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Rezumat,

Lucrarea de fata are ca obiect principal optimizarea instalatiilor
termice din cladiri in scopul reducerii consumului energetic si a
emisiilor de CO, utilizand pompa de caldurd cuplata la sol. In
acest sens autorul a realizat un stand experimental cu ajutorul
caruia s-au obtinut Tmbunatatiri ale instatiilor termice pentru
incdlzirea si racirea cladirilor prin intermediul controlului asupra
turatiei pompei de circulatie. Lucrarea prezinta modele si
programe de simulare a schimbatoarelor de caldura cuplate la
sol, precum si posibilitatea hibridizarii pompelor de caldura ce
utilizeaza solul ca sursa de energie. S-au efectuat simulari
numerice pentru studiul capacitatii termofizice a solului utilizdnd
programul EED, simulari pentru consumurile de energie termica
cu ajutorul programului TRNSYS si simulari ale confortului termic
interior folosind programul THERMAL COMFORT. In final sunt
expuse avantajele obtinute prin cercetarile experimentale, contri-
butiile aduse si directiile viitoare de cercetare si promovare a
studiilor efectuate.
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CAP.1 INTRODUCERE

1.1 Consideratii asupra obiectului tezei de doctorat

in decursul ultimelor decenii ale mileniului doi si a primului deceniu al mileniului
trei omenirea a facut salturi uriase in toate sectoarele de activitate, dat fiind faptul
ca tehnica si tehnologia au avut o evolutie exponentiald, cu rezultate spectaculoase
si benefice. Totodata in aceasta perioada au aparut fenomene complexe precum
cresterea exploziva a populatiei, sporirea consumului energetic si deteriorarea
mediului Tnconjurator. Urmare a acestor fenomene, omenirea este confruntata cu o
triada de probleme: consumul de energie, protectia mediului, cresterea economica.

Si in tara noastra consumul de energie este in crestere continud, impunandu-se
luarea unor masuri drastice de reducere a acestuia. In Carta Verde (COM 769) din
29 mai 2000, “Pentru o Strategie Europeana in Aprovizionarea cu Energie”, Comisia
Uniunii Europene a subliniat trei aspecte legate de necesitatea promovarii
economisirii de energie:

- securitatea aprovizionarii cu energie deoarece, daca nu se iau masuri,
dependenta de import va atinge 70% in 2030;

- problemele de mediu sunt din ce in ce mai accentuate, iar 94% din productia
de emisii de gaze are loc in procesele de generare si utilizare a energiei;

- Uniunea Europeana (UE) are o influenta limitata asupra conditiilor de aprovizio-
nare cu energie.

Industrie Cladirile sunt o parte impor-
< tanta a culturii si a patrimoniului
european si ele joaca un rol de
seama in politica energetica a
UE, intrucét in sectorul construc-
tiilor consumul de energie repre-
zintd 41% din consumul de
energie primara (Fig. 1.1) [88].

Strategia economica a unei
dezvoltari durabile impune fin
mod cert promovarea eficientei
si utilizarea rationald a energiei
la nivelul cladirilor, consumator major de energie atadt in Romania cat si in tarile
membre ale UE. Astfel, in Roméania consumul de energie in sectorul constructiilor
ocupd locul doi in ierarhia diverselor ramuri de activitate umana, dupd transporturi.
In structura acestui consum ponderea cea mai mare o au procesele termice:
incalzirea incaperilor, conditionarea aerului si prepararea apei calde de consum. In
Romania se preia in aceste procese cca. 82%, in Italia cca. 91%, iar in S.U.A. cca.
76% din totalul energiei consumate in cladiri.

Studiile efectuate la nivelul tarilor membre ale UE, au indicat ca, pana in anul
2020, se poate economisi un procent de 26% din consumul de energie prezent in
cladiri [52], reprezentand o reducere cu 11% a consumului energetic total in tarile
UE, precum si un mod eficient de reducere a emisiilor de gaze cu efect de sera.

Constructii
3% Racire

Transport

Fig. 1.1 Consumul de energie primara din UE
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1.1 Consideratii asupra obiectului tezei de doctorat - 9

In acest context, economia de energie si reducerea emisiilor poluante reprezinta
doua caracteristici ce orienteaza eforturile de cercetare si dezvoltare si in domeniul
instalatiilor pentru constructii.

Progresele remarcabile realizate in privinta reducerii consumului anual de cal-
dura in constructiile civile precum si reducerea degajarilor de CO, sunt legate de
protocolul de la Kyoto (1997). Din acest motiv se impune promovarea eficientei
energetice a cladirilor, utilizarea rationala a energiei la nivelul cladirilor, dar si
utilizarea energiilor regenerabile, in ideea de a economisi combustibilii fosili si de a
reduce nivelul emisiilor poluante [76, 79, 81, 85, 72]. Studiile si cercetarile trebuie
axate pe probleme prioritare privind o noud orientare fatd de energetica cladirilor si
anume:

- reducerea consumurilor de energie la cladirile vechi, luandu-se o serie de
masuri din punct de vedere tehnic si economic;

- adoptarea de masuri pentru constructiile noi ce vizeaza economia de energie
concomitent cu cresterea gradului de confort.

Cresterea ponderii consumului de energie in cladiri la 30% din consumul total
national ca si obligatiile tarilor membre ale UE de a mari la 12,5% ponderea resur-
selor regenerabile din consumul comunitar de energie, argumenteaza cercetarea in
domeniul utilizarii resurselor regenerabile de energie pentru acoperirea cerintelor
igienice si de confort din cladirile civile si industriale.

Reducerea la minimum a consumului de energie conventionald presupune inte-
grarea cladirii Tn mediul inconjurator, respectiv medierea intre climatul exterior (cu
variatiile sale de temperaturda diurne si sezoniere, de iluminare si eoliene) si
conditiile necesare in mod normal pentru confortul uman [78, 87].

Reducerea consumului de energie necesarda pentru asigurarea conditiilor de
confort termic vizeaza atat micsorarea pierderilor prin anvelopa cladirilor cat si o
mai bunad gospodarire a energiei prin optimizarea gestionarii acesteia. In prima
categorie de masuri se incadreaza tehnologiile de reabilitare care conduc |a
fmbunatatirea performantelor de izolare termica a anvelopei cladirii [76, 79, 81]. In
cea de-a doua categorie se numara diverse sisteme si echipamente de incalzire cu
randament ridicat [83], reabilitarea, modernizarea si optimizarea instalatiilor
termice aferente cladirilor, utilizarea resurselor de energie regenerabile [72, 82, 85,
89], controlul riguros al calitatii aerului [77, 86], toate avand ca obiectiv asigurarea
standardelor de confort in vigoare si imbunatatirea lor continua. Pe aceasta linie se
inscrie si obiectul lucrarii de fata.

Potrivit Directivei Europene 2009/28/EC [111] promovarea surselor regenerabile
de energie ca o resursa energetica semnificativd si nepoluantd este unul din
principalele obiective ale politicilor energetice mondiale. Din analiza ratelor de
dezvoltare din ultimele trei decenii se constatd ca energia produsa din surse
regenerabile a inregistrat o crestere anuala de 2%. Este evident cd, pe termen
mediu, sursele regenerabile de energie nu pot fi privite ca alternativa totala la
sursele conventionale, dar este cert cd, datorita avantajelor pe care le au (resursele
locale abundente, ecologice, ieftine, independente de importuri), acestea trebuie
utilizate in complementaritate cu combustibilii fosili si energia nucleard. Din
categoria energiilor regenerabile cea mai raspandita, inepuizabild si mai accesibila
este energia solara, disponibild atat direct din radiatiile solare captabile cu panourile
solare termice, fotovoltaice, sau indirect, fiind stocata in sol, apa sau aer.
Echipamentul capabil sa foloseasca util caldura solara stocata in sol, apa sau aer
este pompa de caldura.

Chiar daca Romania are un potential ridicat pentru energiile regenerabile,
acestea inca nu sunt exploatate pe deplin [17].
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10 - Cap.1 Introducere

La data de 17 decembrie 2008, Parlamentul European a adoptat Directiva privind
sursele de energie regenerabild [90]. Pentru prima datda, aceasta directiva
recunoaste energia provenita din aer, cea geotermica (inclusiv cea din sol) si cea
hidrotermica ca sursa de energie regenerabild. Aceasta directiva deschide o
oportunitate majora pentru utilizarea pompelor de caldura la incalzirea si racirea
cladirilor noi si existente.

Cantitatea de energie preluatd de pompa de caldura din mediul ambiant care ur-
meazd sa fie luatd in considerare ca energie regenerabild, E.4 se calculeaza in
conformitate cu relatia [90]:

1

Ereg :Eu[l_ﬁJ (11)
in care: E, este energia termica utild produsa de pompa de caldurd; FPS=E,/Es., —
factorul de performanta sezonier mediu, estimat pentru pompa de caldurd; E.., -
consumul sezonier (pe perioada de calcul) de energie al sistemului cu pompa de
caldura.

Numai pompele de caldura, pentru care FPS>1,15/n vor fi luate in considerare,
unde n este raportul dintre productia totala bruta de energie electricd si consumul
de energie primara pentru producerea energiei electrice. Pentru tdrile din UE se
adopta o valoare medie n=0,4. Inseamna ca valoarea minima a coeficientului de
performanta sezonier ar trebui sa fie FPS=COP,., >2,875.

Utilizarea energiei geotermice pentru Iincalzirea/racirea spatiilor si pentru
prepararea apei calde de consum (a.c.c.) este consideratd o alternativa pentru un
mediu curat la tehnologiile clasice. Cele mai importante tehnologii pentru utilizarea
caldurii preluate din sol sunt pompele de caldura geotermice [7, 33].

In acest context general, lucrarea de fatd trateazd problematica optimizarii
instalatiilor termice din cladiri in scopul reducerii consumului de energie si a emisiilor
de CO, utilizdnd pompa de caldura cu comprimare mecanica de vapori cuplata la sol.

1.2 Continutul tezei de doctorat

Prezenta teza de doctorat are ca obiectiv principal optimizarea functional-
energetica a instalatiilor termice din cladiri utilizand pompa de cdldura cuplata la sol.
In vederea imbunatatirii performantelor sistemului existent, prin realizarea unui
stand experimental s-a propus un nou sistem pentru care cercetdrile experimentale
si numerice au confirmat reducerea consumului energetic si a emisiilor de CO..

Primul capitol introductiv prezinta unele consideratii privind obiectul si actua-
litatea tezei de doctorat precum si continutul acesteia, referindu-se la importanta
cladirilor atat ca parte a patrimoniului european cat si din punct de vedere
energetic, consumul de energie in sectorul constructiilor reprezentand 41% din
consumul de energie primara. Reducerea consumului de energie necesara pentru
asigurarea conditiilor de confort termic vizeazd o mai buna gospoddrire a energiei la
nivelul cladirilor prin optimizarea gestionarii acesteia. In aceasta categorie de masuri
se numara diverse sisteme si echipamente de incalzire/racire cu randament ridicat,
reabilitarea, modernizarea si optimizarea instalatiilor termice aferente cladirilor,
utilizarea resurselor de energie regenerabile si controlul confortului termic, abordate
in lucrare.

