
3 3 .
K, =nC,| 22Q £:P:0: {&-mil (4.102)
2n,c; 2n,¢5 an
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in care:

n — numarul de ore pe an de utilizare a radiatorului;

Cg [lei/lkWh] — costul energiei fluide;

Cra [lei’kg]— costul unitar al radiatorului;

a — cota de amortizare anuala a investitiei;

Cauy — coeficientul (supraunitar) al cheltuielilor auxiliare (transport, amenajare, montaj,
anexe);

ca 2 - factor complex de dimensionare din punct de vedere al rezistentei materialelor (p-
o)
presiunea interioard maxima; ¢ - tensiunea admisibila in material; c, — coeficient

dimensional de proportionalitate, [mz/sz]);
pm — masa specifica a materialului.

Provenienta relatiei (4.98) este:

A=c,, -a-C -G, (4.103)

aux

in care Gpq este greutatea radiatorului, proportionala cu aria suprafetei de transfer de caldura,
S.
Se definesc indicatorii economici dimensionali, raportand fluxul de caldura

transferat. Q la cheltuielile de investitie:

W .
rad inv — L ’ AYwaer . = (4 l 04)
‘ KA lelinv
cheltuielile de exploatare:
W
rad expl :L'S3 'ATaer . - (4105)
B lelcxp/
si la cheltuielile totale:
I .. .
I, =—meet gy | Fran (4.106)
1+ .& . S3 [elin\'+cxp1
B
Sau:
] inv 1ru ex
I, = 1 = —ri el (4.107)
l + 1 [rad.inv + ]rud,cxp[
rad .inv Irud.cxp/

In Fig. 4.27 este prezentat efectul economic al abaterii ariei suprafetei S de la valoarea
economicd, S.. prin marimi relative (adimensionale), pornind de la S/S..=1 cand cheltuielile
totale relative (A+B)* sunt unitare. Se considera coeficientii de proportionalitate c; $i ¢;
constanti, adicd sectiunile de trecere pentru cele doua fluide variaza direct proportional cu S.
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Cheltuielile de investitii relative A* cresc liniar cu S/S.., cheltuielile de exploatare
scad patratic.

20
Al
B . 15
(A+B)
1.0
05 b T
:Subditjncnsionéare S;upradi;mensicnare
0.4 0.6 0.8 1,0 1,2 1.4 1.6
S/S.

Fig. 4.27. Efectul economic al abaterii S de la valoarea S..

Efectul supradimensionarii este benefic din punct de vedere al lui B*, cheltuielile
totale (A+B)* fiind cvasiconstante, cvasiminime, in limitele figurate, cresterea liniara A*
fiind compensata de scaderea patratica B*.

Subdimensionarea este dezavantajoasd, cresterea patratici B* dominantd nu este
suficient compensati de scaderea liniara A*. De exemplu o subdimensionare S/S,.=0,8, deci o
scadere de 20%, conduce la o crestere (A+B)* cu 25 %; o subdimensionare S/S,.=0,7, adici o
scadere de 30%, conduce la o crestere a cheltuielilor totale cu 37%, o subdimensionare de 0,6,
deci o scadere cu 40%, conduce la o crestere (A+B)* cu 70%, etc.
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CAPITOLUL 5
CERCETARI EXPERIMENTALE PRIVIND NIVELUL DE
PERFORMANTA SI EVALUAREA DISTRUBUTIEI
ENERGIEI IN CAZUL MOTOARELOR DIESEL DE MARE
PUTERE

5.1. CONSIDERATII GENERALE

Bilantul termic exprima egalitatea dintre caldura disponibild Qgis s1 diversele schimburi
de caldura efectuate in acelasi interval de timp intre motor, consumatorul de energie al
motorului si mediul exterior.

Bilantul termic poate fi stabilit pentru orice regim de functionare al motorului; de obicei
se calculeaza pentru: unitatea de timp [kJ/h] [kcal/h], unitatea de energie [kWh] [CPh], pentru
un ciclu si pentru unitatea de cantitate de combustibil. Din diagrama fluxului termic (Fig. 5.1)
[1], pentru sectiunea I-I se obtine ecuatia bilantului termic:

NH

QII\

(_L_l? IT ﬂ A
| s JAV | |

BN~ A I, Pl o
[

I1

Qn:/

- L DR Qs 1 11
o 100°s Ny AN
7 | NN
/. 5
7 3 | S
7
/ ,
7
7
7
/!

Fig. 5.1. Diagrama fluxului termic

Qdis = Qc + Qrp + Q:gu + Q;uc + Qm (5 l)

in cazul in care bilantul termic se stabileste pentru o ord, Qu;;=C.H,.

Termenii din membrul drept al relatiei (5.1) au urmatoarele semnificatii:
Qe=n.Quis- cdldura transformata in lucrul mecanic efectiv;
Qrp=(Mi- N€)Quis=(1-Nm) MiQuis-cdldura consumata pentru invingerea rezistentelor proprii;
Q’ge-caldura transmisa prin gazele evacuate:
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Cercetdri experimentale privind nivelul de performantd si evaluarea
distrubugiei energiei in cazul motoarelor diesel de mare putere

Q;!e = Cc ) I.VPG ) EPMP" ) (Tg - TO )— Vﬁ’ ' Ep.\ljb ) (TO - TO )J (52)

unde:

Tg [K]- temperatura medie a gazelor la iestrea din motor sau la iesirea din turbin3;

To [K] - temperatura fluidului proaspat la intrarea in motor sau suflanta, pentru
motorul supraalimentat;

Ty [K]- temperatura mediului ambiant;

C pspa [kJ/kmol-K] - capacitatea termicd masicd medie la presiune constanta a
gazelor evacuate in intervalul To-Ty;

C pup [kJ/kmol-K] - capacitatea termic@ masicd medie la presiune constanta a
fluidului proaspat in intervalul Ty-T;

Vpa. Vp [kmol/kg], [kmol’kmol] - produse de ardere respectiv fluid proaspat pe

unitatea de cantitate de combustibil.

in termenul al doilea al relatiei se considerad ca o parte din caldura transmisa

conductei de admisie de catre gazele evacuate din motor este recirculati in

cilindru de fluidul proaspdt; la un calcul mai precis se ia in considerare si

incalzirea fluidului proaspat cu ajutorul fluidului de récire.

Determinarea mai exactd a mdrimii Q'g. se realizeazd prin racirea gazelor

evacuate intr-un calorimetru.

Pentru calculul bilantului termic la proiectare se considera: T o=Tp si Tg=T,, deci:

Q_Igc' =Cc .(Vpa .Cp‘\lpa 'Tg —V/p ) Cp.\ljp TO) (53)

In cazul determinarii experimentale a bilantului termic, pentru calcule
aproximative se poate folosi relatia:

Q:zc =Cpe '(ﬁ1“+cc)'((g _[0) (5.4)

in care:

Cpe = 1,2 [kJ/kg K] — capacitatea termica masica medie la presiune constanti a
gazelor evacuate pentru m.a.s. cu carburator;

Cpe = 1,19 [kJ/kg K] — capacitatea termica masica medie la presiune constanti a
gazelor evacuate pentru m.a.c.;

ma [kg/h] - consumul orar de aer.
Pentru analiza chimica a gazelor de ardere compozitia gazelor stabilita cu aparatul
Orsat este:

Veo, +Veo + Vo, +Vy, =100cm? (5.5)
iar volumul vaporilor de apa condensati la prelevarea gazelor:
VH:O = 2V-\'; /13’76 - (VCO + +Vco 12+ Voz )J (5-6)

Volumul de gaze evacuate umede prelevate:

V=V +Veo+ Vo, +Vy, +V, =100+ Vio (5.7)
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distrubutiei energiei in cazul motoarelor diesel de mare putere

Q. =C. -(H,. -H, )[kJ/h]- caldura continutd in gazele de evacuare la arderea incompleta

(energia chimica din gazele combustibile, CO si H;, la care se adauga cea a particulelor de
carbon).

H,_ =H,-120000-(1 —a)-me - 34070 - ¢, -C[k.//kg] (5.8)

unde:
- termenul al treilea se refera la particulele de carbon nears;
¢ [kg/kg]- cantitatea de carbon dintr-un kilogram de combustibil;
@. — fractiunea de carbon nears in particule. Dacd a</, cédldura nu se degaja
complet datorita lipsei de oxigen.
Pentru a obtine o reprezentare corecta a perfectiunii utilizarii caldurii in motor, la
bilantul termic Qg;s se inlocuieste cu Qgis-Qin.
Q’rac [kJ/h], se calculeaza prin diferenta intre relatia (5.1) in care pierderile de
caldura se considera independente. De fapt, pierderile de caldura sunt redistribuite
conform sectiunii II-1I din Fig. 5.1.
Qrac = Q rac+tQ+Q2-Qs- caldura preluata de sistemul de récire;
Qee = Q'ge-Q2-Qs- caldura preluatd de gazele de evacuare.
Se considerd Qge = Qae, Qre= Q3+Q4+Qs- caldura termenului residual, in care:
Qi1 = 0,5 Qg — céldura produsé prin frecarea pistonului §i segmentilor;
Q; — céldura transmisa de gaze peretilor conductelor;
Q; — céaldura uleiului transmisa mediului ambiant prin ventilatia carterului;
Qs — céldura pierduta prin radiatie;
Qs — o parte din caldura preluata prin ventilatie de la sistemul de racire.
Termenul residual mai cuprinde energia cinetica a gazelor evacuate (cand aceasta
energie nu este utilizatd), alte pierderi care nu au fost luate in considerare si erorile
rezultate din cauza impreciziei masuratorilor.
Pentru sectiunea [I-II, corespunzitoare masuratorilor de laborator, ecuatia bilantului
termic devine:

Qdis = Qe + Qge + Qrac + Qin + Qre: (59)

Caldura preluata de sistemul de racire Qs [kJ/h], se poate stabili cu relatia:

inc = ';1 rac* ij'r ) ([0 - ti) (510)

in care:

M- [kg/h)- debitul orar de fluid de racire;

cpir [kJ/kg-K] - capacitatea termica masica medie a fluidului de ricire la presiune constanta,
(pentru apa c,;=4,1855 [kJ/kg K});

t. [°C] - temperatura fluidului de racire la iesirea din motor;

t; [ ] - temperatura fluidului de racire la intrarea in motor.
O relatie de calcul empirica pentru caldura preluata de sistemul de racire este:

Qruc = Cithmnm (Hl - AHI )/(aHx) [J/S] (51 l)
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unde:
c=0,45-0,53 — coeficientul de proportionalitate pentru motoare in patru timpi;
i —numarul de cilindri;
D [cm]- diametrul cilindrului;
n [rovmin]- turatia motorului;
m=0,6...0,7 — exponentul pentru motoare in patru timpi.
Dificultatile pe care le prezinta la proiectare evaluarea lui Qrac, au condus la stabilirea
sa prin diferenta din relatia (5.9).
Ecuatia bilantului termic, exprimata in procente, este:

(Ie + (Ige + qrac + qin + qre)' =100 (512)
unde:
q, = 2 -100; Goe = Qge -100; g, = O 1005 q,.. = Q.. .100 (5.13)
dis dis Qdi: Qd,',

Valorile orientative ale termenilor ecuatiei bilantului termic, exprimate in procente,
pentru motoare rapide, sunt prezentate in tabelul 5.1.

Tabel 5.1
Tipul motorului q. qric qpe Gin Gre:
M.A.S. 21-28 12-27 30-35 0-45 3-10
MA.C nesupraalimentat 29-42 15-35 25-45 0-5 2-5
" 7! supraalimentat 34-45 10-25 25-40 0-5 2-5

5.2. STANDUL EXPERIMENTAL PENTRU DETERMINAREA
PERFORMANTELOR TERMOGAZODINAMICE ALE UNUI MOTOR
_DIESEL DE MARE PUTERE TURBOSUPRAALIMENTAT CU
RACIREA INTERMEDIARA A AERULUI DE SUPRAALIMENTARE

Statille de incercare ale motoarelor sunt instalatii moderne $i scumpe, care trebuie si
satisfacd o serie de cerinte impuse, in primul rand. de procesul tehnologic al incercarilor [87].
Cerinta principald fatd de orice statie de incercare este asigurarea conditiilor de
functionare ale motorului pe stand, cit mai apropiate de cele de exploatare. In plus, statiile de
incercare ale motoarelor cu ardere interna trebuie sa mai indeplineasca urmatoarele conditii:
- Instalatiile de franare, alimentare, deservire, sistemele de masurare si de comandi ale
standurilor sa asigure functionarea normala, fara intreruperi i la orice regim, a motorului si
ridicarea caracteristicilor cu precizia ceruta;
- productivitate ridicata. printr-un consum minim de timp pentru operatiile pregatitoare si de
montare-demontare a motorului pe standul de incercari; in acest scop statia de incercare
trebuie inzestratd cu mijloace de ridicare si transport, de alimentare centralizatd cu
combustibil §i cu toate conductele si racordurile energetice si industriale necesare (energie
electrica. apa, ulei, aer, etc.);
- asigurarea de spatii de lucru suficiente si a conditiilor necesare pentru buna deservire si
intretinere a instalatiilor statiei de incercare.
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Motorul diesel R 251 FLO a fost incercat la standul de proba al U.C.M. Resita
prezentat in Fig. 5.2. (a, b, ¢). Schema standului de proba este prezentata in Anexa 3.
Standul cuprinde urmatoarele instalatii, sisteme, si utilaje:

- fundatia cu placa pe care se fixeaza motorul;

- instalatia de franare;

- sistemele de pornire, comanda si control;

- sistemele de alimentare §i de deservire ale motorului pe stand,

- sistemul de evacuare a gazelor arse cu instalatia de amortizare a zgomotului.

Standul de incercare este dotat, in plus, cu dispozitivele si aparatele necesare masurarii
parametrilor care caracterizeaza functionarea motorului:

- momentul cuplului motor;

- numdrul de rotatii ale arborelui cotit;

- consumul de combustibil;

- consumul de ulei;

- temperaturile aerului inconjurator, apei de racire la intrarea si iegirea din motor, uleiului
in carter sau in rezervor, gazelor arse la iesirea din colectorul de evacuare, gazelor la intrarea
in turbosuflanta;

- presiunea atmosferica;

- presiunile apei, uleiului, combustibilului §i gazelor arse;

- depresiunea in colectorul de admisiune;

- unghiul de avans la injectie;

- pozitia cremalierei pompei de injectie;

- dozajul amestecului si, eventual, continutul in CO al gazelor de evacuare sau gradul de
fum;

- timpul.

Toate aceste masuratori sunt realizate cu dispozitive §i aparate de mésura, etalonate si
verificate de catre laboratorul Metrologie, din cadrul U. C. M. Resita.
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c)
Fig. 5.2. Vedere de la standul de proba
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O sintezd a marimilor masurate, a mijloacelor de masurat si a preciziei de masurare la
incercarea m. a. 1. este prezentata in tabelul 5.2 [70].