Capitolul 2 este destinat atat justificarii necesitatii utilizarii pompelor de caldura
pe baza legislatiei interne si internationale (Protocolul de la Kyoto din 1997 si
Directiva 2002/91/CE a Parlamentului European), fiind prezentate considerentele
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1.2 Continutul tezei de doctorat - 11

pentru introducerea pe scara din ce in ce mai largd a pompelor de caldura cu
comprimare de vapori in schemele de alimentare cu caldura/frig a cladirilor, cat si
expunerii principalelor probleme legate de principiul de functionare, calculul ciclul
termodinamic, limitele de rentabilitate si de capabilitate precum si de performantele
pompelor de caldurda cu electrocompresor, prin prisma indicatorilor economici si
energetici. Se continuda cu prezentarea regimurilor de functionare si cu o descriere
generala a pompelor de caldura geotermice (PCG), care cuprind o mare varietate de
sisteme ce pot folosi ca sursa de caldura apa freatica (PCAF), apa de suprafata
(PCAS) sau solul (PCCS), evidentiindu-se in detaliu avantajele si dezavantajele
acestora si rezultdnd oportunitatea implementarii pompelor de caldura cuplate la sol
cu schimbator de caldura vertical (sonda de sol) intr-un sistem de incalzire/racire.

Capitolul 3 se refera la principalele modele si programe de simulare a
schimbatoarelor de caldura din sol (SCS) precum si la transferul de caldura din
exteriorul si interiorul putului. Sunt evidentiate avantajele pompei de caldura ce
utilizeaza solul ca sursa de caldura, fata de un sistem conventional de conditionare a
aerului. Sunt prezentate comparativ modelele de simulare a transferului de caldura
din exteriorul putului forat (Kelvin, sursei cilindrice, Eskilson, sursei liniare finite,
pasului de timp scurt etc.) bazate fie pe metode analitice fie pe metode numerice si
modelele ce descriu transferul de cdldurd in interiorul SCS (unidimensional,
bidimensional, cvasi-tridimensional), cu descrierea amanuntita a fiecarui model.
Caracteristicilor modelelor numerice si analitice pentru SCS sunt sintetizate tabelar.
In final se efectueaza o descriere a principalelor programe de proiectare a SCS
bazate pe modelul sursei liniare si al sursei cilindrice, precum si a programelor de
simulare numericd TRNSYS si EED.

Capitolul 4 efectueaza o ampla sinteza documentara privind evolutia conceptiei
sistemelor hibride de pompe de caldura cuplate la sol, cu aspecte de noutate din
domeniu si unele contributii proprii. Pentru a reduce costul initial si a imbunatati
performanta sistemului de PCCS in cladirile cu necesar de energie termica
neechilibrat si pentru a echilibra efectiv incarcarea termica a solului, se recomanda
realizarea unui schimbator de caldura suplimentar pentru cedarea sau absorbtia
energiei termice excendentare.

Se prezinta posibilitatea de hibridizare a pompelor de caldura cuplate la sol cu
ajutorul unor sisteme sau echipamente, dintre care: schimbatoare de caldura
suplimentare, echipament de producere a apei calde de consum, panouri solare
termice, panouri solare fotovoltaice. In final se efectueaza o analizd a posibilitatii de
alimentare a PCCS cu energie electrica produsa de panourile fotovoltaice. In urma
simularilor efectuate s-a constatat ca prin hibridizarea sistemului PCCS cu un
echipament de panouri fotovoltaice se poate acoperi integral consumul de energie
electrica la functionarea sistemului PCSS pe durata intregului an. In situatiile cand
sistemul de stocare este incdrcat complet se pot alimenta si alti consumatori precum
sistemul de iluminat interior sau computerul de monitorizare si inregistrare a
datelor.

Capitolul 5 abordeaza aspectele teoretice conform legislatiei in vigoare pentru
determinarea sarcinii termice de incalzire, racire si preparare a apei calde de
consum. Pe baza acestora s-au efectuat calculele corespunzatoare pentru incinta
laboratorului experimental. De asemenea, se prezinta consumurile lunare de energie
termica pentru acoperirea sarcinii de incalzire si racire a laboratorului, precum si
consumurile energetice pentru prepararea apei calde de consum in cazul a patru
temperaturi diferite, calculate conform Mc001 si masurate experimental. Rezultatele
obtinute au fost ulterior folosite la alegerea echipamentelor, dimensionarea
instalatiei de fincalzire-racire, reglarea pompei de circulatie pentru sezonul de
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incalzire-racire in vederea obtinerii unor performante mai ridicate ale pompei de
caldura. In final s-a efectuat o analiza economico-energetici comparativd si a
performantelor de mediu pentru incalzirea/racirea laboratorului cu diverse surse de
energie primara. Rezulta ca fata de oricare din solutiile cu cazane termice, solutia de
incalzire si racire cu PCCS are o perioada de recuperare a investitiei suplimentare
mai mica decat durata de recuperare normata de 8-10 ani. De asemenea, pompa de
caldura are un consum de energie pentru incalzire mai mic cu 88...90% fata de
cazanele termice clasice, precum si emisii de CO, per kWh de caldura utila mai
reduse cu 38...57% fata de aceste sisteme, justificandu-se oportunitatea unei astfel
de investitii.

Capitolul 6 este una din partile esentiale ale tezei, fiind destinat studiilor si
cercetdrilor experimentale in sistemele de incalzire/rdcire si preparare a apei calde
de consum integrate cu pompa de caldura cuplata la sol. In prima parte se descrie
laboratorul de incercari, conceperea standului experimental al pompei de caldur3,
precum si conceperea si realizarea programului de cercetare experimentala. Se
propune un sistem de optimizare functionald a instalatiei de incalzire/racire prin
montarea unui vas tampon termic intre pompa de caldura si ventiloconvectoare, de
unde agentul termic este trimis prin intermediul unei pompe de circulatie cu turatie
variabild catre ventiloconvectoare. Pentru determinarea consumurilor energetice si
pentru calculul coeficientului de performanta se utilizeaza doua contoare de energie
termica si un contor electronic trifazat de energie electrica. Monitorizarea si
inregistrarea datelor din experimente este facuta cu ajutorul unui calculator
alimentat de la un tablou de distributie al laboratorului, diferit de cel al standului.

Sunt analizate solutiile de reducere a consumului energetic in sistemele de
incalzire, racire si preparare a apei calde de consum, efectuandu-se in acest sens
studii experimentale privind optimizarea energeticd a pomparii apei in instalatia
interioara de incalzire si reducerea consumului de energie si a emisiilor de CO, prin
micsorarea temperaturii pe tur. A rezultat faptul ca prin reglarea debitului pompei se
obtin consumuri de energie primara reduse la sursa de producere a energiei
termice, ceea ce conduce implicit la reducerea emisiilor de CO,. In urma analizei
corelarii debitului pompat cu necesarul de cdldura rezultd ca prin procedeul variatiei
turatiei cu ajutorul convertizorului de frecventa fata de procedeul start-stop se
realizeaza o micsorare a consumului anual de energie cu aproximativ 4%. Pentru
determinarea expresiei analitice a curbei de variatie a frecventei convertizorului de
frecventa prevazut la motorul pompei de circulatiei, in functie de ecartul de
temperatura, s-a aplicat interpolarea geometrica prin metoda celor mai mici patrate
si s-a elaborat un program de calcul in limbaj FORTRAN pentru microsisteme PC.
Cercetarile experimentale comparative in vederea obtinerii unei economii de energie
pentru incalzirea si racirea laboratorului au condus la performante mai ridicate ale
sistemului utilizand controlul turatiei pompei de circulatie in comparatie cu reglajul
clasic al instalatiei de pompa de caldura cuplata la sol (COP mai mare cu 7-8% si
emisii de CO, mai reduse cu 7,5-8%).

In continuare se determina performanta si consumul energetic pentru pompa de
caldura in diferite situatii de functionare, pentru ca in ultima parte sa se efectueze
un studiu comparativ al sistemelor de incélzire prin pardoseala radiantda si cu
radiatoare de joasa temperatura in conditiile asigurarii confortului termic adecvat.
Se descriu sistemele de incalzire prin pardoseala radianta si cu radiatoare de joasa
temperatura, se valideaza experimental modelul numeric elaborat pentru emisia
termica la pardoseli radiante si se efectueaza o comparatie intre performanta
energeticd a celor doua sisteme de incalzire, rezultdnd un COP cu doar 5% mai
mare n cazul sistemului de incalzire prin pardoseala fata de sistemul de incalzire cu
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radiatoare, dar numarul de porniri/opriri este de 3 ori mai mic in primul caz. Se
evalueaza apoi confortul termic interior, dezvoltandu-se un model matematic pe
baza indicilor PMV-PPD, in conformitate cu norma europeana EN ISO 7730, care apoi
se aplica pentru cele doua sisteme de incalzire analizate utilizdnd programul
specializat Thermal Comfort, constatandu-se cd sistemul de incdlzire prin pardoseala
conduce la un confort termic sporit (valori PMV mai mici cu 45...49%). In final se
sistematizeazad si centralizeaza avantajele si dezavantajele sistemelor de incalzire
prin pardoseala radianta si cu radiatoare.

Capitolul 7 este consacrat simularilor numerice cu ajutorul programelor
specializate. In scopul simularii capacitatii termofizice a solului folosind programul
EED se descriu principiile fizice ce stau la baza testului de raspuns termic al solului
pentru determinarea rezistentei termice reale a putului forat si conductivitatii
termice a solului, precum si echipamentul pentru efectuarea testului si se prezinta
analiza datelor cu evaluarea lor finala, determinarea temperaturii neafectate a
solului si rezultatele simularii. Cu ajutorul programului EED sunt reprezentate grafic
evolutiile temperaturilor medii ale fluidului de lucru in sol corespunzatoare puterii
termice de racire, incalzire si de preparare a apei calde de consum, pe o perioada de
simulare de 25 ani. Au fost simulate patru scenarii diferite, dintre care doua pentru
sezonul de iarnd (sarcina de baza si sarcina de varf pentru incalzire) si doua pentru
sezonul de vara (sarcina de bazad si sarcina de varf pentru racire). Analizand
evolutiile in timp ale temperaturilor fluidului din sol pentru sarcinile de varf se
observa ca acestea au valori aproximativ constante, sursa de caldura (solul)
regenerandu-se integral si in acest fel pompa de caldura cuplatd la sol isi va
mentine performantele ridicate in functionare. De asemenea, se efectueaza simulari
numerice utilizand programul TRNSYS pentru stabilirea consumului de energie
termica a laboratorului experimental si a consumului de energie termica pentru
prepararea apei calde de consum atat cu pompa de caldura cuplata la sol cat si cu
panourile solare termice. Din analiza datelor simulate si masurate s-au constatat
diferente de maximum 3,7% intre acestea la prepararea apei calde de consum cu
diverse temperaturi, de 2% pe perioada de racire si de 1,4% pe perioada de
incdlzire, putand fi astfel validate rezultatele experimentale.

In capitolul 8 se prezinta principalele concluzii in urma elaborarii acestei teze de
doctorat, facandu-se referire la posibilitatile de imbunatatire ale performantelor
sistemului de pompa de caldura cuplata la sol integrata in instalatiile termice din
cladiri si de reducere a emisiilor de CO, si se expun contributiile personale si
directiile viitoare de cercetare.

Rezultatele partiale ale studiilor si cercetarilor efectuate pe parcursul elaborarii
tezei de doctorat au fost valorificate prin publicarea a 17 lucrari, avand continutul
unor subcapitole din teza, in reviste de specialitate din tara si strainatate si publicatii
ale unor manifestari stiintifice internationale, dintre care 4 indexate ISI si 4 indexate
in BDI.

BUPT



CAP. 2 UTILIZAREA POMPEI DE CALDURA
CUPLATA LA SOL LA INCALZIREA/
RACIREA CLADIRILOR

v

2.1 Necesitatea utilizarii pompei de de caldura

Pompele de caldurd sunt instalatii moderne care se utilizeaza in ultimul timp ca o
alternativa la centralele termice pe hidrocarburi, avand o eficienta cu 50...75% mai
mare si cheltuieli de exploatare de 2...3 ori mai reduse. Acestea sunt instalatii
termoenergetice care consuma din exterior o anumita cantitate de energie sub
diferite forme: electrica, mecanica, termica, cinetica, solara etc.

Introducerea pe scara din ce in ce mai largd a pompelor de caldura cu
comprimare de vapori in schemele de alimentare cu caldura/frig a cladirilor este
determinata de mai multe considerente:

- existenta unor surse gratuite de caldura de tipul: aer (aerul exterior sau aerul
evacuat prin instalatiile de ventilare), apa (apa de suprafata, apa freatica, apa calda
uzata, apa geotermald) si sol [70];

- superioritatea sistemelor care utilizeaza pompe de caldura, atat din punct de
vedere economic, cat si din punct de vedere al protectiei mediului, prin reducerea
semnificativa a emisiilor de CO,;

- finlaturarea inconvenientelor provocate de utilizarea combustibililor clasici
(transport, stocare, poluare);

- posibilitatea utilizarii aceleiasi instalatii, printr-o simpld inversare a ciclului,
pentru racire in anotimpul calduros.

Prin realizarea unor cladiri cu necesar de caldura redus, impuse de preturile in
crestere ale energiei termice, suportate din ce in ce mai greu de consumatori, creste
si eficienta sistemelor de incdlzire ce utilizeaza surse de energie regenerabila.

Implementarea pompei de caldura intr-un sistem existent, conduce in mod firesc
la interactiuni cu sursa (sursele) de caldura din componenta acestuia. De la caz la
caz, pompa de caldurda poate coopera cu sursele clasice existente sau le poate
inlocui total daca efectul util (cantitatea si calitatea caldurii produse), precum si
eficienta economica a solutiei sunt acceptabile.

In cazul conceperii unui sistem nou de alimentare cu caldura avand in com-
ponenta si pompa de caldura, pot fi realizate inca din faza de conceptie a solutiei
toate conditiile necesare unei perfecte integrari a pompei de caldura in ansamblul
sistemului, astfel incat in toate situatiile functionale sa se obtina eficienta maxima.

Pompa de caldura cuplatd la sol obtine aproximativ trei sferturi din energia
necesara pentru incalzire/racire din sol, iar pentru restul utilizeaza ca energie de
actionare curent electric. Aceasta pompa de caldura ofera posibilitatea utilizarii
caldurii ecologice (energie solara acumulata in sol) pentru o incalzire economica si
ecologica. Pentru utilizarea practicd a acestei surse de energie trebuie respectate
urmatoarele criterii: disponibilitate suficientd, capacitate cdt mai mare de acumu-
lare, nivel cat mai ridicat de temperatura, regenerare suficienta, captare economica,
timp redus de asteptare.
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Necesitatea utilizarii pompelor de caldura in cladiri are la baza legislatia interna si
internationala. De mentionat in acest sens doua reglementari relativ recente:

- Protocolul de la Kyoto (1997), parafat si de Romania, are ca scop reducerea cu
minim 5% a emisiilor de gaze cu efect de sera fata de nivelul din anul 1990, in peri-
oada 2008-2013. Una din posibilitdti este reducerea consumurilor energetice prin
utilizarea pompelor de caldura cu agenti de lucru avand impact cat mai redus asupra
incalzirii atmosferei. Dintre masurile protocolului referitoare la pompele de caldura
se mentioneaza: reducerea consumurilor energetice in cladiri; limitarea emisiilor de
CO,; utilizarea de sisteme de incalzire/racire, alternative celor actuale, mai econo-
mice si mai putin poluante, pompele de cdldura fiind mentionate in acest sens.

- Directiva 2002/91/CE a Parlamentului European [110] privind performanta
energeticd a cladirilor transpusa in Romania in Legea 372/2005, intratd in vigoare
de la 1 ianuarie 2007, in care se mentioneaza metodologia de calcul a performantei
energetice a cladirilor, incluzand si instalatiile de producere a caldurii, printre care si
pompele de caldura.

In situatia realizarii de constructii moderne, cu izolatie termica Tmbunatatita si
sarcind termica redusa, utilizarea pompelor de caldurd reprezinta o buna alter-
nativa la solutiile clasice de incalzire/racire.

2.2 Principiul de functionare a pompei de caldura cu
comprimare mecanica de vapori

Pompa de caldurad este o instalatie termica care parcurge un ciclu termodinamic
Carnot inversat, consuma energie de actionare si produce un efect termic. Principiul
pompei de caldura a fost dezvoltat de William Thompson in anul 1852, iar prima
pompa de caldura a fost construita in Elvetia, la Zurich, in anul 1912.

Orice pompa de caldura preia caldura Es de la o sursa termica de un potential
coborat, aflat la o temperatura ts, iar cu ajutorul unei energii de actionare E, ii ridica
potentialul termic si o cedeaza unui consumator de caldura la o temperatura t,.

Denumirea de pompa de cdldura este preluatd de la pompa hidraulica, prin
similitudinea efectului realizat: pomparea unui lichid de la o indltime la alta este
inlocuita aici de ,pomparea caldurii” de la o temperatura la alta.

Pompa de caldura preia caldura de la sursa de caldura prin intermediul evapo-
ratorului (vaporizatorului) instalatiei si o cedeaza consumatorului prin condensator
(Fig. 2.1).

De la sursa Spre
de céaldura consumator
el . |1
-y H A
M
I
|

Compresor

Fig. 2.1 Schema de principiu a pompei de caldura
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O instalatie care include o pompa de caldura este constituita din trei componente
principale [72]:

- colectorul, care este de fapt evaporatorul circuitului frigorific;

- echipamentul frigorific;

- instalatia termica de incalzire/racire, preparare a apei calde.

e Sursa de caldura poate fi:

- un gaz sau aerul (aerul exterior, aerul cald din procese de ventilare sau de
racire, gaze calde din procese industriale);

- un lichid, denumit generic apa: apa de suprafata (rau, lac, mare), apa subte-
rana (freatica, geotermald), apa calda evacuata (menajera, recirculata la turnuri de
racire, tehnologicad);

- solul (cu avantajul accesibilitatii si al constantei temperaturii de la o adancime
de peste 4 m, dar si cu dezavantajul transferului scazut de caldura).

e Consumatorul de caldura. Pompa de caldura cedeaza energie termica la o
temperatura cat mai ridicata, in functie de solicitarea consumatorului de caldura.
Aceasta energie poate fi utilizata la:

- incalzirea unor spatii asociatéa unor sisteme de temperatura scazuta: radiatie
(panouri radiante, pardoseald), aer cald sau sisteme convective cu circulatie fortata
a aerului (ventiloconvectoare);

- Incalzirea apei (piscine, apa de consum sanitar, menajer sau tehnologic);

- realizarea unor procese tehnologice (uscare, distilare solutii, concentrare
saruri).

Este recomandat, ca de cate ori este posibil, consumatorului de caldura sa i se
asocieze si un consumator de frig, caz in care, cu aceeasi instalatie se vor realiza
ambele efecte: producerea de caldura si producerea de frig. Acest lucru se poate
obtine fie cu o instalatie reversibilda (pompa de caldurd/instalatie frigorifica), fie cu o
instalatie cu dublu efect (produce simultan si caldura si frig). Dintre aceste procese
cuplate se mentioneaza climatizarea aerului, iarna solicitandu-se incalzirea aerului,
iar vara racirea lui.

e Energia de actionare. Similar instalatiilor frigorifice din care deriva, pompele de
caldura pot utiliza pentru antrenare diverse forme de energie:

- electrica (instalatie cu electrocompresor);

- mecanica (instalatie cu compresor mecanic, energia de actionare fiind produsa
cu turbine detentoare); .

- termica (instalatie cu comprimare mecanica, cu absorbtie sau cu ejectie). In
acest caz se solicitd fie un combustibil care alimenteaza motorul termic al instalatiei
cu comprimare mecanica cu motor cu ardere interna, sau generatorul de vapori al
compresorului termochimic al instalatiei cu absorbtie cu ardere directa, fie un agent
cald (abur, condens, apa calda, gaze calde) care alimenteaza generatorul de vapori
al instalatiei cu absorbtie sau ejectorul instalatiei cu ejectie.

2.2.1 Schema si ciclul termodinamic al pompei de de caldura

Pompa de caldura cu comprimare mecanica de vapori de amoniac si freoni functi-
oneaza dupa ciclul Carnot inversat, deplasat in domeniul vaporilor umezi, dar situat
deasupra temperaturii mediului ambiant. In Fig. 2.2 se prezinta schema de principiu
si ciclul termodinamic teoretic de functionare al pompei de caldura cu subracire.
Pentru reducerea pierderii cauzate de ireversibilitatea laminarii se recurge la
includerea in schema pompei de caldurd a unui subracitor cu rol de a reduce
temperatura agentului cu starea 3 de lichid saturat, rezultat in urma procesului de
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condensare, sub temperatura T, la care se desfdsoarda acest proces. Procesele

functionale sunt urmatoarele:
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Fig. 2.2 Schema si ciclul teoretic de functionare a pompei de caldura cu subrdcire

1-2: comprimare izentropicd in compresorul K, care determina cresterea pre-
siunii si temperaturii de la valorile corespunzatoare vaporizarii py, To pana la cele de
condensare p., T>>T, (in domeniul vaporilor supraincalziti);

2-2": racire izobara in condensatorul C la presiunea p. de la temperatura T, la
Ty=Tg;

2'-3: condensare izobar-izotermica in condensatorul C la presiunea p. si
temperatura T;

3-3’": subracire izobara in subracitorul SR la presiunea p. de la temperatura T, la
TSI‘<TC;

3’-4: laminare izentalpica in ventilul de laminare VL, care conduce agentul din
starea 3’ de lichid subracit la p., Ts in starea 4 de vapori umezi la py, To;

4-1: vaporizarea izobar-izotermica in evaporatorul E la presiunea py si tempe-
ratura T,.