Tabel 5.2
Nr. | Madrimea care se Metoda de mdsurare §i Instalatiile si Precizia
crt. mdsoard procedeul folosit aparatura folosita de
masurare
L 2. 3. 4. 5.
1. Parametri de bazi ai motorului
1. | Puterea efectivd a Se masoara cuplul motorului | Frane hidraulice +2% IS
motorului ITS efectiv si turatia sau electr., +1,5% IT
(Inc. de tip si serie) tahometre sau
contoare de turatie
2. | Puterea indicatd a Cu ajutorul diagramei indicate | Indic. electronice, | (2-5)%
motorului (IT) piezoel.,
electropneum.,
optice, mecanice
3. | Puterea coresp. Se det. dupa rel. P.=P;-P.- Indicator contor (2-5)%
pierderilor interne | lente si put. mare. Se mai det. | ture, tahometru,
ale motorului P, si prin antrenarea de la o sursd | sau wattmetre
exterioara prin suspendarea
func. cate unui cil.
4. | Puterea Se ridica diagr. indicatd p-v cu | Indicator +10%
corespunzétoare un resort slab respectiv
curselor de pompaj | condensator mic
(pt. mot. 1=4)
5. | Cuplu motor efectiv | Cu inst. de franare Frane + 1% m.
autovehic.
+1,5% m.
navale
6. | Turatie Se mésoara continuu sau Contoare de ture, + 1% m.
periodic tahometre autovehic.
+2 % m.
navale
7. | Consumul specific | Se foloseste metoda masica Cantar, cronometru | + 1%
de combustibil sau volumica sau balon gradat autovehic
2%
navale
8. | Consumul de ulei al | Se stabileste prin mas. cant. Cantare sau vas + 5%
motorului de ulei necesare pt. restab. gradat
nivelului in baie dupa un timp
dat
9. | Debitul total de aer | Se mas. cu dispozitiv de Diafragma si +1,5%

stangul. a sist. de aer

ajutaje, rezervor
linistire
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1. 2. 3. 4. 5.
10. | Coeficientul de Se stabil. tindnd seama de Indicator si (5-10)%
exces de aer presiunile din cil., calculandu- | analizor de gaze
se coef. de umplere si de
spalare. Se poate stabili
avandu-se in vedere si analiza
gazelor de esapament
11. | Uniformitatea Se ridica diagrama indicata, Indicator,
functionala a presiunea maxima de ardere maximetre,
motorului sau temp. gazelor de termocuple
esapament
2. Parametri de reglare ai motorului
1. | Fazele de Se masoara momentul Disc gradat, trusa -
distributie inchiderii si deschiderii spioni, indicator
supapel
2. | Avansul real la Se masoara cu ajutorul Indicator, traductor | +
injectie (IT) oscilogr. pe care este reprez. pt. inregistrarea 0,5°RAC
diagr. de variatie a deplasarii | miscarii acului
acului inj. si P.M.L
3. | Avansul la inj. Se masoara prin vizualizare: Tub capilar si disc | + 5°RAC
geometric IS - urmdrirea meniscului de gradat
comb. in tubul de leg. dintre
pompa si inj.
- Stabilirea mom. inchiderii
orif. de admisie de cétre
pistoanele pompei de inj.
4. | Volumul camerei Se mas. prin umplerea Cilindru gradat + 2°RAC
de ardere camerei de ulet
3. Temperaturi si presiuni in cazul m. a. i. cu admisie normali
1. Temperatura si Se mas. inainte de filtrul de Termometre cu Hg, | + 1% aut.
presiunea aerului de | aer resp. colect. de admisie si | termocuple, + 2% nav
admisie la intrarea in chiulasa ‘manometre
2. Temperatura si Se masoara la iesirea din Termocuple, + 5%
presiunea gazelor la | chiulasa pt. fiecare cil. si in manometre
evacuare colectorul de evacuare,
presiunea in colectorul de
evacuare
3. Presiunea uleiului Se mas. dupd pompa de ulei, Manometre + 0,1 bar-
inainte si dupa filtrul de ulei, aut.
eventual Tnainte si dupa + 0,2 bar
racitorul de ulei navale
4. Temperatura apei Se mas. la intrarea si iesirea Termometre cu Hg, | + 2%-aut.
de racire apei din motor, Inainte i dupa | cu rezist. si + 5%-nav.
racitorul de apa, inainte si termocuple
dupa racitorul de ulei
5. Presiunea apei de Se masoara pe conducta de Manometru (3-5)%

racire

refulare a pompei de apa
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L 2. 3. 4. 5.

6. Temp. din camera | Metode multiple Termometre cu +50°
de ardere rezisten{a si

pirometre optice

7. Presiunea maxima | Se stabileste pe baza Indicator sau + 2 bar-

in cilindru diagramei indicate maximetru indicat.
electronic
* 5 bar
indicat.
mecanice

8. Presiunea la Prin susp. injectiei de Indicator, + 1 bar
sfarsitul combustibil maximetre
compresiunil

9. Presiunea din Se mdsoara cu rezervor de Manometru +2%
carterul motorului | egalizare a prestunii diferential cu

mercur
4. Pierderi de cildura

1, Pierderi de cdldurd | Metoda bilantului Vase tarate, + 3%
cu apa de racire termometre,

cronometru

2, Pierderi de caldura | Bilant energetic la gospodaria | Vase tarate, + 5%
cu uletul de racire de ulei termometre,

cronometru

3, Pierderi de cédldurd | Metode de bilant Analizor de gaze, |+ 3%
cu gazele de termometre,
evacuare gazometre

4. Debit de ulei Metode de strangulare Ajutaje, diafragme, | + 3%

contoare

5. Debit de apa Metode de strangulare Ajutaje, diafragme, +3%

contoare
S. Sisteme de alimentare cu combustibil

6. Sisteme de supraalimentare
1 Puterea turbinet cu | Prin determinarea momentului | Traductorul de + 29
' gaze si a turatiei cuplu, tahometre a0
) Puterea Prin determinarea momentului | Traductorul de + 90
’ compresorului si a turatiel cuplu, tahometre - o

Presiunea si :

temperatura aerului . ) Piezometre,

3. .. ; . Prin masurare directa manometre, +1%

inainte si dupa

termometre
compresor
Rezistenta si .
temperatura gazelor : . Piezometre,

4. .. i g Prin masurare directa manometre, +1,5%
inainte si dupa ’
turbina termometre

5 Turatia grupului de | Se masoara continuu sau Tahometre, 1%

' supraalimentare periodic contoare de ture -
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1. 2. i 3. 4. 5.
| Viteza curentilor de
! 6 cgiaz ¥ 1tael§.m~amte ' | Direct sau prin determinarea | Sonde, traductoare + 39
0.} dupa turoina, debitului de debit si viteza |~ °7°
i respectiv
) compresor
’ 7. Instalatia de reglaj
in ma a turatiel la care : )

’ Qradu! c!e. Prin masurare ’ Pe standun special 0
1. insensibilitate al se pun in miscare amenaiate +0,5%
E ! regulatorului echipamentele regulatorului )
B ' Gradul de . .
| . o . Pe standun special
2. neregularitate al Prin masurarea turatiilor . P +0,5%
i : © : amenajate
| | regulatorului

5.2.1. DETERMINAREA EXPERIMENTALA A CALDURII EVACUATE iN
ULEIUL DE UNGERE

Cantitatea de caldura cedata sistemului de ungere a motorului poate fi eliminata direct,
masurdnd debitul de ulei prin sistem si temperaturile la intrarea §i iesirea din motor, sau
indirect, misurand caldura preluata de apa care raceste uleiul de ungere.

Schema instalatiei pentru determinarea directd a caldurii evacuate in ulei este
reprezentatd in Fig. 5.3 [87]). Instalatia se compune din rezervorul de ulei 1, montat pe un
suport fix. aflat in legatura prin conducta 4, prevazuta cu robinetul 5, cu un al doilea rezervor
2, instalat pe platforma cantarului 3. La functionarea normala robinetul 5 este deschis si uleiul
ce 1ese din motor trece din rezervorul 1 in rezervorul 2, de unde este introdus in circuitul de
ungere al motorului cu ajutorul pompei de ulei 12.

Pentru masurare robinetul 5 se inchide. In acest caz, motorul consuma ulei numai din
rezervorul 2, 1ar uleiul ce iese din motor se acumuleazi in rezervorul 1. Pentru determinarea
debitului de ulet, la inchiderea robinetului 5 se porneste un cronometru, care se opreste dupi
consumarea din rezervorul 2 a unei cantitati oarecare de ulei m, cantitate care se citeste pe
cadranul 6 al cantarului. Temperaturile uleiului la intrarea si la iesirea din motor se masoara

cu termometrele cu mercur 8 si 9, gradate din 0.5 in 0,5 °C, deoarece caderile de temperatura
sunt mici.
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Fig. 5.3. Instalatie pentru determinarea directd a cildurii evacuate in sistemul de ungere
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Debitul de ulei este:

e = 36002 (5.14)
T

iar caldura cedata uleiului de ungere are expresia:

0, =mac, -6, -1,) (5.15)
unde:

m. [kg's] - debitul de ulei prin sistem;
m [kg] - cantitatea de ulei care a circulat prin motor in timpul inregistrat cu cronometrul,
1 [s] - timpul corespunzator;

Q. [kW] - cantitatea de caldurd evacuata in ulei;

¢y [J7kg-K] - capacitatea termicd masica a uleiului;
ty2 [°C] - temperatura uleiului la iesire din motor;
tu; [°C] - temperatura uleiuluti la intrare in motor.

5.3. NIVELUL DE PERFORMANTE DETERMINATE EXPERIMENTAL
IN CAZUL REGIMULUI NOMINAL DE FUNCTIONARE AL
ANSAMBLULUI MOTORULUI CU APRINDERE PRIN COMPRIMARE
DE MARE PUTERE PE INSTALATIILE AUXILIARE CE-L
DESERVESC

Masurdatorile experimentale s-au realizat la standul de proba al U.C.M. Resita S.A.,
pentru motorul diesel de tip R 251 FLO. Scopul cercetarii experimentale consta in stabilirea
influentei agentului termic asupra gradului de recuperare a caldurii, in vederea cogenerérii, in
cazul racitorului de ulei de tip ALCO 18 m?, care echipeaza motorul diesel supraalimentat.

Masuratorile la stand s-au efectuat in regim stabilizat, urmarindu-se evaluarea
performantelor termice, in scopul realizarii unei optimizari a racitorului de ulei.

Datele, relativ la masuratorile efectuate, utilizdnd termometre cu precizie de 0,1°C
sunt prezentate in tabelul 5.3.

Relatiile de calcul ale caldurilor evacuate prin sistemul de ricire si ungere ale
motorului, precum si cu gazele de ardere respectiv prin radiatie sunt:
- caldura introdusa cu combustibilul

O=c,-H, -P-107 (5.16)
- caldura preluata de apa de racire din motor
O, =m-c, A, (5.17)

- caldura preluata de apa de racire a racitorului intermediar

0,=ma:c, A, (5.18)
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- caldura preluaté de uleiul de ungere

Q; =ms-c,o - Al

- cdldura transformata in lucru mecanic

0, =632-P

(5.19)

(5.20)

Tabel 5.3. Date initiale ale motorului R 25/ FLO

Midrime UM. Valoare
Puterea motorului CP 3957
Turatia motorului, n rot/min 1100
Consumul specific de combustibil, c. g/CPh 162,92
Puterea calorifica inferioara a combustibilului, H; kJ/kg 42185
Debitul apei de racire prin racitorul motorului, T kg/h 130800
Debitul apei de racire prin racitorul intermediar, m> kg/h 24800
Debitul de ulei prin racitorul de ulei, ms ke/h 61990
Temperatura apel Qe réc1r§ in racitorul motorului: oC 72.13/65,23
intrare/iesire
Temperatura apei dfa réC1re' m.racnorul intermediar: oC 77.93/64.5
intrare/iesire
Temperatura apei de racire in racitorul de ulei:: oC $2.77/73.07
intrare/iesire
Caldura introdusa cu combustibilul, Q kW/cil. 472,346
Caldura preluata de apa de racire din motor, Q, kW/eil. 65,58
Caldura preluata de apa de racire a racitorului
_ o kW/cil. 24,209
intermediar, Q,
Caldura preluata de uleiul de ungere, Q3 kW/eil. 17,48
Caldura transformata in lucru mecanic, QL kW/eil. 181,78
Caldura evacuata cu gazele de ardere si prin radiatie,
kW/cil. 183,296

QRAD+GA YE

Din masuratorile efectuate pe standul de proba s-a constatat ca existd posibilitatea
recuperarii caldurii reziduale pe circuitul de ulei. De asemenea se constatd cd temperatura
uleiului la intrarea in racitor nu depaseste 95°C, fiind mult sub aceastd valoare, ceea ce

demonstreaza ca ansamblul va functiona in conditti de siguranta si fiabilitate.
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CAPITOLUL 6
INTERPRETAREA CRITICA A DATELOR DE CALCUL IN
JUXTAPUNERE CU DATE EXPERIMENTALE PRIVIND
NIVELUL DE PERFORMANTE SI FLUXUL TERMIC
EVACUAT PRIN ULEIUL DE UNGERE IN CAZUL
MOTORULUI ALCO R-251 FLO

6.1. CUPRIVIRE LA REZULTATELE EVALUARII CICLULUI REAL
DE FUNCTIONARE AL UNUI MOTOR DIESEL DE MARE PUTERE
TURBOSUPRAALIMENTAT CU RACIRE INTERMEDIARA

Programul de calcul al ciclului real se bazeazd pe integrarea pas cu pas a relatiilor de
stabilire a temperaturii in cele doud camere cu metoda Runge-Kutta de ordinul IV.

Programul realizat, PROGO 2.2, constituie o dezvoltare aplicabila in cazul motoarelor
diesel cu camera divizata, a unui program de calcul pus la punct de-a lungul unei perioade mai
indelungate de timp in cadrul Universitatii Tehnice din Miinchen. Acesta este intocmit sub
forma structurata, fiind compus dintr-un program principal (MAIN) si o serie de proceduri
externe de tip functie sau de tip subrutini si a fost astfel conceput incét sa poata fi dezvoltat in
continuare. In cele ce urmeaza se va face o foarte scurta descriere a principalelor proceduri
externe.

In Fig. 6.1 este prezentatd schematic structura generala a programului PROGO 2.2.

Subrutina CAMS realizeaza calculul proceselor din camera separata de véarte) pe baza
relatiilor prezentate [28].