Rezultd urmatoarele relatii de calcul si semnificatii grafice ale schimburilor ener-
getice ale agentului de lucru:

- puterea frigorifica specifica la vaporizare a agentului:

Gg =1y —i4 = To(s1 —54) = aria s,41s, (2.1)
- sarcina termica specifica la condensare:
q. =i, —iy = aria 5;22'3s;s, (2.2)
- sarcina termica specifica la subracire:
s = i3 —iy = aria 5333' 5555 (2.3)
- sarcina termica specifica a agentului.
g=q.+qs =i, —iy =arias;22'33's;s, (2.4)
- lucrul mecanic specific de comprimare:
/=i2—i1:q—q0=i2—i3|—(i1—i4) (2.5)

- puterea termicad a pompei de caldura:
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Qpc =mgq (2.6)

in care m este debitul masic de agent de lucru.
- puterea teoretica consumata de compresor:

P, =ml (2.7)

- eficienta termica teoretica €pc (coeficientul de performanta COP) a pompei de
caldura cu ciclul analizat, se exprima prin raportul:

_ _Qpc _q _iy -y
COP=gpe =<FC =4 =2 = (2.8)
Pc P. I iy =iy

La pompele de caldura gradul de subracire AT,, = T.-T,, poate fi adancit pana la
atingerea de catre agentul de lucru lichid a temperaturii mediului ambiant, ceea ce
determina reducerea substantiala a pierderii cauzate de ireversibilitatea procesului
de laminare.

2.2.2 Limita de rentabilitate si capabilitate a pompei de
caldura cu electrocompresor

Avand in vedere cd pompa de caldura are o eficienta teoretica supraunitarg,
pentru aprecierea modului in care este valorificata energia primara consumata se
foloseste indicatorul sintetic ns [73]:

Ns =Ng€pc (2.9)
unde:
r]g = npntnel (2'10)

in care: ng este randamentul global; n,, n. - randamentele de producere si de
transport a energiei electrice; ne — randamentul motorului electric.

Pentru a se justifica utilizarea pompei de caldura, indicatorul sintetic trebuie sa
satisfaca conditia: ns>1. De asemenea, numai daca eficienta reald epc,>2,78 poate
fi luat in considerare procedeul utilizarii pompei de caldura.

Valoarea maxima a eficientei pompei de caldura este restrictionatd de legea a
doua a termodinamicii:

- in regim de incalzire:

Epc S—C—=¢, (2.11)

- n regim de racire:

TO
Tc - TO

Epc < (2.12)

unde: T, este temperatura absoluta a sursei calde (temperatura de condensare); Ty
- temperatura absoluta a sursei reci (temperatura de vaporizare).

Valoarea maxima, teoretic posibila €, a eficientei se obtine in cazul ciclului
Carnot inversat.
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Eficienta reald €y, @ pompei de caldurd este mai mica decat eficienta teoretica
maxima g, reprezentand 40...60% din valoarea acesteia. Rezulta ca pentru ca €pc
sa aiba valoarea peste 2,78 trebuie ca €. sa fie de cel putin 6...7.

Daca T. = 70 °C, trebuie ca Ty sa fie minimum 12...20 °C, conditie indeplinita de
majoritatea deseurilor termice. Numai in cazul pompei de caldura cu aer atmosferic,
ca sursa de energie, se poate vorbi de o limitare a folosirii instalatiei in zilele foarte
reci ale anului.

2.3 Performantele pompei de caldura

Performantele pompei de caldurda si ale sistemului cladire-instalatie de
incalzire/racire se determina pe baza indicatorilor economici si energetici ai acestor
sisteme. Oportunitatea implementarii unei pompe de caldurd intr-un sistem de
incalzire/racire rezultd pe baza atat a criteriilor energetice cat si a celor economice.

2.3.1 Indicatori economici

De regula pompa de caldura realizeaza o economie de combustibil AC (cheltuieli
de exploatare) fata de sistemul clasic cu centrala termica (CT), care este
dependenta de tipul pompei de caldura. Pe de alta parte, pompele de caldura
implica o investitie suplimentara Ipc fata de cea a instalatiei clasice I, care produce
aceeasi cantitate de caldura.

Astfel, se poate determina timpul de recuperare TR, in ani, a sporului de
investitie, AI=Ip-I-7, pe seama economiei de exploatare realizata prin consumul mai
scazut de combustibil, AC=C—Cpc:

AL

TR=-~<TR, (2.13)

in care TR, este durata de recuperare normata.

Se apreciaza ca pentru TR, un numar de 8...10 ani este acceptabil, dar aceasta
limita variaza in functie de politica energetica a tarii si de cerintele ecologice.

Un alt indicator economic il constituie cheltuielile totale actualizate (CTA) ale in-
vestitiei [75]:

L C
CTA=I,+Y —& (2.14)
ot 2 g

in care: I, este costul de investitie initial, la data punerii in functiune a instalatiei; C
- cheltuielile anuale de exploatare a instalatiei; By - rata medie a inflatiei; 1 -
numarul anilor pentru care se efectueaza actualizarea (20 ani).

Se poate demonstra relativ usor egalitatea:

\ 1 _.@+Boy_1
. (2.15)
jzzl:(l’LBo)J Bo(1+Bo)T

si se defineste rata de actualizare:
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= LrBo) -1 (2.16)
Bo@'+30)
Tindnd seama de (2.15) si (2.16), relatia (2.14) primeste forma:
CTA=1,+r,C (2.17)

2.3.2 Indicatori energetici

® Functionarea unei pompe de caldura este caracterizatd prin coeficientul de
performantd COP (eficienta termica €pc), definit ca raportul dintre energia termica
utild produsa E, si energia consumata pentru obtinerea ei (energia de actionare E,):

COP =g, = £U (2.18)
PC E
A

Daca atat energia utila cat si energia consumata sunt insumate pe perioada unui
sezon (an) se obtine cu relatia (2.18) coeficientul de performanta sezonier/anual
COPy;, care adesea este exprimat ca FPS.

In cazul unei pompe de caldura reversibile (incalzire-racire), functionarea in
regim de incalzire se caracterizeaza prin coeficientul de performanta COP, obtinut
din relatia (2.18), sub forma:

cop = 2ec (2.19)
PA

in care: Qpc este puterea termica a pompei de caldura, in W; P, - puterea de
actionare a pompei de caldura, in W, egala cu puterea termica a compresorului, in
cazyl pompei cu comprimare mecanica.

In cazul unei pompe de caldurd reversibile, functionarea in regim de racire se
caracterizeaza prin raportul de eficientd energeticd EER, in Btu/(hiW), definit de
relatia:

-Q
EER = 2 (2.20)

A

in care: Q, este puterea termica de racire, in Btu/h, a pompei de caldurd; P, -
puterea de actionare, in W, a pompei de caldura.
Coeficientul de performanta al pompei de caldura in regim de racire se obtine cu
relatia:
ER

cop = EER_ (2.21)
3,413

in care 3,413 este factorul de transformare a Watt-ului in Btu/h.
Din bilantul energetic al pompei de caldura:

E, =Ec +E, (2.22)

se poate evidentia legatura dintre eficienta unei instalatii care lucreaza ca pompa de
caldura (epc) si ca instalatie frigorifica (g):
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sPC:ESE;EA:ng—S:ns,F (2.23)
A

A

in care Es este energia termica preluata de la sursa de caldura.
Cele mai rentabile sisteme sunt cele care utilizeaza simultan cu caldura produsa
si efectul frigorific adiacent, caz in care eficienta totala este:

E, +E Ec+E,+E
EpcrIF = UE S ==2 EA > =gpctEp (2.24)
A A

in Fig. 2.3 este reprezentatd variatia eficientei reale €pc,r @ pompelor de caldura
in functie de temperatura sursei reci t; si de temperatura la consumator t,,.

Pentru determinarea eficientei reale a unei pompe de caldurd cu comprimare
mecanica actionata electric se poate utiliza relatia [62]:

— TU + AtC —_

L v v LR (t-n) (2.25)
unde:

n, = 1,666 - 0,004(T, - At,)-0,00625(T, +At.) (2.26)
n =| 0,425+ 9493 V353 4 g357u *AL (2.27)

1,16Qy + 0,06 T. - At,
N, = 0,85 + 0,158Qch _— (2.28)

116Qp. +0,1513 uZ e

(Tu + Atc) - (Ts - AtO)

Ne = 0,85 + 0,139Qpc (2.29)

T +At
1,335Q,- + 0,0904 (Tu " At:) — (TZ — Ato)

in care: T, Ts sunt temperaturile absolute ale
sursei calde si reci; At,, Aty - diferentele de tem-
peratura intre temperatura de condensare si tem-
peratura sursei calde, respectiv, intre temperatura
sursei reci si temperatura de vaporizare; n, -
randamentul ciclului real fatd de un ciclu Carnot
referential; n; n, — randamentul intern si randa-
mentul mecanic al compresorului; ne — randamentul
global al motorului electric; Qpc — puterea termica a
pompei de caldura.

e Un alt indicator energetic pentru pompele de
caldura antrenate cu motor electric este consumul
specific de energie electricd wpc, in kW/GJ [75]:

Fig. 2.3 Variatia eficientei reale a
pompelor de caldura

103

= - 2.30
36¢&pc, ( )

Wpc
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in figura 2.4 sunt precizate valorile consumului specific de energie electricd
pentru pompele de caldurd si diferite instalatii de referinta, in functie de
temperatura t; a sursei de caldura, de potential termic scazut si de temperatura la
consumator ¢,.

Cota de participare a pompei de caldura la
1200 acoperirea necesarului de varf (apc= Qpc/Qmax)
El poate fi optimizatd din punct de vedere ener-
1000 getic si economic, in functie de temperatura
/ sursei si de graficul de reglare utilizat.

Din studiile efectuate [62] rezultd ca pentru
sursele cu temperatura de 25..40 °C, sunt
recomandate urmatoarele cote de participare
ale pompei de caldura la acoperirea consumului
de caldurda de varf (Qmax) pentru incalzire:
0,575 (pentru grafice 65/45 °C); 0,45 (pentru
grafice 95/75 °C).

La prepararea apei calde de consum, pompa
de caldura poate prelua integral in conditii
energetice si economice avantajoase necesarul
orar de caldura, cand apc = 1.