Subrutina ITEPCS realizeaza calculul iterativ al presiunii camerei separatd de vartej pe
baza ecuatiei de stare cu luarea in considerare a constantei reale a gazului;

Subrutina CANL constituie programul de calcul al curgerii prin canalul de legatura
dintre cele doua camere. Aceasta face apel in timpul functionarii sale si la subrutinele:

- CAPC2 prin intermediul céreia se aplica metoda diferentelor finite in cadrul
metodei caracteristicilor [28], realizandu-se astfel determinarea stdrii gazului (presiune,
temperaturd, viteza) in canalul de legatura propriu-zis mai putin sectiunile de legatura cu cele
doua camere;

- CONLIM care cuprinde conditiile la limitd aplicate in cadrul metodei
caracteristicilor pentru sectiunea de trecere cilindru-canal de legétura respectiv canal de
legdturd camerd separatd de varte] si rezolvd [28] ecuatiile transcendente dupa metoda
prezentatd [28];

- CONSTK care realizeaza calculul constantelor k; si k> pentru liniile Mach,

respectiv al constantelor kj si ky pentru traiectoria de curgere [28];

- CVF, CVD cu care se calculeaza vectorii F respective D pe baza vectorului G
[28];

- CVG care determind valorile marimilor de stare in punctele retelei
caracteristicilor pe baza valorilor vectorului G [28];

- SCF care, in cadrul metodei caracteristicilor, permite luarea in considerare a
schimbului de caldura si a frecarii.

Subrutinele enumerate se adauga procedurilor externe deja existente, dintre care vor fi
enumerate in continuare doar cele mai importante:

- DATIN: subrutina de citire a datelor de intrare;

- AEC: subrutind de calcul a sectiunilor efective de curgere pe ldngad supapele de
admisiune si evacuare pe baza datelor de intrare;
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- DEFIN: subrutina ce contine datele de definire a tipului motorului si a metodelor de
calcul ce urmeaza a fi adoptate;

- CIL: subrutina de calcul a proceselor din cilindru;

- PIP: subrutini care realizeaza calculul marimilor de stare din cilindru in timpul pértii
de inalta presiune a ciclului (comprimare, ardere, destindere);

- SCHG: subrutina care realizeaza calculul marimilor de stare din cilindru in timpul
procesului de schimb de incircatura;

- SID: subrutind pentru calculul starii gazului in sistemul de distributie prin
combinarea metodei umplerii si golirii i a metodei caracteristicilor;

- UCV: subrutind pentru calculul energiei interne a gazului si a capacititil termice
masice la volum constant;

- ITEP: subrutina de calcul iterativ a presiunii din cilindru cu ajutorul ecuatiei de stare
si cu luarea in considerare a constantei reale a gazului;

- RUNKA: subrutina de aplicare a metodei Runge-Kutta de ordinul IV;

- TURC respectiv COMC: subrutine care calculeazad debitele masice si fluxurile
energetice prin turbina respectiv compresor, dacé este cazul;

- TURIP respectiv. COMIP: subrutine care realizeazd determinarea caracteristicii
turbinei respectiv compresorului, in cazul motoarelor supraalimentate, prin interpolare liniara
pe baza datelor initiale;

- COND: subrutina de calcul a curgerii prin conducte pe baza metodei caracteristicilor;

- PC2: subrutina care realizeaza calculul stdrii gazului in conducta propriu-zisa prin
aplicarea metodei diterentelor finite;

- CONLIMI: subrutina de calcul a conditiilor la limita in sectiunea de trecere intre
cilindru si colectoare si de rezolvare a ecuatiilor transcendente ce apar in cadrul metodei
caracteristicilor;

- CONLIM2: subrutinad pentru calculul conditiilor la limitd in sectiunile de bifurcare
ale canalizatitlor de admisiune respectiv evacuare;

- SCAL: subrutina care permite luarea in considerare la calculul curgerii a frecérii si
schimbului de caldura;

- CRAM: subrutind pentru aplicarea regulii lui Cramer la rezolvarea sistemelor de
ecuatii transcendente;

- VECG, VECD, VECF, CONS: subrutine care realizeaza calculul vectorilor G, F, D
respectiv a constantelor K;- K; in cazul aplicarii metodei caracteristicilor la calculul curgerii
gazelor prin sistemele de distributie ale motorului;

- NUG: subrutind prin care se aplici metoda umplerii §i golirii pentru calculul
sistemelor de distributie a gazelor; se permite totodatd “construirea’” unor astfel de sisteme
avand practic orice tip de geometrie prin modelarea acestora ca o succesiune de rezervoare
intre care se gasesc dispozitive de strangulare;

- STRAC: subrutind pentru calculul fluxurilor energetice si a debitelor masice printr-
un dispozitiv de strangulare;

- PCAL: subrutina care stabileste pasii de calcul pentru diferitele faze ale ciclului;

- REG4: subrutind de calcul a legii de miscare a parghiei regulatorului;

- POMPA: subrutina de calcul a legii de debitare a pompei de injectie;

- MOTOR: subrutina de calcul a presiunii medii indicate pe baza diagramei indicate
determinate [28];

- INAE: subrutina de interpolare a suprafetelor efective de curgere pe langa supape pe
baza datelor initiale;

- CRG: procedura de tip functie care realizeaza calculul constantei reale a gazului.

Cele de mai sus demonstreazd complexitatea proceselor ce caracterizeaza ciclul real de
functionare al unui motor cu camerd de turbionare de forma cilindrica, ceea ce a obligat la
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performante si flxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

dezvoltarea de esentd a modelelor matematice cunoscute pand in prezent in literatura de
specialitate.

Fig. 6.1. Structura programului de calcul
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Interpretarea critica a datelor de calcul in juxtapunere cu date experimentale privind nivelul de
performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

6.2. DETERMINAREA ANALITICA A CALDURILOR SCHIMBATE
INTR-UN MOTOR CU APRINDERE PRIN COMPRIMARE
TURBOSUPRAALIMENTAT

Caracteristica racitorului intermediar se defineste ca fiind dependenta puterii specifice
de racire de debitul de fluid racit si respectiv de debitul fluidului racitor. Astfel definita,
caracteristica racitorului, permite calculul relativ simplu al parametrilor fluidului de lucru la

intrarea in motor.
Caracteristica de racire se determind experimental, forma sa fiind prezentata in Fig.

6.2 [103].

Caracteristica unui racitor intermediar -Puterea specifica i

de racire
|
o \—Debitde apa5 |
< | [kg/s] i!
| : I
g 7 - Debit de apa 1.2 |.
f' : [kg/s] §
! i
0 -

0 1 2 3 4

Debit de aer [kg/s]

Fig.6.2. Caracteristica racitorului intermediar

Dupa cum se observd, dependenta fata de debitul de aer ricit a puterii specifice de
ricire este aproximativ liniard pentru fiecare debit de fluid racitor. Acest fapt permite
reprezentarea acesteia printr-o functie liniara de debitul racit. Cunoasterea acestei functii, a
temperaturil la intrare a fluidului racitor, §i a debitului de aer ce traverseaza racitorul, debit ce
rezulta din caracteristica compresorului si din regimul de functionare al motorului, permite
calculul parametrilor fluidului de lucru la intrarea in motor.

Céldura absorbita de racitorul intermediar. Qg|, s-a calculat cu relatia:

OQp=a+b-VurAt (6.1)
in care a g1 b sunt coeficienti ce depind de dimensiunile geometrice ale racitorului intermediar
(a=0,1833,b=0,1566).

Cilindrul se considerd ca un sistem nestationar deschis. Masa m si energia interna u
din cilindru, se moditfici cu masa elementara m,, respectiv energia elementara Eg ,

transferata spre sau de la cilindru prin frontiera sistemului [34].

dm=dm,
) (6.2)
du=dE,
Lucrul mecanic L cedat pistonului este :
dL dV
—=-p— (6.3)
do do
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performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

unde

p[bar] - presiunea din cilindru;

V[m’®] - volumul descris de piston;
©[RAC] - unghiul RAC corespunzator.

Fluxul de caldura care pardseste sistemul prin suprafata cilindrului este dat de
egalitatea:

doQ . 1
Qm' = —Ai a(
dop o,

T

wi

-T) (6.4)

Fluxul total de céldura cedat peretilor, se calculeazd ca suma a fluxurilor prin corpul
pistonului (I=1), chiulasa (I=2) si prin camasa cilindrului (I=3). A4, reprezinta suprafetele de
contact, 1ar 7., temperaturile la perete corespunzatoare.

Coeficientul de schimb de cdldurd o rezultd din relatia lui Woschni, dependent de
starea gazului din cilindru, viteza pistonului si procesul de ardere:

; VT, KW
a =0.2793- D™ p** T\ ¢ ¢, +c, =+ (p- 6.5
p 17Em TG bV (P po) K (6.5)

relatie in care: c, reprezinta un factor de proportionalitate intre viteza perifericd a gazului si

viteza medie a pistonului, si se exprima, in functie de viteza produsd de admisia dirijatd, cu
relatia:

Cll

c,=a+b (6.6)

c

m

Pentru motorul R-251 FLO, in tabelul 6.1 sunt prezentate cdldurile rezultate in urma
calculelor efectuate prin simularea proceselor care au loc in motor, pe baza datelor de intrare
prezentate in Anexa 4. Toate aceste valori au fost raportate pentru un singur cilindru.
Marimile de stare rezultate in urma simularii sunt prezentate in tabelele din Anexa $.

Datele calculate, pe baza datelor initiale [Anexa 4], prin intermediul programului de
calcul prezentat in paragraful 6.1., sunt urmaétoarele:

- caldura prin piston: 3,237 kJ/ciclu;

- caldura prin chiulasa: 3,867 kJ/ciclu,

- caldura prin camasa cilindrului: 2,427 kJ/ciclu,

- consumul specific efectiv de combustibil: ¢, = 0.22142 kg/kWh;

- debitul volumic vehiculat pe cilindru: V =1142 w’/s;

- caderea de temperatura pentru aer pe racitorul intermediar: 4t = /3 °C.

In tabelul 6.1. sunt prezentate valorile caldurilor, rezultate pe cale analitica. pentru
motorul ALCO, de tip R 251 FLO.
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performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

Tabel 6.1. Valorile caldurilor obtinute pe cale analitica ale motorulut R 251 FLO

Valoare
Nr. ..
Crt Marime calcul
& kJ/ciclu.cil. %
Caldura rezultata prin arderea
1. carburantului introdusa pe ciclu 51,51 100
pentru un cilindru, Oy,
5 Caldura evacuata prin peretii 9,531 18,50
motorului, Operei
3 Caldurq absorbl.ta. de racitorul 2,508 4,87
intermediar, Qg,
4 Caldura tragsformqta in lucru 19,849 38,53
mecanic efectiv, O
5. Caldur_a evacuata cu gazele de 19,622 38,1
ardere si prin radiatie, Oryp-£14c

in Fig. 6.3. este redat bilantul termic al monocilindrului care caracterizeaza familia de
motoare ALCO, pentru regimul nominal (n=/100 rot/min, P=182,022 kW/cil.).

100%

50+
38,53%
18,50%
4.87 %
e
Caldura Caldura Caldura Caldura  Caldura rezultata
absorbitd de  evacuati prin transformata in  evacuata cu prin arderea
racitorul peretii lucru mecanic gazele de ardere  carburantului
intermediar motorului efectiv si prin radiatie introdusa pe ciclu

Fig. 6.3. Valorile caldurilor evacuate prin sistemul de ricire al motorului ALCO,
obtinute pe cale analitica

Valorile rezultate sunt in concordanta cu cele prezentate in literatura de specialitate.
Rezulta un randament mecanic 77, = 38,53 %. Se constata ci cea mai mare parte a caldurii
degajate prin arderea combustibilului este evacuata prin gazele de ardere. doar 23,37% fiind
vehiculata prin sistemul de racire (inclusiv la racitorul intermediar).

Se constata cd exista posibilitatea utilizarii unei parti din cantitatea de caldura cedata
ﬂuidelo; de racire (izvorului rece). aceasta cantitate fiind semnificativa in valori absolute.

In urma simuldrii proceselor care au loc in motor, au rezultat parametri
termogazodinamici care caracterizeaza functionarea acestuia si a caror variatii sunt prezentate
in Fig. 6.4. - 6.10.

In Fig. 6.4. — 6.6. se caracterizeaza evolutia gazului din cilindri respectiv variatiile
presiunii (ppa, = 114,40 bar), temperaturii (t,,.. = 3004,6 K), si legea de degajare a caldurii.
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120 -
100 - \

80 |-

./\

T

200 400 600 800 1000
®[RAC]

plbar]

Fig. 6.4. Diagrama indicata calculata
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2500

T
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T
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T
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500 - / |
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Fig. 6.5. Variatia temperaturii in cilindru

143

BUPT



Interpretarea critica a datelor de calcul in juxtapunere cu date experimentale privind nivelul de
performange i fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

dy/dukIRAC)

3.5

3.0

25

20

1.5

1.0
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0.0

b |
i
/
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i 1
-
= N
P
i {
| ; |
{ i
j |
f |
~ ' \
[
. \;
i ) i s 1 . 1 N 1 ; ]
200 250 300 350 400 450
¢[RAC]

Fig. 6.6. Legea de degajare a caldurii

in Fig. 6.6. si Fig. 6.7. se prezinta variatiile parametrilor pe admisiune (p, T) inainte si
dupa racitorul intermediar.

plbar]

3.0
2.8
2.4
2.2
2.0
1.8
16
14
1.2
1.0
0.8
0.6
04
0.2
0.0

rryyvrrryYrrrrryrr1rrvrrrrrTT U

| i 1 1 i . L

200 400 600 800 1000
o[RAC]

Fig. 6.7. Variatia presiunii inainte $1 dupa racitorul intermediar
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Interpretarea critica a datelor de calcul in juxtapunere cu date experimentale privind nivelul de
performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

500

400

300

TIK]

200

100

_ ——t2e
------ t2
1 ! 2 It " 1 L ] J
200 400 600 800 1000
OI°RAC]

Fig. 6.8. Variatia temperaturii 1nainte si dupa racitorul intermediar

In Fig. 6.9. si Fig. 6.10. sunt reprezentate variatiile parametrilor pe evacuare (p, T).
Sunt evidentiate variatii ale presiunii intre (7,2-2,6) bar, induse de deschiderea succesiva a
cilindrilor motorului (cilindri sunt grupati cdte 3), respectiv ale temperaturii intre (600-1300)

K.

plbar]

5 — p31
------ p32
4
3_
i “'/ /f ‘\_‘ // \\
. S .. | - [N
2+ N , PN !
. [ . / PN A
\\ N /\\ B \/\ ‘
1 — T __,\_/—'—\/ See L \‘-_‘\_\
0 L : ] J
200 400 600 800 1000
¢[RAC]

Fig. 6.9. Variatia presiunilor pe colectoarele de evacuare
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2500 — 131
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2000 +
Z 1500 |
=

,\\ ~ /,\
1000 N \ |
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Fig. 6.10. Variatia temperaturilor pe colectoarele de evacuare

6.3. DETERMINAREA EXPERIMENTALA A CALDURILOR
SCHIMBATE INTR-UN MOTOR CU APRINDERE PRIN
COMPRIMARE TURBOSUPRAALIMENTAT

Masuratorile experimentale s-au realizat la standul de proba al U.C.M. Resita S.A,,
pentru motorul diesel turbosupraalimentat din familia ALCO, de tip R 251 FLO. Scopul
cercetarii experimentale consta in stabilirea influentei agentului termic asupra gradului de
recuperare a cdldurii, in vederea cogenerarii, in cazul racitorului de ulei de tip ALCO 18 mz,
care echipeaza motorul diesel supraalimentat.

Calculul termic al instalatiei de racire a motorului R 251 FLO, s-a efectuat pornind de
la datele initiale ale motorului, prezentate in paragraful 5.3.

Pentru motorul R-251 FLO, in tabelul 6.2 sunt prezentate caldurile rezultate in urma
masurdtorilor efectuate la standul de proba, iar in Fig. 6.11. sunt reprezentate valorile
cildurilor evacuate prin sistemul de racire al motorului R 251 FLO determinate experimental.
Toate aceste rezultate au fost raportate pentru un singur cilindru.

Caldura evacuatd prin peretii motorului, determinata experimental, a rezultat ca suma
intre cantitatea de caldurd evacuatd cu uleiul de ungere si cea evacuatd cu apa de racire a
motorului:

Qpcr.:u = Qulei + Qapu rac (67)
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performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

Tabel 6.2. Valorile céldurilor obtinute pe cale experimentald ale motorului R 251 FLO

Valoare
Nr. o .
Crt Midrime experimental
) kJ/ciclu.cil. %
Caldura rezultata prin arderea
1. carburantului introdusa pe ciclu 51,53 100
pentru un cilindru, O,
5 Caldura evacuatd prin peretii 9,061 1758

motomlUi, Qpere"'

3. Caldura evacuata cu uleiul de 1,906 3,69

ungere, Qyei
Caldura evacuata cu apa de
racire, Qapa rac.
5 Caldurg absorbx'ta de racitorul 2.64 5.12
intermediar, Qg
6. Caldura trar_lsformgta in lucru 19,828 38,48
mecanic efectiv, Op
Caldura evacuata cu gazele de

ardere si prin radiatie, Qrap-£vac

7,155 13,89

20,001 38,82

in Fig. 6.11. este redat bilantul termic al monocilindrului care caracterizeaza familia
de motoare ALCO, valorile caldurilor obtinandu-se pe cale experimentala.

100%
[%] -

50+

38,48% 38,82%

17,58%

512 %
Caldura Caldura Caldura Caldura  Caldura rezultata
absorbitd de  evacuata prin transformatd in  evacuata cu prin arderea
récitorul peretii lucru mecanic gazele de ardere  carburantului
intermediar motorului efectiv si prin radiatie introdusa pe ciclu

Fig. 6.11. Valorile céldurilor evacuate prin sistemul de racire al motorului
ALCO, obtinute pe cale experimentala

in urma masuratorilor efectuate a rezultat diagrama indicatd a motorului, prezentata in
Fig. 6.12.
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performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

Fig.6.12. Diagrama indicata
@ [21.1bardiv], ¢ [72 RAC/div])

recuperdrii caldurii reziduale pe circuitul de ulei.

6.4. COMPARATIA PERFORMANTELOR ENERGETICE
(ANALITIC-EXPERIMENTAL), PENTRU MOTORUL DIESEL

Din masuratorile efectuate pe standul de proba s-a constatat ca existd posibilitatea

SUPRAALIMENTAT CU RACIREA INTERMEDIARA A AERULUI DE
TIP ALCO R-251 FLO

In paragrafele anterioare au fost prezentate rezultatele obtinute in urma simulani,

respectiv a masuratorilor experimentale. ce caracterizeaza functionarea motorului de tip
ALCO R 251 FLO. Caldurile pierdute prin sistemul de racire al motorului, teoretic §i practic.
au valorile cuprinse in urmatorul tabel $i sunt reprezentate comparativ in Fig. 6.13.

ALCOR 251 FLO

Tabel 6.3. Valorile caldurilor obtinute pe cale experimentala si analitica ale motorului

!

| « ! Valoare ‘ Valoare
"N rfa-i l experimentald | calculatd :
.| Ma-ime i E ; ‘
, ; | kJ/ciclu.cil. % kJ/ciclucil. | %
'~ Caldura rezultata prin arderea | f
1. carburantului introdusa pe ciclu 51,53 | 100 51,51 100
pentru un cilindru, O, i 5
7 Caldura evacuata prin peretii | 9.061 : 17.58 i 9,531 | 18,50 |
motorulul, O, . ! : | ;
" Cal itd aci | i !
3. a dur.'_i absorbl_ta de racitorul 2,64 5.12 } 2,508 | 487
intermediar, Oz,
Caldura transformata in lucru | 3
B ') hal { i i
4. mecanic efectiv. O, : 19.828 38,48 19,849 38,53 !
3 3 ’ %] ‘I !
Caldura evacuata cu gazele de | 20,001 38.82 ! 19.622 | 381

. ardere si prin radiatie. Qrip-zi1C .
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performante §i fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

(%] 100% 100%
P Valoare masurata

A Valoare calculati

38,48% 38,53% 38,82% 38,1%

17,58% 18,50%
5.12% 4.87% ’

Cal Cadura éldura Caldura Caldura rezultata

dura
absorbita de  evacuatd prin transformata in evacuata cu prin arderea
racitorul peretii lucru mecanic ~ gazele de ardere  carburantului
intermediar motorului efectiv si prin radiatie introdusa pe ciclu

Fig. 6.13. Valorile comparative ale caldurilor evacuate prin sistemul de racire al
motorului ALCO, obtinute pe cale experimentala si analitica

Din Fig. 6.13, pentru caldurile determinate pe cale analiticd si experimental, abaterile
sunt dupa cum urmeaza:
- caldura absorbita de racitorul intermediar: 4Qg; = 5,13 %,
- cdldura evacuatd prin peretii motorului: 4Qpereii = 4,97%;
- cildura transformata in lucru mecanic efectiv: 4Q0; = 0,13%,
- caldura evacuata cu gazele de ardere si prin radiatie: 4Qgp-£vac = 1,88%;
- céaldura rezultatd prin arderea carburantului introdusa pe ciclu pentru un cilindru,
40:6=0,038%.

Diagrama indicata a ciclului de functionare a motorului, rezultatd in urma simulérii,
poate fi comparata cu cea experimentala, acestea fiind reprezentate in Fig. 6.14 si Fig. 6.15.

120

plbar)

40 |

20 |

(a) (b)
Fig. 6.14. Diagrama indicata:
a) obtinuta prin simulare,
b) obtinutd experimental (p /20,3 bar/div], ¢ [72 RAC/div])
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Interpretarea criticd a datelor de calcul in juxtapunere cu date experimentale privind nivelul de
performante si fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere in cazul motorului ALCO R-251 FLO

120 |

experimental
I —-— analitic

plbar]
l LA
-‘d"'-"-.

8

1
\‘
—_—

1 1 I ! | 1 1 L ! 3
200 300 400 500 600

¢[*RAC]

Fig. 6.15. Diagrama indicatd comparativa

Din diagrama comparativa se observa ca valoarea maxima a presiunii din cilindrii
obtinuta prin simulare este p,ur. cate. = 114,40 bar, iar cea rezultata in urma masuratorilor este
Pmax exp = 117,74 bar, abaterea fiind:

pcalc. - pe_\p, . 100 - 1 14,40 -1 17,74
Peate. 114,40

-100=-2,92% (6.8)

Diferentele mici intre diagrama indicata ridicata experimental si cea calculata, desi cu
dificultati de evidentiere grafica. mai ales la scarile alese (foarte mari) abiliteaza, din punct de
vedere al preciziei, calculele complexe efectuate prin simularea ciclului real de functionare al
motorului ALCO R-251 FLO.

Se constata ca valorile calculate reproduc cu acuratete valorile obtinute experimental,
fapt ce permite si validarea valorilor calculate corespunzitoare marimilor nemasurate ce
intervin in caracterizarea functionarii motorului.

Valoarea experimentala a céldurii evacuata prin pereti a fost echivalata cu suma dintre
caldura preluata de sistemul de racire si cea preluata de sistemul de ungere determinate
experimental.
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CAPITOLUL 7
CALCULUL SI CERCETAREA EXPERIMENTALA PRIVIND
PERFORMANTELE RACITORULUI DE ULEI AL
MOTORULUI ALCO R-251 FLO

7.1. PREZENTAREA RACITORULUI ULEI-APA DE TIP ALCO 18 M*

Racitorul de uleit ALCO-18 mz, care echipeazd motorul ALCO R-251FLO, este un
schimbator de caldura cu fascicul de tevi in manta, cu asezarea tevilor in paralel. in interiorul
tevilor, agentul termic este apa. care face doud drumuri prin schimbdtor, iar in exteriorul
tevilor circuld ulei. Circulatia uleiului se realizeazd numai transversal peste fasciculul de tevi,
in zece treceri transversale (existd noua placi de dirijare).

Caracteristicile constructive ale racitorului de ulei de tip ALCO-18 m® sunt prezentate
in tabelul 7.1.

Tabel 7.1
Nr. Caracteristici Simbol Unitate de Valoare
Crt masurd
1. | Diametrul exterior al tevilor d. mm 9
2. | Diametrul interior al tevilor d; mm 7
3. | Lungimea activa a tevilor ] m 1,181
4. | Numarul de tevi n buc. 608
5. | Numarul placilor de dirijare - buc. 9
6. | Distanta dintre doua placi de dirijare b m 0,105
7. | Grosimea placilor de dirijare - mm 3
8. | Diametrul interior al suprafetei tubulare D m 0,441
spalate de ulei
9. | Grosimea placilor tubulare - mm 18
10. | Materialul tevilor - - Alama
11. | Suprafata de schimb de caldura de Ay m” 15,79
partea apel
12. | Suprafata de schimb de caldura de Ay m’ 19,68
partea uleiului
13. | Pasul tevilor in sensul de curgere al Sy mm 13
uleiului
14. | Pasul tevilor perpendicular pe directia S2 mm 12
de curgere a uleiului
15. | Arna sectiunii libere de curgere a apel Sy m” 0,011699
16. | Aria sectiunii libere de curgere a Su m” 0,01165
uleiului

Schita racitorului ALCO 18 m? este prezentatd in Fig. 7.1, iar schema de baza a
instalatiei de racire pentru motorul R 251 FLO in Fig. 7.2.
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Calculul §i cercetarea experimentald privind performantele

rdacitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO
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Fig. 7.1. Schita racitorului de ulei ALCO 18 m?
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Calculul §i cercetarea experimentald privind performangele
rdcitorului de ulei al motorului ALCO R-25] FLO
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Calculul si cercetarea experimentald privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

Repartizarea debitului de apa, in proportii dorite, pe cele doud radiatoare, respectiv
intre racitorul de ulet si racitorul de aer, este asiguratd de dispozitivele de strangulare S, S,,
Ss. Pentru calculul termic efectuat, s-a considerat o repartizare uniforma a debitului de apa.

7.2. CALCULUL ANALITIC AL PERFORMANTELOR TERMICE ALE
RACITORULUI DE ULEI ALCO - 18 M’

Calculul performantelor termice ale racitorului de ulei s-a efectuat pentru urmatoarele
date initiale:
- temperatura uleiului la intrare in racitor:

t'w=80C
- temperatura apei la intrare in racitor:

t'\w=62°C
- debitul uleiului:

Vi=1831/s

- debitul apei:

V. =(013-208)ls
- ulet de motor: M 40 super 2.
7.2.1. DETERMINAREA PROPRIETATILOR TERMICE ALE ULEIULUI DE
MOTOR M 40 SUPER 2
7.2.1.1. MASA SPECIFICA A ULEIULUI

Masa specificd a uleiului s-a determinat. fard contributia autoarei, in laboratorul de
Termotehnica al Facultatii de Mecanica din Timisoara cu ajutorul trusei de avometre pentru
uleturi minerale.

7.2.1.2. VASCOZITATEA ULEIULUI

Viscozitatea dinamica s-a determinat cu aparatul Rheotest 2.
Viscozitatea cinematica s-a calculat cu relatia:

V =

1 (7.1)
p

Variatia vascozitdtii cu temperatura este prezentata in Anexa 7.
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Calculul §i cercetarea experimentald privind performanyele
rdacitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

7.2.1.3. CONDUCTIVITATEA TERMICA A ULEIULUI

Conductivitatea termicd a uleiului s-a adoptat din literatura de specialitate [58].
Variatia conductivitdtii termice cu temperatura este prezentatd in Anexa 6.

7.2.1.4. CAPACITATEA TERMICA MASICA A ULEIULUI
Capacitatea termica masicé a uleiului de motor s-a calculate cu relatia [39]:
_ 53500 +107,1-¢

C,
w’pul .
15° ¢

Variatia capacitatii termice masice cu temperatura este prezentatd in Anexa 6.

(7.2)

7.2.2. CALCULUL NUMERIC

Pornind de la urmatoarele date initiale:
- temperatura uleiului la intrare in racitor: ¢’, = 80 °C;
- temperatura apei la intrare in racitor: ¢t’,, = 62 C;

- debitul uleiului: V., =183 I/s:

- debitul apei: V.. =13 Is;

- ulet de motor: M 40 super 2,
Se considera, Intr-o prima aproximatie, eficienta schimbatorului de caldura: @=0,35.
Pentru temperatura de intrare a uleiului ¢, = 80, valorile masei specifice i

capacitafil termice masice ale uleiului sunt [Anexa 6]: p, = 865 kg/m3, cu = 2050 J/kgK.
Debitul masic al uleiului va avea valoarea:

me =V p, =183-0865=15829%g /m’ (7.3)

1ar fluxul capacitatii termice a uleiului:

Cu = - c, =15,829-2050=32,449kJ /W (7.4)

Pentru temperatura de intrare a apei: t', = 62 °C, din literatura de specialitate [61],

rezultd masa specifica §i capacitatea termica masica ale apei: p,. = 982,1 kg/m’, ¢, = 4186
J7kgK.

In aceste conditii:

mu=V. p, =13-0,9821=12,767kg / m’ (7.5)
Cuw=mu-c, =12,767-4186=53,442kJ | W (7.6)
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Calculul si cercetarea experimentald privind performantele
rdcitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

Rezulta:
U= g = z ‘;':::z = 0,607 (7.7)
u-9=0,607-0,35=0,212 (7.8)
Cum: o
pog=te Tl (1.9)
t -t
temperatura de iesire a apei va fi:
o=t +u-g-(t, -1, )=62+0,212- (80 - 62)=65,8"C (7.10)
Functia @ se exprima cu relatia:
¢=t.;_’."" (7.11)
t, -t
Din relatia (7.11) rezulta temperatura de iesire a uleiului:
=t -¢-(t, -1,)=80-035-(80 - 62)=73,7"C (7.12)
La temperatura medie a uleiului:
[, =t ;""’ 8047 _g6850c (7.13)

din Anexa 6 rezultd masa specifica §i capacitatea termica masica ale uleiului: pu =871 kg/mj,
cw = 2040 J/kgK. ‘
Rezulta fluxul capacitatii termice a uleiului:

Cu=c,-p, Vu=2040-871-183-107 =32,515kW / K (7.14)

care are o valoare aproximativ egald cu cea determinati cu relatia (7.4).
Fluxul de caldura este:

O=¢ C.- (1 ~1,)=0,35-32,449. (80 - 62) = 204,844k W (7.15)
La temperatura medie a apei:

t 1, +1, 658+62
- 2 2

=639°C (7.16)
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Calculul 5i cercetarea experimentald privind performantele
rdacitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

masa specificd §i capacitatea termicd masica ale apei sunt: p,, = 981,055 kg/mj, cw = 4186
J/kgK.
Fluxul capacitatii termice a apei va fi:

Cu=c, -p.  V.=4186-981,055-13-107> = 53,384kW / K (7.17)

valoare aproximativ egala cu cea determinata cu relatia (7.6).
Se recalculeaza temperatura de iesire a apei:

0 _,,, 204844

=i+ 262+
e 53,384

Se observa ca temperatura recalculatd a apei la iesire din racitor are aceeasi valoare cu cea
calculata cu relatia (7.10).