Fig. 2.4 Consumul specific de energie Pentru a putea compara corect performan-

electricd pentru producerea caldurii tele unor pompe de caldura de tipuri diferite,
CT-centrald termicd; El-sursd electricd  trebuie uniformizatd energia de actionare. In
acest sens, se raporteaza puterea termica utila livrata anual Q, ., la consumul anual
de combustibil echivalent B .,, necesar producerii puterii de actionare, obtinandu-
se gradul de utilizare al combustibilului ¢,,, in kW/kg:

o5}
o
o

—= w [kWh/Gcal]

Ban = —g”’a” (2.31)
ce, an
Economia de combustibil este dependenta de tipul pompei de caldura, conform
Tabelului 2.1.
Tabelul 2.1. Analiza energetica a producerii caldurii

Nr Grad utilizare Energizi Economia de
crt. Tipul instalatiei combustibil primara combustibil
' ban [KW/kg] Ep [%] AC [%]

0 1 2 3 4

1 Cazan cu gaze 0,800 125,00 0

2 Pompa de caldura cu 1,083 92,34 -32,66
electrocompresor

3 Pompa de caldura cu 0,969 103,20 -21,80
electrocompresor si cazan

4 Pompa de céld.uré cu compresor 1,416 70,62 ~54,38
cu motor termic

5 Pompa de caldurd cu absorbtie 1,219 82,03 -42,97

6 Pompa de caldura cu ejectie 0,970 103,09 -21,91

Sistemele de pompe de caldura sunt intotdeauna mai eficiente decat cazanele cu
combustibil fosil.
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2.4 Regimuri de functionare a pompei de caldura

Regimul de functionare a pompei de caldura se adapteazd sistemului de
distributie a energiei termice existent in cladiri. In cazul in care este necesara o
temperatura pe conducta de ducere superioara temperaturii maxime pe ducere a
pompei de caldura (55 °C), atunci pompa de cdldurd va functiona numai in
completarea unei surse de caldura clasice. In cladirile noi se va alege un sistem de
distributie cu o temperatura maxima pe conducta de ducere de 35 °C.

Din punct de vedere tehnic se pot diferentia urmatoarele regimuri de functionare:

- regimul monovalent. In cazul regimului monovalent instalatia cu pompa de
caldura acopera intregul necesar de caldura al cladirii. Sistemul de distributie trebuie
dimensionat pentru o temperaturd pe ducere inferioara temperaturii maxime pe
ducere a pompei de caldura.

- regimul bivalent. O instalatie de incalzire bivalenta (fig. 2.5) are doua surse de
caldura. Pompa de caldura cu actionare electrica este combinata cu cel putin o sursa
de caldura auxiliara pentru combustibili solizi, lichizi sau gazosi. Acest regim poate fi
bivalent paralel (pompa de caldura functioneaza simultan cu alta sursa de caldura)
sau bivalent alternativ (functioneaza sau pompa de caldurd sau cealaltd sursa de
caldura).

£ ]
4
® 80 energie preluata de
=] TP
)1_: 7.0 la sursa auxiliara
3
& 6,0
(9]
8
z 50
4,0
3,0
2,0
1,0
0 B .Q Qo 0 (] 2 o 2 2 ©
2 5 &5 & 5 ® ® T T E
=1 S S £ S 2 2 £ 2
© 9 S o @ S o)
a BQ <] 3 = Qo
% (o] c o

Fig. 2.5 Pompa de caldura in regim de incalzire bivalent

- regimul monoenergetic este un regim de functionare bivalent la care cea de-a
doua sursa de caldura (sursa auxiliard) functioneaza cu acelasi tip de energie
(curent electric) ca si pompa de caldura.

Pentru a face posibila functionarea economica a instalatiei de incalzire cu pompe
de cdldurd, in unele tari, furnizorul de energie electricd ofera tarife speciale pentru
pompele de caldura. Aceste tarife presupun de regula, ca alimentarea cu energie
electrica a pompelor de caldura sa poata fi intrerupta in timpul in care reteaua este
suprasolicitata.
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De exemplu, alimentarea cu energie electrica a instalatiilor cu pompe de caldura
cu regim de functionare monovalent, poate fi intrerupta in 24 de ore de trei ori
pentru maximum doud ore. Timpii de functionare dintre doua intreruperi nu trebuie
sd fie mai mici decat perioada de intrerupere anterioara.

In cazul instalatiilor cu pompe de cdldura cu functionare bivalentd, alimentarea
cu energie electrica se poate intrerupe in timpul perioadei de fincalzire pentru
maximum 960 ore.

Pentru cladirile existente se recomanda regimul de functionare bivalent, deoarece
exista o sursa de caldura, care de obicei se poate utiliza in continuare, pentru a
putea acoperi sarcinile de varf din zilele reci de iarnd cu temperaturi necesare pe
ducere de peste 55 °C.

Pentru cladirile noi s-a dovedit util regimul de functionare monovalent, care se
poate intrerupe. Pompa de caldura poate acoperi necesarul de caldura anual, iar
perioadele de intrerupere nu conduc la perturbatii in functionare, deoarece, de
exemplu, incalzirea prin pardoseala datorita capacitatii de acumulare, poate depasi
perioadele de intrerupere fara a se constata modificari ale temperaturii de confort.

2.5 Descrierea sistemelor de pompe de caldura geotermice

Pompele de caldura geotermice (PCG) folosesc capacitatea solului pentru
incalzirea si racirea spatiilor, respectiv pentru prepararea apei calde menajere.
Tehnologia PCG poate oferi o mai inalta eficientd energetica pentru conditionarea
aerului in comparatie cu sistemele traditionale de aer conditionat si are o fluctuatie
mai mica de temperatura a sursei de caldura decéat in cazul sursei aer.

Prima finregistrare a conceptului de PCG a fost in Elvetia in anul 1912 [5], iar
primele interese pentru acesta au aparut concomitent in America de Nord si Europa
dupa cel de-al Doilea Razboi Mondial si au durat circa pana la inceputul anilor 1950,
cand gazul si petrolul au inceput sd fie folosite pe scara largd ca si combustibili
pentru incdlzire. In acea perioada a fost propusa teoria analiticd a conductiei caldurii
pentru PCG de catre Ingersoll si Plass [42], folosind ca baza in dezvoltarea unor
programe de proiectare ulterioare.

Urmatoarea perioada de activitate intensa asupra PCG a fost incepand din anii
1970 in America de Nord si Europa, cand cercetarea s-a concentrat pe dezvoltarea
sistemelor de sonde verticale si a metodelor de proiectare a acestora, datorita
avantajului unei zone mici de teren pentru instalarea sondelor [45, 9, 25].

Pana in prezent PCG au fost folosite pe scara larga atat pentru domeniul
rezidential cat si pentru cladirile comerciale. Se estimeaza ca instalarile pompelor de
caldura au crescut continuu la nivel global cu o rata de circa 10-30% pe an.

Pompele de caldura geotermice cuprind o mare varietate de sisteme ce pot folosi
ca sursa de caldura apa freatica, apa de suprafata sau solul. Aceste sisteme au fost
grupate in trei categorii de catre ASHRAE [3]:

- pompe de caldura folosind apa freatica (PCAF) de tip apa-apa;

- pompe de caldura folosind apa de suprafata (PCAS) de tip apa-apa;

- pompe de caldura cuplate la sol (PCCS) de tip sol-apa.

Schemele de functionare a acestor sisteme sunt reprezentate in Fig. 2.6.
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caldurd caldurd céldurd
Lac sau iaz
Put de Put de
extractie injectie Pu forat
PC ce utilizeaza PC ce utilizeaza PC cuplata la sol
apa freaticd (PCAF) apa de suprafatd (PCAS) (PCCS)

Fig. 2.6 Schema diferitelor pompe de caldura geotermice

Sistemul PCAF are cateva avantaje printre care costul initial si suprafata minima
de instalare a sursei in comparatie cu alte sisteme de pompa de caldura geotermice.
[1].

Totusi, un numar de factori restrictioneaza aplicarea pe scara largd a PCAF
printre care disponibilitatea limitatd a panzei de apa freaticd si un cost de
mentenantd destul de ridicat datoritd posibilitatii aparitiei coroziunii in conducte si
echipament.

Intr-un sistem PCAS caldura extrasd/cedata este realizata prin circularea fluidului
de lucru (apei de la sursa) prin conducte din polietilenda de finalta densitate
pozitionate la o adédncime adecvata intr-un iaz, lac, rezervor de apa sau alte canale
deschise. Un mare dezavantaj al sistemului este ca temperatura apei de suprafata
este influentata de conditiile meteorologice, in special in sezonul rece.

Dintre variatele sisteme de PCG, sistemul vertical PCCS a atras un mare interes
in domeniul cercetdrii si in practica inginereascd [84,85,86].

Intr-un sistem PCCS cdldura este Teg |
extrasa/cedata solului printr-un schimbator
de cildurd in sol (SCS) in interiorul c3ruia {11 e
circula un amestec apa-glicol, apa sau
saramura. Cele mai raspandite SCS sunt
conductele din polietilena de inalta densitate
ce pot fi instalate in transee orizontale
(SCSO0) sau foraje verticale (SCSV). In cazul
sistemelor orizontale schimbatoarele de
caldura sunt realizate dintr-o serie de
conducte instalate sub forma de serpentine
sau asezate paralel ori sub forma de spirale
in santuri/transee la o adancime de circa
1...2 m sub suprafata solului. Un dezavantaj
al acestor sisteme este acela cd au nevoie
de o suprafata mare de teren pentru a fi
instalate.

Principiul de functionare a unui SCSV
(sonda pentru sol) este realizat cu tuburi din  |*
polietil?né cu Aprofil_ U,. impIantqte irvm pupuri Fig. 2.7 Schema transmi-
foraute in pamant si prin care CIrC.L.J|a fluidul terii cildurii la o sond3
(apa-glicol) de transport al caldurii preluate vertical
din sol si cedate agentului frigorific din
circuitul pompei de caldura. In general tuburile tip U au un diametru cuprins in
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intervalul 19...38 mm si fiecare foraj are o adancime de circa 20...200 m, cu un
diametru cuprins intre 100 si 200 mm. Partea inelard (spatiul liber ramas intre
peretii forajului si conducta) a forajului este umplutd cu un material special denumit
bentonitda ce are rolul de a preveni contactul direct cu apa. In Fig. 2.7 este
prezentatd schema transmisiei caldurii printr-o sonda verticala.

Lungimea necesara a SCSV se poate calcula folosind ecuatia transferului termic
in regim stationar astfel [3]:

L =R (2.32)
TS _Tf
in care Q este caldura schimbata intre sonda si sol, in kW; T — temperatura solului,
in K; Tr - temperatura fluidului de lucru, in K; Rs - rezistenta termica efectiva a
solului pe unitatea de lungime, in (mK)/kW.

Schimbatoarele de caldura din sol sunt de regula proiectate pentru conditiile cele
mai dezavantajoase considerand ca acestea sunt supuse la trei sarcini termice
specifice ale solului consecutive, de diferite marimi corespunzator anumitor perioade
de timp [3], cum sunt: puterea medie anuald de extractie/absorbtie g, a solului
pentru perioada de 20 ani, sarcina maxima lunara g, a solului pe perioada de 1 luna
si sarcina orara de varf g, pe perioada de 6 ore. Lungimea L a putului forat necesara
pentru transferul de caldura in aceste conditii este data de relatia [3]:

L= GaRz0a + QiRy + GuRen (2.33)
T, - (T, +at,)

in care: Rypa, R1s Si Ren sunt rezistentele termice efective ale solului corespunzatoare
unor sarcini termice de extractie/absorbtie pe perioade de 20 ani, 1 lund si 6 ore; T,
- temperatura peretelui putului forat (fig. 6.7); At, - cresterea de temperaturd din
cauza interferentelor termice [45] intre putul forat si puturile invecinate; T, -
temperatura solului.