=658°C (7.18)

7.2.3. DETERMINAREA COEFICIENTULUI DE CONVECTIE DE PARTEA APEI

Viteza de curgere a apei prin tevi este:

; -3
w, =L=i'lg——=l,lllm/s (7.19)
S, 0011699

Criteriul Reynolds are expresia:

w,.d, 111.7-107
Re W = = -
7. 0,446-107°

=17437,21 (7.20)

Vascozitatea cinematica a apei la temperatura medie, tyy, este [61]: 7, =0,446.107°
m’/s

Conductivitatea termica a apei are valoarea [61]: A, = 0,657 W/m K.

Criteriul Prandtl, la aceeasi temperatura, este [61]: Pr,. = 2,792.

Criteriul Prandtl la temperatura peretelui, t,, apreciatd la valoarea de 65,7 OC este:
Pr.,= 2,86.

Pentru conditiile de curgere ale apei (2300 <Re,. < 10° 5i 1,5 < Pr,. <50) ecuatia

criteriala utilizata este [61]:
P 0.11
| =t (7.21)
Pr“p

Aceste valori conduc la: Re,, = 17437,21 si Nu,, = 84,38, iar coeficientul de convectie
de partea apei este:

w

"

d,
Nu, =0,012(Re®* — 280} Pr®*| 1 + [TJ

Nu .2 : ,
Q= . 84,58 0’3657=7938,437W/m"K (7.22)
d, 7-10°
157

BUPT



Calculul i cercetarea experimentald privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

7.2.4. DETERMINAREA COEFICIENTULUI DE CONVECTIE DE PARTEA
ULEIULUI

Viteza uleiului in sectiunea libera (intre tevi) este:

V. 107
w, =— =M—=1,57 m/s (7.23)
S, 001165
Crnteriul Reynolds are urmaétoarea expresie:
v od
Re, = %e (7.24)
Vll

Vascozitatea cinematica a uleiului la temperatura t,,, [Anexa 7]: %, = 27.10° m’/s
Conductivitatea termica a uleiului la valoarea medie a temperaturii, ,,, este [Anexa 6]:
Ay = 0143 W/mK.

Criteriul Prandtl la temperatura ty,:

-6
pr = 7uuPu 271072040871 _ o 0 (7.25)
A 0,143

Criteriul Prandtl la temperatura peretelui are valoarea: Pr,= 401,58
Cu aceste valori se obtine: Re, = 500 si Nu, =63,84

in aceste conditii, pentru calculul termic, curgerea uleiului, transversal peste fasciculul
de tevi, este laminar4, relatia criteriala utilizata [61] fiind:

0,25
Nu, =13(Re, - Pr, )°'”[ or, ]

(7.26)
Pr,,
Coeficientul de convectie de partea uleiului este:
Nu, A, 6584-0,1 ,
, =ty (0880 ou6 1o ik (7.27)
d, 9-10°
Valorile obtinute conduc la o valoare a temperaturii peretelui :
a\v'Au'
um a .A m
ro= o =65,72°C 7.28
g a,. A, (7.28)
I+
a,.A,
Valoarea este identicd cu cea de plecare, in concluzie, nu este necesari reluarea
calculului.
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Calculul i cercetarea experimentalda privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

7.2.5. CALCULUL COEFICIENTULUI GLOBAL DE TRANSFER DE CALDURA
PENTRU UN METRU LUNGIME DE CONDUCTA

Expresia coeficientului global de transfer termic este:

T
1 1 d 1

e

— lnZe

a,d, 24 d. «a,d

e i W i

k =

[W/m-K] (7.29)

Conductivitatea termica a materialului tevii la temperatura medie este: A= 794
Wim-K.
Rezulta: k; = 24,97 W/m-K

7.2.6. DETERMINAREA FLUXULUI TERMIC

Pentru determinarea acestei valori este necesard cunoasterea eficientei schimbatorului
de caldura, a carei expresie este [59]:

g = 2—, (7.30)
L+ e?v' ;
1+ pu+ — 1+
|-t
valorile criteriilor p si ¥ fiind urmatoarele:
C
e G 22585
c., >3
k,l. . .
P n_ 2497.1,181.608 0,551

C. 32515
Rezulta: ¢ = 0,372 5i O = 218063,57 W
Modelul de calcul prezentat permite determinarea diferitelor marimi necesare aprecierii

functionarii schimbatorului pentru diferite regimuri.

7.3. CERCETARI EXPERIMENTALE PRIVIND PERFORMANTELE
TERMICE ALE RACITORULUI ALCO 18 M*

7.3.1. INSTALATIA EXPERIMENTALA

Schema instalatiei experimentale, pentru incercarea racitorului de ulei. este prezentata
in Fig. 7.3.
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Calculul §i cercetarea experimentald privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO
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Calculul si cercetarea experimentald privind performantele
rdcitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

Din rezervorul 1, uleiul este aspirat de pompele 2, 3, 4, 5, pompe care sunt cuplate in
mod corespunzator debitului de ulei vehiculat in colectorul 6. Din acest colector, uleiul este
dirijat spre schimbatoarele de caldura 10 respectiv 11, in scopul incalzirii, prin robinetele 8 si
9, 1ar prin robinetul 9 la rezervorul 1 prin conducta de retur.

Uleiul cald este dirijat din colectorul 14 al celor doud schimbatoare de céldura la
racitorul de ulei experimental 18, prin robinetele 15, 16 si 17, care sunt reglate in functie de
necesitati. Din acest racitor, uleiul ajunge inapoi in rezervorul 1, prin intermediul robinetelor
24, 25, prin conductele cu diametre @700, respectiv @50, pe care sunt montate diafragmele
19, respectiv 20.

Prin inchiderea robinetelor 24 si 25 si deschiderea unuia din robinetele 21 sau 22,
uleiul poate fi dirijat spre robinetul de etalonare 23, de unde este reintrodus in rezervorul 1,
prin manevrarea corespunzitoare a robinetului 26. Prin intermediul robinetului 27 se
realizeaza golirea rezervorului 1.

In schimbatoarele de caldura 10 si 11, incalzirea uleiului este asigurata cu abur de la
retea. Temperatura dorita a uleiului este realizata si mentinutd prin variatia debitului de abur,
prin intermediul robinetelor de reglare 12 si 13. Condensul este dirijat de la vasele de condens
28 st 29 la rezervorul de condens.

Apa de racire a racitorului de ulei experimental este dirijatd la racitorul 18, prin
robinetele 30, 31. Pentru masurarea debitului apei de réacire, pe conductele de aductiune, sunt
montate debitmetrele electromagnetice 32 si 33, iar masurarea debitelor de apa, pe conductele
de refulare se realizeaza cu ajutorul diafragmele 36 si1 37. Apa este vehiculatd spre aceste
conducte prin robinetele 34, respectiv 35.

7.3.1.1. MASURAREA TEMPERATURILOR

Temperaturile apei, respectiv uleiului, la intrarea si iesirea din racitorul de ulei, sunt
masurate cu termometre de sticla (cu precizia de 0,/ °C) si termocuple de tip cupru-
constantan.

Pentru intrarea uleiului au fost prevazute doud orificii pentru introducerea
termometrelor in colectorul 14, iar pentru iesire doud orificii direct pe conducta de iesire a
uleiului.

Pentru intrarea si iesirea apei se vor prevedea, de asemenea, orificii pe conductele de
intrare respective iesire ale apei din racitorul experimental, 18 (cate doua pe fiecare conducta).

7.3.1.2. MASURAREA DEBITELOR

Debitul de ulei se masoara pe conductele de iesire din racitor cu diafragmele 19 si 20.
Debitul apei de racire se masoara pe conductele de aductiune cu debitmetrele elctromagnetice
32 51 33, iar pe conductele de refulare din racitor, cu diafragmele 36 si 37.

7.3.2. CONDITII DE INCERCARE ALE RACITORULUI DE ULEI

Racitorul ALCO 18 m” a fost incercat pe un stand ulei-apa, care a permis realizarea
conditiilor impuse.

Instalatia este destinatad determinarii performantelor termice ale racitorului ALCO 18
mz, care echipeaza motorul diesel R 251 FLO.
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Calculul i cercetarea experimeniala privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

Conditiile de incercare ale racitorului au fost:
- debitul de apa m.=10,4...20,8 kg/s;

- debitul de uler m.=4...18 kg's;

- temperatura de intrare a uleiului t. =78°C..80%C:;
- temperatura de intrare a apei t . = 62C...70 C;

- viteza de circulatie a uleiului w, = 0,3...1,8 m/s;

- viteza de circulatie a apei w,, = 0,8...1,8 m/s.

7.3.3. PRELUCRAREA REZULTATELOR EXPERIMENTALE

Cu ajutorul datelor obtinute prin masuratori s-a efectuat calculul termic al racitorului

de uler.

In calculul termic al unui schimbator de caldura intervin noua marimi:

QO [W] - fluxul de caldura transmis intre ulei §i apa;

k [W/mz-K] - coeficientul global de transfer termic;

A [m~] - suprafata de schimb de caldura;

C. =m.-c, [W/K] - fluxul capacitatii termice a uleiului, in care: . [kg/s] reprezinti
debitul de ulet, 1ar c, [J/kg-K], capacitatea termicd masicd a
uleiului;

C.=m.-c, [W/K] - fluxul capacitatii termice a apei, in care: . [kg/s] reprezinta
debitul de ulei, iar ¢, [J'kg-K], capacitatea termica masica a
apet;

t w t“ [°C] - temperaturile de intrare ale uleiului, respectiv ale apei;

Ut w [°C] - temperatunle de iesire ale uleiului, respectiv ale apei.
Aceste marimi sunt legate intre ele prin urmatoarele relatii de calcul:

- fluxul termic transmis de ulei apei de racire, Q,

0, =ma-c,-t,-1) (7.31)

u

- fluxul termic preluat de apa de racire, Q
0, =muc, (-1 (7.32)

- fluxul termic transmis intre cele doua fluide prin suprafata de schimb de cildura. O:
Qz%zku-Au-Arm:C,,-d)-(tu—rw) (7.33)

Pentru efectuarea calculului termic al racitorului de ulei este necesar si se cunoasci
sase din cele noud marimi. celelalte trei rezultand din relatiile (7.31), (7.32), (7.33).
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Calculul §i cercetarea experimentald privind performantele
rdcitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

Functia @ are expresia:

®= 0 LTl (7.34)

‘ u t", _t',
el Jhemhe o (7.35)
C . [u _[u
si
(oAt —t
Z= I‘ A —- u u (736)
Cu Atm

Pentru cazul acestui racitor, fluidul amestecat este considerat uleiul, 1ar cel
neamestecat este apa de racire. Astfel, pentru calcul, s-a utilizat ecuatia criteriala:

7 =—In[l+ zIn(l - x- D) (7.37)
Expresia analitica a ecuatiei criteriale:
O =d(y, 1) (7.38)
depinde de modul de curgere a celor doua fluide prin racitor.

Diferenta medie de temperaturd At, se poate calcula cu ajutorul diferentei medii de
temperatura pentru cazul curgerii celor doud fluide in contracurent Aty,:

At =¢€-At, (7.39)
unde:
A = )=l -1) 7.40)
t —t
In—
t —t

Coeficientul de corectie ¢ indica inrautatirea schimbului de caldurd in schimbatorul
dat, comparativ cu un schimbator in contracurent care reprezinta solutia cea mai avantajoasa.
Acest coeficient poate fi calculat ca raport intre criteriul x pentru curgerea fluidelor in
contracurent si criteriul y pentru modul de curgere dat in aparat:

A[I" XL'

€= =25 = f(D, u) (7.41)
A[IHC l
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Calculul §i cercetarea experimentala privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

Criteriile de similitudine utilizate pentru schimbatoarele de caldura sunt:

- criteriul Reynolds:

w-l
Re=—- (7.42)
v
in care:
w [m/s] — viteza de curgere a fluidului;
I [m] — dimensiunea caracteristica (pentru conducte: diametrul hidraulic);
v [m7/s] — vascozitatea cinematica a fluidului.
- criteriul Prandtl:
v-p-c
pr=2"" (7.43)
A
unde:
v [m?%s] - vascozitatea cinematic;
p [kg’m3] — masa specifica;
¢ [J/kg-K] — capacitatea termica masica;
7. [W/m K] — conductivitatea termica.
- criteri Nusselt:
a-l
Nu=— (7.44)
in care o [W/m® K] reprezinta coeficientul de convectie termica.
- criteriul Stanton:
Nu
Re-Pr
- criteriul Colborn:
: Nu
j=8t-Pri= — (7.46)
Re: Pr3
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Calculul §i cercetarea experimentald privind performantele
rdcitorulut de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

In tabelele 7.2. si 7.3. sunt prezentate citeva dintre marimile masurate, pentru apa
respectiv ulei, la standul pentru incercarea racitorului ALCO 18 mz, si calculate de autoare.
Din tabele se observa ca fluxul maxim de céaldura, respectiv fluxul de caldura minim

au valorile:

Q. =mu-c, A, =15678-2,040-(80 — 73,85)=196,696 [kW]
0. =m.

In tabelul 7.4. sunt prezentate valorile marimilor obtinute prin simularea proceselor

- o . . . 2 . . -
care au loc in racitorul de ulei de tip ALCO 18 m". Simularea a fost realizata cu programul
MATLAB 6.1, secventa de program fiind prezentatd in Anexa 9, iar schema de principiu a

7.3.4. REZULTATE OBTINUTE

activitatilor realizate este prezentata in Fig. 7.4.

Stabilirea schemei de principiu a
instalatiei

{

Stabilirea necesarului de aparatura
de masura

!

Etalonarea aparaturii de mdsurare

!

Executia instalatiei experimentale

c, - Ar, =3,484-2,040-(78,9 - 71,55)= 52,239 [kW¥]

!

Da

Realizarea experimentarilor

Modificari

necesare”?

Prelucrarea datelor
experimentale

Reluiri

necesare?

Stabilirea
concluzitlor

Fig. 7.4. Organigrama programului de experimentare
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Calculul §i cercetarea experimentala privind performantele
racitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

7.3.5. DETERMINAREA ECUATIEI CRITERIALE SUB FORMA GRAFICA
PENTRU CURGEREA FLUIDULUI PERPENDICULAR PE FASCICULUL DE TEVI
AL RACITORULUI DE ULEI ALCO-18 M?

Diagrama ecuatiei criteriale:
Jj=f(Re) (7.47)

reprezentata in Fig. 7.11 permite determinarea rapida a performantelor racitorului ALCO-
18m™ pentru un caz concret dat.
Utilizarea diagramei are insé o serie de dezavantaje:

- prin copiere se pot modifica scérile, iar valorile nu sunt cele reale;

- necesitd un sistem de masurare precisé a valorilor pe diagrama;

- nu permite utilizarea calculului numeric intr-un program de calcul in care se studiazi
variatia unor parametri, etc. in acest caz se pune problema determindrii unei ecuatii criteriale
sub forma analiticd, forma utilizata des in literatura de specialitate.

Pe baza rezultatelor experimentale se va determina ecuatia criteriald, pentru racitorul
de ulei, sub forma:

Nu=C-Re"-Pr” (7.48)
Pe baza relatiei (7.47) si expriménd:
j=C-Re" (7.49)
rezulta:
Inj=InC+xInRe (7.50)
Daca se noteaza Inj = a, InC =y si Re = b, rezulta relatia:
a=y+bx (7.51)
Daca se dau valori lui a §i b rezulta, pentru doud puncte arbitrar alese de pe grafic, un
sistem de doud ecuatii cu doud necunoscute. care conduce la o functie j; = f (Re). Astfel, se

poate obtine un numar foarte mare de relatii de tipul (7.48).
Din numarul mare de ecuatii rezultate se alege:

Nu=0,0226 - Re*>*. pr®* (7.52)

Pe baza acestei ecualii, s-a reprezentat grafic: j = f (Re).

Se observa ca functia reprezentata cu formula (7.52) se apropie foarte mult de graficul
reprezentat pe baza rezultatelor experimentale. ceea ce inseamni ci ecuatia criteriala (7.52)
este corect determinatd de autoare.
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rdacitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO
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Calculul 5i cercetarea experimentald privind performantele
rdcitorului de ulei al motorului ALCO R-251 FLO

7.4. CONCLUZII ST INTERPRETARE COMPARATIVA A
REZULTATELOR OBTINUTE

Din analiza diagramelor, Fig. 7.5 - 7.11, rezultd urmatoarele concluzii:

1) Fluxul de caldura variaza destul de putin cu debitul apei de racire (Fig.7.5); aceeasi
variatie lind prezinta si coeficientul global de transfer termic raportat de partea suprafetei
spalata de apa. k.. in functie de viteza apei (Fig. 7.7). Aceste variatii sunt explicabile deoarece
coeficientul de transfer termic de partea apel, a., este foarte mare in raport cu coeficientul de
transfer termic de partea uleiulul, a,.

2) Fluxul de caldura are o variatie mai accentuatd cu variatia debitului de ulei (Fig.
7.6), in special pentru debite sub /0 kg/s, ajungand aproape constantd pentru viteze peste /4 kg
/5.

Coeficientul global de transfer termic raportat la suprafata spalata de ulei, k,, (Fig. 7.8)
creste sensibil pana la viteza de /,2 m/s, devenind destul de repede aproape constant. Acest
lucru se explica prin variatia corespunzatoare a coeficientului de convectie de partea uleiulu,
ky (Fig. 7.9). Variatia vitezei uleiului, pentru valori sub 7,2 m/s, este aproape liniard, iar pentru
viteze mai mari este aproape constanta.

Din diagramele de mai sus se pot stabili parametri care asigura functionarea optima a

racitorulur 1 anume: m, =15939kg/s, m. =20 kg/s pentru t',=80°C si t',=62°C. Orice
marire a debitului conduce la cresterea exagerata a caderii de presiune, deci a puterii de
vehiculare a fluidului fara sa creasca fluxul de caldura transmis.

Valoarea optima sus mentionata s-a obtinut la ¢’,=80°C , cand eficienta @=0,28. Daca
t’, si eficienta schimbatorului de céldura creste astfel ca si la o temperatura ¢ ’,=95 °C racitorul
se va comporta foarte bine. Atdt din punct de vedere termic cat si fluidodinamic, avand in
vedere faptul ca vascozitatea uleiului scade, deci caderea de presiune pe schimbator de partea
uleiului la acelasi debit se va micsora.

In lipsa unor prescriptii speciale ale constructorului, temperatura uleiului poate avea
valori cel mult intre 85°C pana la 95°C [71]. Optimumul mentionat mai sus ¢’,=80°C este

racire si ale pieselor in contact foarte bune, ceea ce conduce la controlul solicitirilor termo-
mecanice ale motorului diesel turbosupraalimentat, cu majorarea calitatilor de fiabilitate si
anduranta.

3) Fig. 7.11 s1 7.12 confirma cele afirmate mai sus. Se constatd ca regimul de curgere
este laminar, valoarea numarului Reynolds tiind cuprinsa intre /50...600.

4) Avand in vedere observatiille de mai sus se poate concluziona ca determindrile
experimentale au fost corect realizate, valorile determinate caracterizind functionarea reala a
racitorului de ulei ALCO-18 m’,

Valorile reprezentate teoretic sunt in limitele normale (+ 20%)in comparatie cu valorile
experimentale, abateri acceptate in literatura de specialitate (schimbatoare de caldura). In
concluzie, ecuatia criteriala a fost corect aleasa, fiind cunoscut faptul ca intre aceleasi ecuatii
criteriale, pentru un schimbdtor dat. intre diferiti autori, pot exista abateri de peste 30%.
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CAPITOLUL 8
CONCLUZII GENERALE

8.1. INTERPRETAREA DE ANSAMBLU A REZULTATELOR
OBTINUTE

Datele obtinute prin teza de doctorat, care au in vedere valorificarea caldurilor
reziduale produse de un motor diesel de mare putere, cu accent asupra mijloacelor de
valorificare a céldurii purtate cu uleiul de racire, studiile avdnd caracter de detaliu relativ la
echipamentele ce privesc aceste valorificari si efectuate cu insistenta si asupra functionalitatii
energetice de ansamblu a motorului, confera o buna corespondenta intre calcul si masuratori.
Diagrama Sankey, calculatd §i interpretatd a dovedit o buna corespondentd din punct de
vedere al abaterilor intre calcul s1 experiment.

Studiile efectuate asupra transferului de caldura, in general al celui prin conductie,
convectie i radiatie, cu o analizd de detaliu a mijloacelor de evaluare analitica si
experimentald, precum s§i cu informatii pertinente in legatura cu tipurile de schimbatoare de
caldurd si cu optimizarea constructiv functionald a acestora, au condus la concluzia ca
schimbatorul de caldura pentru ulei incercat prezintd performante comparative in domeniul
preciziilor de laborator chiar cu rezultatele obtinute prin calcul. Caldura preluata de uleiul de
racire este foarte importantd atdt din punct de vedere energetic cit §i pentru cresterea
fiabilitatil s1 andurantei motorului.

Diagrama indicatd, ridicata cu ajutorul calculatorului, in coordonate presiune in
cilindru functie de unghiul de maniveld motoare, comparatd cu date experimentale, chiar cu
cele legate de compararea puterilor efective calculate cu cele determinate experimental, a
prezentat abateri de 2,92 %.

Din analiza diagramelor, prezentate in Fig. 7.5. - 7.11, rezulta urmatoarele concluzii:
Fluxul de caldura variaza destul de putin cu debitul apei de racire (Fig.7.4); aceeasi variatie
lina prezintd si coeficientul global de transfer termic raportat de partea suprafetei spalatd de
apd, k., in functie de viteza apei (Fig. 7.7). Aceste variatii sunt explicabile deoarece
coeficientul de transfer termic de partea apet, a., este foarte mare in raport cu coeficientul de
transfer termic de partea uleiului, o,.

Fluxul de caldura are o variatie mai accentuatd cu variatia debitului de ulei (Fig. 7.6),
in special pentru debite sub /0 kg/s, ajungand aproape constantd pentru debite peste 14 kg /s.

Coeficientul global de transfer termic raportat la suprafata spalata de ulei, k,, (Fig. 7.8)
creste sensibil pana la viteza de 7,2 m/s, devenind destul de repede aproape constant. Acest
lucru se explicé prin variatia corespunzatoare a coeficientului de convectie de partea uleiului.
ki, (Fig. 7.9). Variatia vitezei uleiului, pentru valori sub /,2 m/s, este aproape liniara, iar
pentru viteze mai mari este aproape constanta.

Din diagramele de mai sus se pot stabili parametri care asigurd functionarea optima a

racitorulul §1 anume: m, =15939kg/s, m. =20 kg/s pentru t',=80°C si t',,=62°C. Orice
marire a debitului conduce la cresterea exageratd a caderii de presiune, deci a puterii de
vehiculare a fluidului fara sa creasca fluxul de cédldura transmis.

Valoarea optiméa sus mentionatd s-a obtinut la ¢',=80°C , cand eficienta @=0,28. Daca
temperatura uleiului la intrare in rdcitor creste si eficienta schimbatorului de caldura creste
astfel ca si la o temperaturd ¢’,=95 °C racitorul se va comporta foarte bine. Atat din punct de
vedere termic cat si fluidodinamic, avand in vedere faptul ca vascozitatea uleiului scade, deci
caderea de presiune pe schimbator de partea uleiului la acelasi debit se va micsora.

179

BUPT



Concluzii generale

In lipsa unor prescriptii speciale ale constructorului, temperatura uleiului poate avea
valori cel mult intre 85°C pana la 95°C [71]. Optimumul mentionat mai sus t,=80°C este
legat si de faptul ci un regim de temperaturi pentru ulei nu prea sever denota i posibilitati de
ricire si ale pieselor in contact foarte bune, ceea ce conduce la controlul solicitarilor termo-
mecanice ale motorului diesel turbosupraalimentat, cu majorarea calitdtilor de fiabilitate si
anduranta.

Fig. 7.11 si Fig. 7.12 confirma cele afirmate mai sus. Se constatd ca regimul de
curgere este laminar, valoarea numarului Reynolds fiind cuprinsa intre /50...600.

Avéand in vedere observatiile de mai sus se poate concluziona cd@ determindrile
experimentale au fost corect realizate, valorile determinate caracterizdnd functionarea reala a
racitorului de ulei ALCO-18 m®,

Valorile reprezentate teoretic sunt in limitele normale (x 20%)in comparatie cu
valorile experimentale, abateri acceptate in literatura de specialitate (schimbatoare de céldurd).
in concluzie, ecuatia criteriala a fost corect aleasa, fiind cunoscut faptul ca intre aceleasi
ecuatii criteriale, pentru un schimbator dat, intre diferiti autori, pot exista abateri de peste
30%.

Cogenerarea de energie produsa de catre masinile termice este o problema complexa,
extinzandu-se, in ultimul timp, si motoarele cu ardere internd ca masini primare.

Daca cercetarea avutd in vedere s-a ocupat de valorificarea caldurii reziduale de la
racitorul de ulei, domeniu in care literatura tehnica de specialitate este inca siraca si din
motivul secretelor de firma, lucrarile pot fi in viitor extinse pentru fluide de ungere si
dispozitive auxiliare ale m.a.i. precum si in cazul unei game mai largi de masini §i
echipamente termice cum sunt cele din domeniul frigului, mai ales la putent de instalare
mijlocii-mari.

8.2. CONTRIBUTII PERSONALE

Extinderea lucrarii, problematica larga abordatd, a impus cu necesitate o serie de
contributii personale, cele mai importante fiind urmatoarele:

S-a sistematizat un volum mare de informatii, aduse la zi, privind:

¢ Stadiul actual al cercetarilor in domeniul evaludrii i recuperdrii partiale a caldurii
la motoarele diesel;

e Consideratii privind transferul de caldurd si performantele schimbatoarelor de
caldura;

e Alegerea schimbatoarelor de caldura;

o Cercetir experimentale privind nivelul de performantd si evaluarea distributiei
energiei in cazul motoarelor diesel de mare putere;

e Evaluarea prin calcul a performantelor energetice ale caldurilor si a nivelului de
poluare pentru motorul diesel supraalimentat cu racirea intermediara a aerului;

¢ Interpretarea criticd a datelor de calcul in juxtapunere cu date experimentale in

legatura cu nivelul de performante si cu fluxul termic evacuat prin uleiul de ungere
in cazul motorulut ALCO R-251 FLO;

e Calculul si cercetarea experimentala privind performantele racitorului de ulei al
motorulut ALCO R-251 FLO;

e Concluzii generale.
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Concluzii generale

A fost tratata de ansamblu problematica cogenerarii energiei, atat in cazul utilizarii ca
sursa primard a motorului diesel de mare putere, cat si in cazul folosirii unor instalatii
specifice cogenerarii.

Cu un caracter pregnant de originalitate este si calculul numeric global simplificat al
diagramei Sankey.

Calculul de detaliu al ciclului real cu evidentierea variatiei presiunii in cilindru in
raport cu unghiul de maniveld motoare, este efectuat in regim cuasistationar de curgere, pe
traseele de schimb de gaze, care este acoperitor, din punct de vedere al preciziei, pentru
motoare cu viteze medii ale pistonului de pana la /0 m/s.

A fost completatd organigrama programului complex utilizat cu subrutine ce permit
evidentierea caldurilor evacuate in echipamentele auxiliare ale motorului.

O contributie de esenta adusa prin teza de doctorat este si sistematizarea informatiilor
privind preciziile ce trebuie asigurate la masurdri ale parametrilor energetici §i de stare in
cazul incercarii motoarelor cu ardere interna.

S-a efectuat o interpretare extinsa in juxtapunere a datelor experimentale cu date de
calcul pentru incercarea experimentald a motoarelor diesel.

A fost interpretatd de detaliu metodologia i rezultatele obtinute relativ la caldura
preluatd cu uleiul de racire, foarte importantd energetic si pentru cresterea fiabilitatii,
caracteristica complexului motor ALCO R-251 FLO si s-a insistat si asupra caldurilor
preluate de celelalte echipamente auxiliare.

S-au dezvoltat cercetari teoretice si experimentale asupra racitorului de ulei pentru
motorul ALCO R-251 FLO.

S-a Intocmit ecuatia criteriala pentru familia de racitoare de ulei de tip ALCO 18 m’,
care permite generalizarea rezultatelor si utilizarea acestora, cu care se pot stabili parametri de
functionare optima ai racitoarelor, de catre ingineri si cercetdtori in domeniul racitoarelor de
ulei.

Realizarea unei secvente de calcul cu programul MATLAB pentru simularea
proceselor care au loc in racitorul de ulei.

Bibliografia utilizata este la zi, cu un numar corespunzator de lucrari proprii publicate
de catre autoarea lucrarii de doctorat. Este de subliniat ca lucrarile au fost foarte bine primite
de specialisti cu ocazia prezentarii acestora si au fost, in genere, editate in reviste si in volume
ale unor manifestari stiintifice de prestigiu cu numere .S.B.N.

Anexele judicios intocmite, cu date numerice proprii cercetarilor experimentale si
obtinute prin calcul cu ajutorul calculatorului, completeazd informatiile date prin teza de
doctorat.