In Tabelul 2.2 se prezinta puterea specifica de extractie gg, pentru sonde de sol
[103, 98].

Tabelul 2.2. Puterea specificd de extractie pentru sol, ge [W/m]

Nr. Tipul solului Nr. ore de functionare
crt. 1800 h/an 2400 h/an
1 Sol uscat (A<1,5 W/(mK)) 25 20
2 Sol din roci stabile si sediment saturat cu apa (A<3 60 50
W/(mK))
3 Sol din roci cu conductivitate termica ridicata (A>3 84 70
W/(mK))
4 Pietrig, nisip uscat <25 <20
5 Pietris, nisip acvifer 65...80 55...85
6 Pietris si nisip cu flux puternic de apa freatica 80...100 80...100
7 Argild si/sau lut umede 35...50 30...40
8 Piatra de var (masiva) 55...70 45...60
9 Gresie 65...80 55...65
10 Roca magmatica (granit) 65...85 55...70
11 Rocd bazaltica (bazalt) 40...65 35...55
12 | Gnais 70...85 60...70

La o putere specifica de extractie gg rezultd lungimea putului in care se afla
sonda [80]:
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-
L == 2.34
de ( )
unde:
Qy =Qpc - P, (2.35)

in care: Qg este puterea de racire (vaporizare) a pompei de caldura; Qpc - puterea
termica a pompei de caldura; P, — puterea electrica absorbita de compresor.Distanta
dintre doua sonde pentru sol trebuie sa fie de 4,5..6 m. Dupa ce sonda a fost
instalata corespunzator se fac probele de curgere si presiune. Proba de presiune se
face la minim 0,6 MPa si maxim 1,0 MPa. Durata probei este de 60 min si caderea
de presiune acceptata este de 0,02 MPa.

In ultimele decenii, un numar de studii considerabil au fost efectuate pentru a
investiga dezvoltarea si aplicatiile sistemelor de PCCS cu SCSV si sau evidentiat in
detaliu diferite avantaje si dezavantaje ale acestora [10,94,64,32].
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CAP. 3 MODELE SI PROGRAME DE SIMULARE
A SCHIMBATOARELOR DE CALDURA
DIN SOL

3.1 Consideratii generale

Diferenta majora dintre sistemul de PCCS si un sistem conventional de
conditionare a aerului este utilizarea schimbatorului de caldura din sol. Costurile de
constructie a putului forat sunt mari din punct de vedere economic atunci cand se
compara cele doua sisteme. Pe de altd parte, marimea forajului joacad un rol decisiv
in performanta sistemului PCCS. Astfel, este foarte important sa se cerceteze si sa
se valideze programe de calcul cu ajutorul carora se poate studia comportamentul
sistemelor de PCCS si in acest fel sa se contribuie la optimizarea acestora din punct
de vedere economic si tehnic.

Principalul scop a analizei termice a SCS este determinarea temperaturii
agentului termic (apa-glicol) ce circula prin conductele tip U si pompa de caldura in
anumite conditii de operare.

Metoda aproximarii [5] a fost folosita o buna perioada de timp.

Procedeele empirice pot sa ajute destul de bine pentru anumite localitati unde
solul are o compozitie omogend, iar specificatiile de proiectare sunt in principal
bazate pe experientele anterioare ale unor sisteme instalate.

In completarea metodei aproximdrii, au fost dezvoltate cateva modele de
complexitate diferita pentru proiectarea si anticiparea performantelor SCS. In
procesul de transfer de caldura dintr-un foraj sunt implicati un numar de factori
incerti ca proprietatile termice ale solului, debitul apei freatice, necesarul de
caldurad/frig al cladirii pe durata unui ciclu de céativa ani sau chiar a zece ani. In acest
caz, transferul de caldura este mai complicat si trebuie sa fie tratat in ansamblu ca
un proces de tranzitie. Din cauza situatiilor complicate si a scarii de timp (timp
indelungat), procesul de transfer termic trebuie analizat pentru doud regiuni
separate. Una dintre ele este solul din exteriorul forajului, unde transferul de caldura
trebuie sa fie tratat ca un proces de tranzitie. Cu ajutorul testului de raspuns termic
din sol, temperatura pe suprafata peretelui putului forat poate sa fie determinata
pentru orice moment al unor conditii de operare specificate. O alta zona des
analizatd este cea din interiorul forajului, inclusiv bentonita, conductele tip-U,
precum si agentul termic (apa-glicol) ce circula prin interiorul conductelor. Aceasta
zona este analizatd ca fiind in echilibru iar uneori ca fiind in regim tranzitoriu.
Analizele asupra celor doua regiuni spatiale sunt interconectate in peretele forajului.

3.2 Modele de simulare a SCS

3.2.1 Transferul de caldura din exteriorul putului

Recent s-au dezvoltat un numar de modele pentru simularea transferului de
caldura din exteriorul putului forat, majoritatea dintre acestea fiind bazate fie pe
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metode analitice, fie pe metode numerice. Unele modele au fost dezvoltate pe baza
solutiilor analitice si numerice, cum ar fi modelul Eskilson [25].

3.2.1.1 Modelul Kelvin al sursei liniare

Cea mai recentda aproximare a calculului transferului energiei termice in jurul
schimbatorului de caldura realizat din conducta tip U montata in sol este modelul
Kelvin al sursei liniare [43].

In teoria lui Kelvin, solul este privit ca un mediu infinit cu o tqmperaturé initiala
uniforma, in care putul este asimilat cu o sursa liniara infinitd. In concordanta cu
teoria Iui Kelvin, temperatura de raspuns din sol datorata unui flux constant de
caldura este data de relatia:

T -To= o1 | f%—dﬁ (3.1)

4ar

unde: r este distanta de la linia sursa; 1t — timpul de la inceputul functionarii; 7 -
temperatura solului la distanta r si la timpul 1; Ty - temperatura initiala a solului; g
- fluxul de caldura specific unitatii de lungime a putului; A - conductivitatea termica
a solului; a - difuzivitatea termica a solului.

Solutia integralei din ecuatia (3.1) este data in [25, 27]. S-a estimat ca utilizarea

modelului sursei liniare poate conduce la o eroare considerabila cand ar/rp2 <20
[44], unde r, este raza putului.

3.2.1.2 Modelul sursei cilindrice

Solutia sursei cilindrice pentru un flux termic constant a fost dezvoltata de
Carslaw si de Jaeger [11], apoi imbunatatitda de Ingersoll s.a. [43] si mai tarziu a
fost abordatd intr-un numdr mare de studii de cercetare [20, 6]

In cazul modelului sursei cilindrice, forajul este asimilat ca un cilindru de lungime
infinita, inconjurat de un mediu omogen (solul) cu proprietdti constante, iar trans-
ferul de caldura se realizeaza prin conductie termica.

Pe baza ecuatiei conductiei termice in regim tranzitoriu cu conditiile pe frontiera
si la limita distributia temperaturii solului poate fi data in coordonate cilindrice:

¥T+16T_16T

3 —_— rp<r<oo
or ror aor

—27Trp)\g—T=q r=r,, 7>0 (3.2)
T
T-T,=0 r=0,r>r,

unde r, este raza putului.
Solutia sursei cilindrice este data astfel:

T-T,=16(zp) (3-3)

unde z=at/ry,, p=r/r.

Definita de Carslaw si Jaeger [11], expresia G(z,p) este functie doar de timp si
distanta din centrul putului. O metoda aproximativda pentru G a fost propusa de
Hellstrom [37] si prezentata de Liu s.a. [50].
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3.2.1.3 Modelul Eskilson

Atat modelul unidimensional din teoria lui Kelvin cat si modelul sursei cilindrice
neglijeaza fluxul de caldura de-a lungul putului; de aceea aceste modele sunt
nepotrivite pentru un studiu de lunga durata a pompelor de caldura cuplate la sol.
Un progres semnificativ a fost facut de Eskilson [25] pentru a tine seama de
lungimea finita a putului forat. In modelul Eskilson solul este asimilat cu un mediu
omogen cu temperaturi initiale si pe frontiera (pe peretele forajului) constante, in
timp ce capacitatea termica a elementelor putului (perete, ciment de umplutura)
sunt neglijate. Formularea de baza a temperaturii solului este guvernata de ecuatia
conductiei termice in coordonate cilindrice:

9T L1oT aT 10T
F ror az2 Taor
T(r,0,1)=T,
T(r,z,0) =T,

aw =1 [ 2l

(3.4)

dz

=Ip

in care: L este lungimea putului forat; D - partea superioara a putului care poate fi
neglijata din punct de vedere termic.

In cadrul modelului Eskilson, se foloseste metoda numerica a diferentelor finite
intr-un sistem de coordonate radial-axial pentru a obtine distributia temperaturii
intr-un put forat cu lungimea finita. Expresia finald a temperaturii peretelui putului
este o functie doar de /15 si rp/L:

-To =~ > Af(r/rs,r /L) (3.5)

unde: 1,=L%/9a reprezintd timpul in regim stationar.
Functia f reprezintd raspunsul temperaturii adimensionale la nivelul peretelui
putului, care a fost calculata numeric.

3.2.1.4 Solutia sursei liniare finite

Bazandu-se pe modelul lui Eskilson, un grup de cercetatori [30] a dezvoltat o
solutie analitica pentru sursa liniara finita, care considera influentele lungimii finite a
putului forat si suprafata solului ca o frontiera.

Se considera urmatoarele ipoteze pentru a obtine o solutie analitica:

- solul este considerat un mediu omogen semiinfinit cu proprietdti termofizice
constante;

- frontiera acestui mediu (solul de la suprafata) pastreaza o temperatura cons-
anta t,, aceeasi ca cea de la inceputul perioadei considerate;

- dimensiunea radiala a putului forat se neglijeaza, astfel incat putul este
aproximat cu o sursa liniara ce se intinde de la frontierda pe o anumita lungime L;

- fluxul unitar de caldura a sursei g, este constant de la inceput (1=0).

Rezultatele solutiei analitice au fost comparate cu cele ale solutiilor numerice din

[25,108] si au fost compatibile intre ele pentru conditia ar/rp2 >5. Solutia tempe-
raturii este datd de Zeng s.a. [108]:
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Nr? +(z - 1) ) N2+ (z +1)? )

erfc(————") erfc(* —(——"
T(r,z,1)-Ty = q L[ 2Jar - 2/ar 1d/ (3.6)
4ddo” P2 4 (z-1)2 Jr2+(z+1)?

Se observa din ecuatia (3.6) ca temperatura peretelui putului (r=r,) variaza cu
timpul si cu lungimea putului. Temperatura de la jumatatea lungimii putului
(z=0,5L) este considerata temperatura de referintda. O alternativa este temperatura
medie integrata pe lungimea putului, ea putdnd fi determinatd prin integrarea
numerica a ecuatiei (3.6). Este evident ca integrala ecuatiei (3.6) poate fi calculata
mult mai rapid decat solutia numerica a aceleiasi probleme de conductie termica
pentru un domeniu semiinfinit cu durata lunga de functionare. Metodologia a fost
utilizata ulterior in proiectare si in programe de simulare dezvoltate de alti
cercetatori [107].