Prin contributiile personale aduse, lucrarea se constituie ca un Instrument util
proiectantului si chiar personalului de exploatare care, cu ocazia reparatiilor capitale, poate
solicita perfectionarea de ansamblu a echipamentelor de prelevare a caldurilor reziduale si, in
mod special, pentru cele ce privesc racirea uleiului.
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ANEXA S
VALORILE PARAMETRILOR TERMOGAZODINAMICI OBTINUTI
iN URMA SIMULARII, PENTRU MOTORUL ALCO R 251 FLO

Tabel 1

Nr.crt. @ P2e P2 Tae T, P3.1 T ps-2 T2

[RAC] [bar] [bar] [K] [K] [bar] [K] [bar] [K]

1. 214.67 1.68 1.72 381.4 368.5 1.12 908.2 2.1 1153
2. 219.67 1.68 1.72 381.36 368.4 1.13 876.1 2.08 1146 4
3. 224 .67 1.67 1.72 381.3 368.2 1.14 840.5 2.02 1135.3
4. 229.67 1.67 1.72 381.23 368.1 1.15 804 .2 1.95 1122.3
5. 234 .67 1.67 1.71 381.16 368 1.15 770.3 1.89 1109
6. 239.67 1.67 1.71 '381.08 367.9 1.15 7401 1.82 1096.3
7. 244 67 1.67 1.71 381.01 367.8 1.15 714.3 1.76 1084
8. 249.67 1.67 1.71 380.94 367.7 1.14 692.8 1.71 1072.3
9. 254 .67 1.67 1.71 380.88 367.6 1.13 675.1 1.65 1061.1
10. 259.67 1.66 1.71 380.82 367.6 1.11 660.9 1.6 1050.4
11. 264.67 1.66 1.71 380.77 367.6 1.11 657.7 1.56 1040.1
12. 269.67 1.66 1.71 380.73 367.6 1.12 666.1 1.51 1030.2
13. 274.67 1.66 1.71 380.7 367.6 1.16 688.6 1.47 1020.6
14. 279.67 1.67 1.71 380.67 367.7 1.22 726.2 1.43 1011.4
15. 284.67 1.67 1.71 380.66 367.7 1.3 781 1.39 1002.4
16. 289.67 1.67 1.71 380.67 367.8 1.43 851.2 1.35 993.6
17. 294 .67 1.67 1.71 380.7 367.9 1.59 931.2 1.32 985.6
18. 299.67 1.67 1.71 380.76 368 1.77 1013.9 1.29 977.4
19. 304.67 1.67 1.72 380.84 368.1 1.97 1089.8 1.26 969.2
20. 309.67 1.67 1.72 380.96 368.2 2.17 1152.9 1.23 961.3
21. 314 .67 1.68 1.72 381.1 368.3 2.34 1199.8 1.2 953.1
22. 319.67 1.68 1.72 381.23 368.3 2.47 12304 1.18 944 4
23. 324 67 1.68 1.72 381.34 368.3 2.54 1244 1.16 934 .2
24. 329.67 1.68 1.72 | 381.43 368.3 2.53 12427 1.15 921.1
25. 334 .67 1.67 1.72 381.48 368.2 2.45 1230.8 1.14 904.4
26. 339.67 1.67 1.72 381.51 368.1 2.34 1214 1.13 883.7

27. 344.67 1.67 1.71 381.5 368 2.23 1196.4 1.13 860
28. 349.67 1.67 1.71 | 381.46 367.9 2.12 1179.5 1.13 834 .9
29. 354.67 1.67 1.71 I 381.4 367.7 2.02 1163.3 1.13 810.4
30. 359.67 1.66 1.71 | 381.34 367.6 1.93 1147.9 1.12 787.6
31. 364 .67 1.66 1.71  381.27 367.5 1.85 11331 1.12 767.4

32. 369.67 1.66 1.71 | 381.21 367.5 1.77 1118.9 1.11 750
33. 374 .67 1.66 1.7 i 381.15 367.4 1.7 11054 1.1 735.3
34. 379.67 1.66 1.7 © 381.09 367.4 1.64 10924 1.08 723.2
35. 384.67 1.66 1.7 . 381.04 367.4 1.57 1080 1.08 718.3
36. 389.67 1.66 1.7 . 381.01 367 .4 1.52 1068.1 1.08 721.2
37. 394 .67 1.66 1.7 . 380.98 367.4 1.46 1056.7 1.1 733.4
38. 399.67 1.66 1.71 | 380.96 367.5 1.41 1045.8 1.13 7557
39. 404 .67 1.66 1.71 | 380.94 367.5 1.36 1035.2 1.19 789.8
40. 409.67 1.66 1.71 ' 380.94 367.6 1.32 1025 1.26 834.9
41. 414 .67 1.67 1.71 | 380.94 367.7 1.28 1016 1.37 888.2
42. 419.67 1.67 1.71 | 380.96 367.8 1.24 1006.5 1.49 9459
43. 424 .67 1.67 1.71 | 380.99 367.9 1.21 997.8 1.62 1002.3
44. 429.67 1.67 1.71 | 381.04 368 1.18 989.2 1.75 1052.7
45. 434.67 1.67 1.72 ! 381.08 368.1 1.16 980.2 1.88 1093.9
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Tabel 1 (continuare)

Nr.crt. @ Pze P2 T2 T; P31 T34 P3-2 LE®
[RAC] | [bar] | [bar] (K] [K] par] | [K] | [bar] [K]

46. 444 67 1.67 1.72 381.13 368.1 1.13 956.4 2.06 11447
47. 449 .67 1.67 172 381.12 368.1 1.12 937.5 2.11 1154 .4
48. 454 .67 1.67 1.71 381.09 368 1.12 911.7 2.11 11564 .9
49, 459.67 1.67 1.71 381.04 367.9 1.13 879.8 2.08 1148.4
50. 464.67 1.67 1.71 380.99 367.8 1.14 844 2.02 1137.3
51. 469.67 1.67 1.71 380.92 367.7 1.14 807.5 1.95 1124 .1
52. 474 .67 1.66 1.71 380.85 367.5 1.15 773.3 1.88 1110.8
53. 479.67 1.66 1.71 .380.77 367.4 1.15 742.9 1.82 1098
54. 484 67 1.66 1.7 380.7 367.3 1.15 716.8 1.76 1085.7
55. 489.67 1.66 1.7 380.63 367.3 1.14 695.2 1.7 1073.9
56. | 494.67 1.66 1.7 380.57 367.2 1.13 677.3 1.65 1062.6
57. 499.67 1.66 1.7 380.51 367.2 1.11 663 1.6 1051.8
58. 504.67 1.66 1.7 380.47 367.1 1.11 659.8 1.55 1041.5
59. 509.67 1.66 1.7 380.43 367.2 1.12 668.2 1.51 1031.5
60. 514.67 1.66 1.7 380.4 367.2 1.16 690.7 1.47 1021.9
61. 519.67 1.66 1.7 380.39 367.2 1.21 728.4 1.43 1012.6
62. 524 .67 1.66 1.7 380.38 367.3 1.3 783.3 1.39 1003.6
63. 529.67 1.66 1.7 380.39 367.4 1.43 853.6 1.35 994 .8
64. 534.67 1.66 1.71 380.43 367.5 1.59 933.7 1.32 986.8
65. 539.67 1.66 1.71 380.49 367.6 1.77 1016.4 1.29 978.5
66. 544 .67 1.67 1.71 380.58 367.7 1.97 1092.2 1.26 970.4
67. 549.67 1.67 1.71 380.7 367.8 2.16 1155.2 1.23 962.3
68. 554 .67 1.67 1.71 380.84 367.9 2.33 1202 1.2 954 1
69. 559.67 1.67 1.71 380.96 367.9 2.47 12324 1.18 9454
70. 564.67 1.67 1.71 381.08 367.9 2.54 1245.8 1.16 935.2
71. 569.67 1.67 1.71 381.16 367.9 2.52 1244 4 1.15 922.1
72. 574.67 1.67 1.71 381.22 367.8 2.45 1232.4 1.14 9054
73. 579.67 1.67 1.71 381.24 367.7 2.34 12155 1.13 884.7
74. 584 .67 1.66 1.71 381.22 367.6 2.22 1197 .8 1.13 861
75. 589.67 1.66 1.71 381.18 367.5 212 1180.8 1.13 835.9
76. 594 .67 1.66 1.7 381.12 367.4 2.02 1164.6 1.12 811.4
77. f 599.67 1.66 1.7 381.05 367.3 1.93 1149 1.12 788.6
78. 604.67 1.66 1.7 380.99 I 367.2 1.85 1134.1 1.12 768.4
79. 609.67 1.66 1.7 380.92 367.1 1.77 1119.9 1.11 751
80. 614.67 1.66 1.7 380.87 367 1.7 1106.3 1.1 736.2
81. 619.67 1.65 1.7 380.81 367 1.63 1093.3 1.08 724 .1
82. 624.67 1.65 1.7 380.77 | 367 1.57 1080.8 1.08 719.2
83. 629.67 1.65 1.7 380.74 ! 367 1.51 1068.9 1.08 7221
84. 634.67 1.66 1.7 380.72 367.1 1.46 1057 4 1.1 734.2
85. 639.67 1.66 1.7 380.71 367.1 1.41 1046 .4 1.13 756.4
86. 644 .67 1.66 1.7 380.7 , 367.2 1.36 1035.8 1.18 790.3
87. 649.67 1.66 1.7 380.7 | 367.3 1.32 1025.6 1.26 835.3
88. 654.67 1.66 1.7 380.71 | 367.4 1.28 1016.5 1.36 888.4
89. 659.67 1.66 1.71 380.73 | 367.5 124 1007.1 1.48 9459
90. 664.67 1.66 1.71 380.76 367.6 1.21 998 .1 1.61 1002
91. 669.67 1.67 1.71 380.81 367.7 1.18 989.4 1.75 1052.2
92. 674.67 1.67 1.71 380.87 367.8 1.15 980.3 1.87 1093.2
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Tabel 1 (continuare)

Nr.crt. @ P2e p: T, T, Ps-1 T, | 2% T;,
[RAC] [(bar] (bar] (K] (K] [bar] (K] [bar] [K]
93. 679.67 1.67 1.71 380.9 367.8 1.14 969.9 1.98 1123.7
94. 684.67 1.67 1.71 380.91 367.8 1.12 956.2 2.06 1143.8
95. 689.67 1.67 1.71 380.9 367.8 1.12 937 2.1 1153.4
96. 694.67 1.67 1.71 380.87 367.7 1.12 911.1 2.11 1153.9
97. 699.67 1.66 1.71 380.82 367.6 1.13 879 2.07 11474
98. 704.67 1.66 1.71 380.77 367.5 1.13 843.4 2.02 1136.2
99. 709.67 1.66 1.7 380.7 367.4 1.14 807 1.95 1123.1
100. 714.67 1.66 1.7 .380.62 367.2 1.15 773 1.88 1109.8
101. 719.67 1.66 1.7 380.55 367.1 1.15 742.7 1.82 1097
102. 724.67 1.65 1.7 380.48 367 1.15 716.8 1.76 1084.7
103. 729.67 1.65 1.7 380.41 367 1.14 695.2 1.7 1072.9
104. 734.67 1.65 1.7 380.35 366.9 1.13 677.3 1.65 1061.7
105. 739.67 1.65 1.7 380.29 366.9 1.11 663.1 1.6 1050.9
106. 744.67 1.65 1.7 380.25 366.9 1.11 659.8 1.55 1040.5
107. 749.67 1.65 1.7 380.22 366.9 1.12 668.1 1.51 1030.5
108. 754.67 1.65 1.7 380.19 366.9 1.16 690.6 1.46 1020.9
109. 759.67 1.65 1.7 380.18 367 1.21 728 1.42 1011.6
110. 764.67 1.65 1.7 380.18 367 1.3 782.6 1.39 1002.6
111. 769.67 1.66 1.7 380.19 367.1 1.42 852.5 1.35 993.9
112. 774.67 1.66 1.7 380.23 367.2 1.58 932.2 1.32 985.9
113, 779.67 1.66 1.7 380.3 367.3 1.77 1014.5 1.29 977.6
114. 784.67 1.66 1.7 380.39 367.4 1.96 1090.1 1.25 969.4
115. 789.67 1.66 1.71 380.51 367.5 2.16 1152.9 1.22 961.2
116. 794.67 1.66 1.71 380.64 367.6 2.33 1199.6 1.2 953
117. 799.67 1.66 1.71 380.77 367.7 2.46 1230 1.18 9443
118. 804.67 1.66 1.71 380.88 367.7 2.53 1243.5 1.16 933.9
119. 809.67 1.66 1.71 380.96 367.6 2.51 1242.1 1.14 920.8
120 814.67 1.66 1.71 381.01 367.6 2.44 1230.2 1.13 903.9
121. 819.67 1.66 1.71 381.03 367.5 2.33 1213.4 1.13 883.3
122. 824.67 1.66 1.7 381.01 367.4 2.22 1195.8 1.13 859.6
123. 829.67 1.66 1.7 380.96 367.2 2.11 1178.9 1.12 834.7
124, 834.67 1.66 1.7 380.9 367.1 2.01 1162.8 1.12 810.3
125. 839.67 1.65 1.7 380.83 367 1.93 1147.3 1.12 787.7
126. 844.67 1.65 1.7 380.76 366.9 1.84 1132.5 1.11 767.6
127. 849.67 1.65 1.7 380.7 366.9 1.77 1118.4 1.11 750.3
128. 854.67 1.65 1.69 380.64 366.8 1.69 1104.8 1.1 735.6
129. 859.67 1.65 1.69 380.59 366.8 1.63 1091.9 1.08 723.5
130. 864.67 1.65 1.69 380.55 366.8 1.57 1079.5 1.08 718.7
131. 869.67 1.65 1.69 380.52 366.8 1.51 1067.6 1.08 721.7
132, 874.67 1.65 1.69 380.51 366.8 1.46 1056.2 1.1 734
133. 879.67 1.65 1.7 380.5 366.9 1.41 1045.3 1.13 756.3
134, 884.67 1.65 1.7 380.49 367 1.36 1034.8 1.18 790.4
135. 889.67 1.65 1.7 380.49 367.1 1.31 1024.6 1.26 835.6
136. 894.67 1.66 1.7 380.51 367.2 1.28 1015.6 1.36 889
137. 899.67 1.66 1.7 380.53 367.3 1.24 1006.3 1.48 946.7
138. 904.67 1.66 1.7 380.57 367.4 1.2 997.3 1.62 1003.1
139. 909.67 1.66 1.7 380.62 367.5 1.18 988.7 1.75 1053.7
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Tabel 1 (continuare)

Nr.crt. ® P2e p: T,. T, P31 Ty, Ps-2 T;.,
[RAC] [bar] [bar] [K] [K] [bar] /K] [bar] [K]
140. 919.67 1.66 1.71 380.71 367.6 1.13 969.4 1.98 1125.5
141. 924.67 1.66 1.71 380.72 367.6 1.12 955.8 2.06 1145.7
142, 929.67 1.66 1.71 380.71 367.6 1.12 936.7 2.1 1155.4

Tabel 2

Nr. @ p T dg/dfi

crt. | [RAC] [bar] [K] [kJ/RAC]

1. 209.7 1.8 406.4 0

2. 214.7 1.84 409.5 0

3. 219.7 1.89 413.1 0

4. 224.7 1.96 4173 0

5. 229.7 2.03 422 0

6. 234.7 2.12 427 .4 0

7. 239.7 2.23 433.4 0

8. 2447 2.35 440.2 0

9. 249.7 2.49 4478 0

10. 254.7 2.66 456.3 0

11. 259.7 2.86 465.8 0

12. 264.7 3.1 476.3 0

13. 269.7 3.38 488.1 0

14. 274.7 3.71 501.2 0

15. 279.7 4.12 515.8 0

16. 284.7 461 532.1 0

17. 289.7 5.21 550.2 0

18. 294.7 5.94 570.5 0

19. 299.7 6.85 593.1 0

20. 304.7 8 618.4 0

21 309.7 9.44 646.7 0

22. 314.7 11.27 678.1 0

23. 319.7 13.61 713 0

24, 324.7 16.62 751.5 0

25. 329.7 20.45 793.3 0

26. 334.7 26.24 837.9 0

27. 339.7 32.23 883.4 0

28. 344.7 38.95 926.9 0

29. 349.7 44.77 963.4 0

30. 354.7 50.49 991.7 0.049

31 359.7 55.7 1054.4 0.356

32. 364.7 66.03 1266.6 1.179

33. 369.7 85.49 1736 2.419
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Tabel 2 (continuare)

Nr. @ P T dq/dfi
crt. | [RAC] [bar] [K] [kJ/RAC]
34. | 3747 106.65 2371.3 3.088
351 3797 114.4 2864.5 2.159
36. | 384.7 104.04 3004.6 0.661
37.| 389.7 86.43 2913.8 0.065
38. | 3947 71.25 2778.7 0
39| 399.7 59.35 2656.3 0
40. | 404.7 49.28 2547.1 0
41. | 409.7 41.38 2449.7 0
42. 1 4147 35.16 2362.7 0
43. | 4197 30.22 2284.8 0
44. | 4247 26.27 2215 0
45. | 4297 23.07 2152.1 0
46. | 4347 20.47 2095.6 0
47. | 4397 18.33 2044.5 0
48. | 4447 16.56 1998.3 0
49. | 4497 15.09 1956.6 0
50. | 454.7 13.85 1918.8 0
51. 1 4597 12.8 1884.5 0
52. | 464.7 11.92 1853.4 0
53. | 469.7 11.16 1825.3 0
54. | 4747 10.52 1799.8 0
55. | 479.7 9.97 1776.7 0
56. | 484.7 9.5 1755.8 0
57. 1 489.7 9.09 1737 0
58. | 4947 8.75 1720 0
59. | 4985 8.46 1708.1 0
60. | 499.7 8.42 1704.1 0
61. | 504.7 8.16 1686.5 0
62. | 509.7 7.89 1669.3 0
63. | 514.7 7.61 1651.8 0
64. | 519.7 7.32 1633.4 0
65. | 5247 7 1613 0
66. | 529.7 6.63 1589.9 0
67. | 534.7 6.21 1563.5 0
68. | 539.7 5.74 1533 0
69. | 544.7 5.23 1498 .6 0
70. | 5497 4.7 1460.6 0
71. | 5547 4.18 1419.7 0
72. | 559.7 3.67 1377 0
73. | 564.7 3.24 1336.1 0
74. | 569.7 291 1301.6 0
75. | 5747 2.69 1275.2 0
76. | 579.7 2.53 1254.6 0
77. | 584.7 2.4 1236.4 0
78. | 589.7 2.29 1219.1 0
79. | 594.7 2.18 1202.5 0
80. | 599.7 2.08 1186.5 0
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Tabel 2 (continuare)

Nr. @ P T dg/dfi
crt. [RAC] [bar] [K] [kJ/RAC]
81. 604.7 1.99 1171.2 0
82. 609.7 1.9 1156.3 0
83. 614.7 1.83 1142 0
84. 619.7 1.75 1128.1 0
85. 624.7 1.69 1114.5 0
86. 629.7 1.62 1101.2 0
87. 634.7 1.56 1088.2 0
88. 639.7 1.51 1075.5 0
89. 644.7 1.45 1063 0
90. 649.7 1.4 1050.8 0
9l. 654.7 1.37 1036.2 0
92. 659.7 1.31 1021.9 0
93. 664.7 1.28 1000.3 0.01
94. 669.7 1.24 967 0.04
95. 674.7 1.22 916 0.08
96. 679.7 1.21 842.7 0.16
97. 684.7 1.22 748.9 0.27
98. 689.7 1.24 650.8 0.42
99. 694.7 1.28 564.8 0.61
100. 699.7 1.33 498.6 0.83
101. 704.7 1.38 451.5 1.08
102. 709.7 1.42 420.5 1.33
103. 714.7 1.44 401.5 1.6
104. 719.7 1.46 390.5 1.86
105. 724.7 1.48 384.5 2.12
106. 729.7 1.49 381.5 2.38
107. 734.7 1.51 380.1 2.62
108. 739.7 1.52 379.8 2.86
109. 744.7 1.54 379.7 3.09
110. 749.7 1.55 379.8 3.31
111, 754.7 1.55 379.7 3.53
112. 759.7 1.55 379.6 3.74
113. 764.7 1.55 379.4 3.96
114, 769.7 1.55 379.1 4.18
115. 774.7 1.54 378.8 4.41
116. 779.7 1.54 378.7 4.64
117. 784.7 1.53 378.4 4.88
118. 789.7 1.53 377.9 5.11
119. 794.7 1.54 3775 5.35
120. 799.7 1.54 377.5 5.6
121. 804.7 1.54 377.8 5.85
122. 809.7 1.54 378.1 6.1
123. 814.7 1.54 378.6 6.35
124, 819.7 1.54 379.1 6.6
125. 824.7 1.55 379.7 6.83
126. 829.7 1.55 380.4 7.07
127. 604.7 1.99 1171.2 0
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Tabel 2 (continuare)

Nr. @ P T dg/dfi
crt. [RAC] [bar] [K] [kJ/RAC]
128. 834.7 1.56 381.1 7.29
129. 839.7 1.56 381.8 7.5
130. 844.7 1.57 382.5 7.7
131. 849.7 1.58 383.3 7.88
132. 854.7 1.58 384.2 8.06
133. 859.7 1.59 385.1 8.22
134, 864.7 1.6 386.1 8.37
135. 869.7 1.61 387 8.5
136. 874.7 1.62 387.9 8.61
137. 879.7 1.62 388.8 8.7
138. 884.7 1.63 389.7 8.77
139. 889.7 1.63 390.6 8.82
140. 894.7 1.64 391.5 8.85
141. 899.7 1.64 392.6 8.87
142. 1 904.7 1.65 394 8.88
143. | 909.7 1.67 395.5 8.88
144. 1 9147 1.68 3973 8.88
145. 919.7 1.7 399.5 8.87
146. 924.7 1.73 402.2 8.87
147. 929.7 1.77 405.4 8.87

BUPT



BUPT



ANEXA 6

REPREZENTAREA FUNCTIILOR p, = f{t), ¢, =f(t), A, = f(t) PENTRU ULEIUL M40
SUPER 2
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ANEXA 7

VARIATIA VASCOZITATII CINEMATICE A ULEIULUI M 40 SUPER 2 CU
TEMPERATURA
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ANEXA 8

VARIATIA FLUXULUI TERMIC PENTRU R{XC,ITORUL DE ULEI
ALCO-18 M* IN FUNCTIEDE ¢, ¢, V,,

Temperatura apei la intrare t ; [°C]

62

2 x< =g o~ hd el o

60
64

Temperatura uleiulut la intrare t'u

Debit de ulei V, = 18,3

Fluxul de caldurd Q [kW]

pPAV. T

Debit de a
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ANEXA9

PROGRAM MATLAB PENTRU DETERMINAREA SI
REPREZENTAREA PARAMETRILOR TERMICI AI APEI DE RACIRE
PENTRU RACITORUL DE ULEI ALCO 18M’

%Determinarea mdrimilor caracteristice ale apei obtinute pe cale experimentala:
%0,, kw, ww

mucu=32.515;

tprimu=[79.8 80.1 79.9 80 79.8 80.1 80-79.9 80.1 80 79.9 79.8 80.1 79.8 79.9 79.8 80 79.9
79.8 80];

Quin=[207.03 208.06 208.06 209.09 210.12 210.12 214.24 212.18 214.24 215.27 214.24
215.27216.3216.3 215.27 216.3 217.33 218.36 217.33 219.39];
tsecu=round(20.*(tprimu-Quin./mucu))./20,

cw=4.186;

tprimw=[62 62.15 62.25 62.3 62.45 62.55 62.6 62.7 62.8 62.95 63 63.15 63.25 63.3 63.4 63.5
63.6 63.75 63.85 64];

Qwin=[194.97 195.94 195.94 196.91 197.88 197.88 201.76 199.82 201.76 202.73 201.76
202.73 203.7 203.7 202.73 203.7 204.67 205.64 204.67 206.61];

mw=[10410.8 11.1 11.6 12.2 12.813.513.914.715.1 156 16.416.917.317.7 18.1 18.7
19.2 19.6 20.8];

mwcw=mw.*cw;

tsecw=round(20.*(tprimw+Qwin./mwcw))./20,

Qu=mucu.*(tprimu-tsecu),
Qw=mw*cw.*(tsecw-tprimw),

Q=(1/2).*(Qu+Qw),

deltatmce=((tprimu-tsecw)-(tsecu-tprimw))./(log((tprimu-tsecw)./(tsecu-tprimw)));
deltatm=0.97*deltatmcc;

Aw=15.79;
kw=1000*Q./(Aw.*deltatm),
Vw=0.001*mw;
Sw=0.011699;

ww=Vw/Sw,

Y%Reprezentarea marimilor caracteristice ale apei de rdcire

plot(mw,Q,"*r');
figure; plot(ww,kw,"*r'");
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PROGRAM MATLAB PENTRU DETERMINAREA §I
REPREZENTAREA PARAMETRILOR TERMICI AT ULEIULUI
PENTRU RACITORUL DE ULEI ALCO 18M’

%Determinarea mdrimilor caracteristice ale uleiului obtinute pe cale experimentald:
%Q.,, ku, alphau, Reu, Nuu, j, Stu

cu=2.040;
mu=[44.4526.164738.1839510.110911.712413.21441481616.517.418];,
mucu=mu¥*cu;

tprimu=[79.9 79.8 80 79.9 80.1 80 79.9.79.8 79.9 79.8 80 79.9 80.1 80 80.1 79.9 80.1 79.8
79.9 80];

Quin=[69.01 80.34 95.79 104.03 115.36 124.63 131.84 145.23 150.38 172.74 172.01 174.07
183.34 194.67 197.76 209.09 208.06 218.36 216.30 226.60];
tsecu=round(20.*(tprimu-Quin./mucu))./20,

tprimw=[62 62.1 62.2 62.25 62.2 62.25 62.15 62.1 62.15 62.2 62.15 62.25 62.3 62.2 62.3
62.2562.1562.2 62.1 62.15];

Qwin=[64.99 75.66 90.21 97.97 108.64 117.37 124.16 136.77 141.62 153.26 161.99 163.93
172.66 183.33 186.24 196.91 195.94 205.64 203.70 213.40];

mw=20.8;

cw=4.186;

mwcw=mw¥cw;

tsecw=round(20.*(tprimw+Qwin./mwcw))./20,

Qu=mucu.*(tprimu-tsecu),
Qw=mwcw. *(tsecw-tprimw),

Q=(1/2).*(Qu+Qw),

deltatmcc=((tprimu-tsecw)-(tsecu-tprimw))./(log((tprimu-tsecw)./(tsecu-tprimw)));
deltatm=0.97*deltatmcc;

Au=19.68;
ku=1000*Q./(Au.*deltatm),
Vu=1.156*mu*0.001;
Su=0.01165;

wu=Vu/Su,

de=0.009; di=0.007; dech=0.0077; lambdat=109;
alphaw=7938.437; lambdaw=0.697;
niuu=0.000027; lambdau=0.143;

alphau=1./((1./ku)-(de/(2*lambdat))*log(de/d1)-( 1/alphaw)*(de/d1)),
Reu=wu*de/niuu,

Nuu=alphau*de/lambdau,

Pru=335.487;

Stu=Nuu./(Reu*Pru),

J=Stu.*((Pru)*(2/3)),
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%Determinarea marimilor caracteristice ale uleiului obtinute pe cale analitica:
%Qt, kut, alphaut, Reut, Nuut, jt, Stut

mw=20.8; cw=4186; row=981.055; niuw=0.000000446; Prw=2.79; Prpw=2.86;
lambdaw=0.657; Sw=0.11699;

cu=2040; rou=871; Pru=335.487; Prpu=401.58; lambdau=0.143; niuu=0.000027,
Su=0.01165;

di1=0.007; de=0.009; dech=0.0077; lambdat=109; 1=1.181; n=608;

mut=[44.5566578995101111.512131414.5151617 18];
tprimut=80;
tprimwt=62;

wut=mut./(rou*Su),

Reut=wut.*de/niuu,
Nuut=(1.3)*((Reut.*Pru).*(0.33))*((Pru/Prpu)*(0.25)),
alphaut=Nuut.*]lambdau/de,

Stut=Nuut./(Reut.*Pru),

jt=Stut. *(Pru™(2/3)),

wwt=mw/(row*Sw),

Rewt=wwt*di/niuw,
Nuwt=0.012*((Rewt"(0.87))-280)*(Prw”"(0.4))*(1+(di/(2*1))*(2/3))*((Prw/Prpw)*(0.11)),
alphawt=Nuwt*lambdaw/di,

klt=pi./((1./(alphaut.*de))+(1/(2*lambdat))*log(de/di)+(1/(alphawt*di))),
Cw=mw*cw;

miut=mut.*cu/Cw,

hit=klt*1*n./(mut.*cu),

Al=1+muut"2; A2=A1.7(0.5); A3=(-hit).*A2; radfi=exp(A3);

fit=2./(1+miut+((1+radfi)./(1-radfi)).*((1+miut.~2).~(0.5))),
Qt=fit.*mut*cu.*(tprimut-tprimwt),
kut=1./((1./alphaut)+(de/(2*lambdat))*log(de/di)+(1/alphawt)*(de/di))

%Reprezentarea comparativa (experimental-analitic) a marimilor caracteristice uleiului

plot(mu,1000*Q,"*r',mut,Qt,'or");

figure; plot(wu,ku,"*r' wut kut,'or");

figure; plot(wu,alphau,*r',wut,alphaut,'or');
figure; plot(Reu,Nuu,'*r',Reut,Nuut,'or');
figure; plot(Reu,j,*r',Reut,jt,'or");
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