3.2.1.5 Modelul pasului de timp scurt

Deoarece atat modelul Iui Eskilson, cat si modelul sursei liniare finite neglijeaza
efectul capacitatii termice a putului, inclusiv a tuburilor tip U, a fluidului de lucru si a
bentonitei, temperaturile de raspuns adimensionale ale peretelui putului forat sunt

aproximativ corecte pentru un timp mai mare ca rj / a, estimat de Eskilson [25].

Pentru un put forat obisnuit cu o raza de 55 mm, timpul necesar poate fi cuprins
intre 2 si 6 ore. Yavuzturk si Spitler [104,105] au dezvoltat un model numeric al
pasului de timp scurt pentru simularea transferului tranzitoriu de caldura la sondele
verticale, a carui rezultate pot fi corecte intr-un timp de pana la o ora sau mai putin.
Modelul numeric a fost prezentat ca o componentd a programului TRNSYS creat de
Klein s.a. [100]. Acesta poate evalua consumul de energie si puterea electrica a
sistemului PCCS pentru intervale de timp orare sau mai reduse.

3.2.1.6 Alte modele numerice folosite

Hellstrom [37] si Thornton s.a. [96] au propus un model de simulare pentru
acumulatoarele de caldura din sol folosite la stocarea sezoniera a energiei termice.

Muraya s.a. [58] au dezvoltat un model cu elemente finite al transferului
tranzitoriu al caldurii din jurul unui schimbator de caldura vertical cu tub tip-U al
unui sistem PCCS pentru a studia interferentele termice ce pot apare intre partile
adiacente tubului tip-U.

Rottmayer s.a. [66] au prezentat un model cu diferente finite care simuleaza
procesul de transfer de cdldurd a unui schimbator de caldura tip-U. Modelul a fost
validat pentru conditii simple si a fost comparat cu un model existent, rezultand o
buna concordanta.

3.2.2 Transferul de caldura din interiorul putului

Rezistenta termica in interiorul putului forat determinata in prealabil de
proprietatile termice ale materialului de umplutura si de pozitia tuburilor din
interiorul forajului are o importanta deosebita asupra performantei SCS. Principalele
obiective ale acestei analize este determinarea temperaturilor de intrare, respectiv
de iesire din sonda ale fluidului de lucru in concordanta cu temperatura peretelui
putului, fluxul sau termic si rezistenta termica. Au fost elaborate cateva modele cu
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diferite grade de complexitate pentru a descrie transferul de caldura in interiorul
SCS.

3.2.2.1 Modelul unidimensional

Pentru proiectarea SCS s-a propus un model unidimensional simplificatcat care
considera tubul tip-U o conducta "echivalenta” simpla (rectilinie) [36].

In acest model, atat capacitatea termica a putului cat si fluxul de caldura axial
din bentonita si peretii tuburilor sunt neglijate, astfel incat transferul de caldura in
interiorul putului este aproximat ca un proces unidimensional aflat in regim
stationar.

3.2.2.2 Modelul bidimensional

Hellstrom [37] a derivat solutiile analitice bidimensionale ale rezistentelor
termice de-a lungul conductelor in sectiunea perpendiculara la axa putului, ce sunt
superioare expresiilor empirice ale modelului unidimensional. In cazul modelului
bidimensional, temperatura fluidului din sonda tip-U se exprima prin suprapunerea
celor doua temperaturi cauzate de fluxurile de caldura unitare, g, si g, ale celor
doua tuburi ale sondei tip-U (Fig. 3. 1). Considerand temperatura peretelui putului
T, uniformd de-a lungul adancimii putului, se pot obtine temperaturile fluidului in
tuburile tip-U din ecuatiile:

{Tn -Tp =RuG: +R»G> (3.7)

Tea =T, = Ri2G1 + RyxGs
in care: Ry; si Ry, sunt rezistentele termice intre fluidul ce circula in fiecare tub si

peretele putului; Ry, — rezistenta termica dintre cele doua tuburi.
Prin rezolvarea sistemului liniar (3.7) se obtine:

q, = Tr _ATP i Tr ‘Asz
Ry Ri> (3.8)
q, = T2 =Ty T2 T
Ry Ri>
unde:
Re = RuRe2 =REy pa _RuRoy =Rh o _ RuRas =RY (3.9)
Raz = Ri2 Rii = Riz Ria

Fig. 3.1 Configuratia unui tub tip-U intr-un put forat
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Pentru un moment dat si o dispunere simetrica a tuburilor din interiorul putului,
(R11=Ry;) aceste rezistente termice pot fi deduse ca fiind:

R =RS =Ry, +Ry, i RY =(RE, —RL) /Ry (3.10)

Problema conductiei caldurii in regim stationar intr-o sectiune orizontala a putului
forat a fost analizatd in detaliu prin aproximare cu ajutorul sursei liniare si
multipunctuale de catre Hellstrom [37]. Pentru simplificarea problemei, Eskilson
[25] a facut urmatoarele aproximari: Tn=T»r=T; Si g;=q>,=q/2. De aceea, rezistenta
termica intre fluid si peretele putului poate fi determinata cu relatia:

R, - R
R, =fu_fiz (3.11)

Totusi, temperaturile fluidului ce circuld prin tuburile ce alcatuiesc SCS sunt
diferite. De aceea interferenta intre tuburile sondei este inevitabilda, conducand la
reducerea efectiva a transferului de caldurd din schimbator. Presupunand tempe-
raturi ale fluidului identice in toate tuburile, este imposibil pentru modelul bidimen-
sional sa identifice impactul acestei interferente asupra performantei SCS.

3.2.2.3 Modelul cvasi-tridimensional

Pe baza modelului bidimensional, Zeng s.a. [107] au propus modelul cvasi-
tridimensional, ce tine seama de variatia temperaturii fluidului de lucru de-a lungul
adancimii putului. Pentru a mentine modelul concis si usor de control se neglijeaza
totusi fluxul de caldura conductiv din bentonitd in directie axiald. Ecuatiile de
echilibru energetic pot fi scrise pentru fluidul de lucru din tubul de tur si retur astfel:

c dTr, - (Te1 = Tp) + (Tr1 = Tr2)

_M dz RA RA
! 12 (0<z<l) (3.12)
me T2 = T2 =Tp) (T =Tp)
dz RS RE,

in care: M este debitul masic de fluid ce circuld prin sonda; ¢ - caldura specifica a
fluidului.
Pentru a obtine solutia sunt necesare doua conditii:

z=0, T,y=T; (3.13)
z=L Tp=Tp

Solutia generala a acestei probleme deriva din transformarea Laplace, ce are o
formulare putin complicata. Pentru amplasarea simetrica a tubului tip-U in interiorul
putului, profilele de temperaturd in cele doua conducte au fost ilustrate de Diao s.a.
[21]. In scopul aplicatiilor practice se defineste un parametru alternativ,
€=(Ti~T.)/(Te+T,) denumit eficienta transferului de caldurd al putului. De remarcat
ca T; si T, sunt temperaturile fluidului la intrare/iesire in/din tubul tip-U. Astfel se
poate calcula mai in detaliu rezistenta termicad R,; intre fluidul din sonda si peretele

putului:
L(1 1
Rp3 :_[E_Ej (3.14)
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Modelul cvasi-tridimensional a fost validat si recomandat pentru proiectarea si
analiza termica a schimbatoarelor de caldura din sol.

TR

3.2.3 Comparatii intre modelele analitice si numerice

Desi modelele numerice pot oferi un nivel ridicat de flexibilitate si acuratete in
comparatie cu modelele analitice, majoritatea dintre ele pot fi ineficiente din punct
de vedere al calculului din cauza numarului mare de discretizari complexe. Mai mult
decat atat, modelele numerice sunt inconvenabil de integrat direct intr-un proiect
sau program de analiza energetica in programele de analiza energetica, decat daca
datele simulate sunt precalculate si stocate intr-o baza de date mare.

Modelele analitice sunt de obicei elaborate pe baza unui numar de ipoteze
simplificatoare cu scopul de a rezolva algoritmi matematici complicati. De aceea,
acuratetea rezultatelor analitice este putin redusa datorita considerarii sursei liniare
in centrul putului, neglijdnd existenta tubului tip-U in put [18]. Totusi, timpul
necesar de calcul al modelului analitic este mult mai redus decat cel al modelelor
numerice. Un alt avantaj este acela ca algoritmul dedus din modelele analitice poate
fi rapid integrat intr-un program de proiectare/simulare. Caracteristicile modelelor
numerice si analitice pentru SCS sunt sistematizate si sintetizate in Tabelul 3.1.

Tabelul 3.1. Comparatie intre modelele de simulare a SCS

Interferente Efecte de
Domeniul Modelul de simulare Metoda termice intre s
. frontiera
puturi
Sursa liniara Kelvin Sursa liniara infinita Da Nu
Sursa cilindrica Sursa cilindrica infinita Da Nu
. Metode numerice si
Exteriorul Modelul Eskilson analitice combinat§e Da Da
putului - —
So]u'ga sursei liniare Metoda analitica Da Da
finite
Modelul pasului de Metoda numerica Da Da
timp scurt
Unidimensional - Nu Nu
Interiorul T ]
putului Bidimensional - Da Nu
Cvasi-tridimensional - Da Da

3.3 Programe de proiectare/simulare a SCS

3.3.1 Programe de proiectare bazate pe modelul sursei liniare
3.3.1.1 Programele Universitatii din Lund

Primele programe de dimensionare a SCS verticale, pentru microsisteme PC, au
fost elaborate de catre un grup de cercetatori de la Universitatea din Lund, Suedia
[37, 16]. Algoritmii programelor au fost elaborati pe baza abordarii Eskilson (sursa
liniara finita) unde temperatura in domeniul putului forat este convertita intr-un set
de factori de temperatura adimensionali, numiti functiile-f [42,21]. Aceste functii-f
depind de distanta dintre puturi si de adancimea putului. Valorile functiilor-f obtinute
din simuldrile numerice au fost stocate intr-un fisier de date, cu posibilitatea
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accesarii lui de catre programele PC. Utilizatorii trebuie Tnsa sa cunoasca bine
parametrii de intrare si sa faca unele calcule in prealabil.

Pentru o utilizare mai usoara a programelor Universitatii din Lund, s-a creat
programul Earth Energy Designer (EED), pe aceeasi baza ca si programele
anterioare [38, 39].

In programul EED, temperatura fluidului din SCS este calculata in functie de
sarcinile lunare de incalzire/racire si de rezistenta termica a putului. Proprietatile
termice ale solului, precum si proprietatile materialului tuburilor si a fluidelor de
lucru sunt salvate intr-o baza de date a programului. Cu toate acestea, pentru
cazurile de schimbare a adancimii putului forat sau a distantei dintre puturi,
programul trebuie sa interpoleze intre functii f stocate in baza de date si calculate in
functie de raportul dintre distanta intre puturi si adancimea putului (adicd B/L).
Procesul de interpolare provoaca erori in mod inevitabil de calcul.

3.3.1.2 Programul GLHEPRO

GLHEPRO este dezvoltat in primul rand pentru proiectarea SCS verticale in circuit
inchis utilizate n cladirile comercial-administrative [93] si se bazeaza pe modelul
aproximativ a lui Eskilson. Acesta a fost realizat in scopul de a face metodologia
suedeza usor de folosit de catre utilizatorii americani. Temperatura fluidului in
interiorul tuburilor din put este determinata utilizdnd rezistenta termica a putului in
regim de transfer termic stationar unidimensional. Procedura de proiectare
presupune ajustarea automatda a marimii schimbatorului de caldura, in scopul de a
satisface cerintele minime specificate de utilizator sau a temperaturii maxime de
intrare a fluidului de lucru in pompa de caldura.

3.3.1.3 Programul GEO STAR

Este un pachet software dezvoltat de catre un grup de cercetatoti din China
[107] pentru proiectarea si simularea SCS. Acest pachet software este capabil sa
stabileasca dimensiunea minima a SCS pentru a satisface cerinta minima specificata
de utilizator si temperatura maxima de intrare in pompa de caldura tinand seama de
o serie de elemente de proiectare, cum ar fi necesarul de incalzire/racire al cladirii,
proprietatile termice ale solului, configuratia sondei si caracteristicile de functionare
ale pompei de caldura. Pentru conductia termica in exteriorul putului este dezvoltata
o solutie analitica explicita a sursei liniare finita intr-un mediu semi-finit [108].
Temperatura peretelui putului se obtine cu ajutorul solutiei analitice. Pentru
transferul de caldura din interiorul putului, se poate utiliza modelul cvasi-
tridimensional. Analiza in cele doua regiuni spatiale se interconecteaza pe peretele
putului forat.

3.3.1.4 Programe de simulare energetica a cladirii integrate cu
modele de SCS

Programul EnergyPlus este un program de simulare energetica a cladirii extins
pentru a permite si simulari ale sistemului PCCS [31]. Au fost implementate modele
pentru pompa de caldurd de apa-apa si pentru un schimbator de caldura vertical.
Modelul SCS foloseste, functii f propuse de Eskilson pentru a modela raspunsul
solului la diferite fluxuri de caldura.

Alt program de analizd energetica a cladirii Equest si motorul sau de simulare
DOE-2.2 au fost imbunatatite pentru a facilita proiectarea si analiza energetica a

BUPT



36 — Cap. 3 Modele si programe de simulare a schimbatoarelor de caldura din sol

sistemelor PCCS [49]. Un model de SCS vertical bazat pe algoritmul functiei-f a
fopst implementat in program. fost implementat in asistentul de creare de cladiri
Equest un model de schimbator de caldura vertical, pe baza algoritmului functiei g.
Autorul pretinde rezultate de validare sporita cu eQUEST/DOE-2.2 care este un
instrument foarte util pentru proiectarea sistemului GCHP si analiza energiei.
Modelul SCS vertical care se bazeaza de asemenea pe functia-f a fost integrat in
mediul de modelare HVACSIM+, care este capabil sa simuleze sisteme HVAC,
sisteme de gestionare a energiei si alte sisteme termice [47]. Toate cele trei
programe folosesc rezistenta termica efectiva a putului in regim stationar pentru a
calcula transferul caldurii in interiorul putului. In general, cele trei modele similare
de SCS, care tin seama de functionalitatea larga a programelor de simulare
energeticd a cladirilor, pot calcula cu usurinta sarcinile de incalzire si racire ale
cladirii si faciliteaza proiectarea si analiza energetica a PCCS. De asemenea, aceste
modele au flexibilitatea de a compara consumul de energie intre un sistem PCCS si
un sistem conventional de incalzire/racire.

3.3.2 Programul GchpCalc bazat pe modelul sursei cilindrice

GchpCalc este un program pentru a ajuta inginerii in proiectarea sistemelor de
pompe de cadurad cuplate la schimbatore verticale in sol. Conceptele fundamentale
detaliate ale acestui program pot fi gdsite in [45]. Algoritmul programului se
bazeaza pe modelul sursei cilindrice. Acesta foloseste o ecuatie simpla de transfer
termic in regim stationar (2.33) pentru a determina lungimea necesara a putului.

3.3.3 Programe de simulare numerica

In domeniul pompelor de céldurd cuplate la sol au fost dezvoltate unele coduri de
simulare numerica, bazate in principal pe metoda diferentelor finite. Printre acestea,
programul numeric cel mai reprezentativ este TRNSYS cu modulul DST dezvoltat de
Pahud si Hellstrom [61].

TRNSYS este un pachet modular de simulare a sistemelor in care utilizatorii pot
descrie componentele sistemului si modul de interconectare a acestora. Deoarece
programul este modular, modelul stocarii energiei in sol (DST) pentru SCS vericale
este usor de adaugat in bibliotecile componente existente. Programele de simulare
numerica sunt mai dificil de utilizat, cu exceptia cazului in care datele simulate sunt
calculate anterior si stocate intr-o baza de date.

Un alt program de simulare numerica este programul EED (Earth Energy
Designer) [23] utilizat pentru proiectarea schimbatoarelor de caldura verticale
cuplate la sol si determinarea evolutiei temperaturii sursei de caldura pe o perioada
mai indelungatd, oferind in acest fel o estimare precisa a performantei pompei de
caldura geotermice in timp. De asemenea, programul permite simularea mai multor
tipuri de configuratii de schimbatoare de caldura, pornind de la dimensionarea unui
singur schimbator de caldura si ajungénd la un numar maxim de circa 1200
schimbatoare verticale.
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CAP. 4 EVOLUTIA CONCEPTIEI SISTEMELOR
HIBRIDE DE POMPE DE CALDURA
CUPLATE LA SOL

4.1 Consideratii generale

Pompele de caldura cuplate la sol pot obtine performante energetice mai ridicate
in cladirile unde necesarul de incalzire si racire al cladirilor este bine echilibrat de-a
lungul intregului an. Majoritatea cladirilor din climatele calde sau reci au necesarul
de caldurd sau de racire neechilibrat, astfel ca pot aparea situatii cand mai multa
caldura este transmisa in sol decat este extrasa pe parcursul unui an, conducand la
ridicarea temperaturii solului si diminuarea astfel a performantei sistemului in timp.
Pentru a mentine o performanta ridicata in functionare, la cladirile cu o sarcind de
rdcire dominanta este nevoie de un schimbdtor de cdldura cuplat la sol mult mai
mare in comparatie cu cel pentru cladirile cu necesar echilibrat. In mod similar, cand
sistemele PCCS sunt utilizate pentru cladiri cu sarcina de incalzire dominanta ele vor
avea nevoie de o suprafatd mare de teren pentru a satisface necesarul de caldura
maxim. Prin urmare, costul initial ridicat si suprafata de teren mare necesara pentru
instalarea SCS restrictioneaza utilizarea pe scara larga a tehnologiei PCCS in cladirile
cu necesar de energie termica neechilibrat.

Pentru a reduce costul initial al PCCS si a imbunatati performanta acestui sistem
si pentru a echilibra efectiv incarcarea termica a solului, este recomandat sa se
realizeze un schimbator de caldurda suplimentar pentru cedarea sau absorbtia
energiei termice excendentare.

4.2 Pompe de caldura hibride cuplate la sol cu schimba-
toare de caldura suplimentare

In ultimii ani s-au facut numeroase cecetéri experimentale pentru dezvoltarea Si
instalarea a diferite tipuri de pompe de caldura hibride cuplate la sol (PCHCS). In
cazul cladirilor cu sarcina de racire dominantd au fost utilizate un agent pentru
rdcire circulat printr-un turn de racire sau o suprafata pentru cedarea energiei
termice. In Fig. 4.1 se prezinta principiul de functionare al sistemului hibrid cuplat la
un turn de racire legat in serie cu SCS prin intermediul unui schimbator de caldura
in placi.

Manualul ASHRAE [1] a pus in discutie avantajele aplicatiilor sistemului PCHCS
pentru cladirile cu necesar de racire dominant luand in considerare costurile initiale
si limitele disponibile ale suprafetei terenului [17]. De asemenea, s-au editat o serie
de indrumatoare pentru schimbatorul de caldura suplimentar de cedare a energiei
termice excedentare. Capacitatea schimbatoarelor de caldurd pentru cedare de
energie termicd este bazata pe diferenta dintre temperatura lunara medie de racire
si de incdlzire la o anumita cladire. In cazul de fata SCS este dimensionat pentru a
acoperi necesarul de caldura al cladirii, in vreme ce sarcina suplimentara de racire
este realizata prin cedarea caldurii excedentare.
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Kavanaugh si Rafferty [45] au analizat posibilitatea reducerii costului initial de
instalare a SCS prin atasarea unui racitor cu lichid sistemului de pompa de caldura.
Aceste cercetari recomanda ca sistemul hibrid sa fie dimensionat pe baza sarcinii de
incalzire maxime, iar capacitatea racitorului sa fie calculata in concordanta cu
diferenta dintre lungimea SCS necesara pentru acoperirea sarcinii de racire si de
incalzire.

===
AN

Turn de
racire

Cétre/de la —«-{ Pomp3a
spatiul de
conditionat caldura

Schimbator de
caldura in placi

| Schimbator de
i1 caldura din sol

Fig. 4.1. Schema sistemului hibrid PCCS cu turn de racire

Kavanaugh [46] a propus o metoda revizuita pentru dimensionarea racitoarelor
cu lichid si a turnurilor de racire bazandu-se pe recomandarile de proiectare ASHRAE
si ale lui Kavanaugh si Rafferty. Aceastd revizuire oferd o metoda de echilibrare a
fluxului de caldura catre sol pe o anumita perioada din an. Procedura de proiectare
include de asemenea o metoda pentru determinarea orelor necesare de functionare
pentru a asigura cantitatea de caldura ce trebuie cedata pentru a echilibra sarcinile
de incalzire anuale a SCS. S-a proiectat un sistem hibrid de PCCS pentru o cladire
de birouri, in trei zone climatice diferite. Rezultatele arata ca din punct de vedere
economic un sistem hibrid este mai rentabil in zonele climatice calde si foarte calde
deoarece aici sarcina termica de racire este mult mai mare ca cea de incalzire.

Yavuzturk and Spitler [105] au studiat avantajele si dezavantajele unor strategii
de control in functionarea sistemelor hibride de PCCS conectate la un turn de racire
in diferite conditii climatice.

Strategiile de control studiate sunt clasificate in trei categorii:

a) controlul temperaturii de intrare sau iesire din pompa de caldura pentru a
activa turnul de racire;

b) controlul diferentei de temperatura pentru a pune in functiune turnul de racire
atunci cand diferenta dintre temperatura la intrarea sau iesirea pompei de caldura si
temperatura interioara a incaperii este mai mare decat o anumita valoare setata;

c) controlul programat al functionarii turnului de racire pe timpul noptii pentru a
asigura stocarea frigului in sol si a evita ridicarea temperaturii solului pe o perioada
lunga de timp.

O analiza de cost pentru ciclul de viata al sistemului a fost efectuata pentru a
compara fiecare strategie de control a functionarii bazatda pe o perioada de 20 de
ani. Simularea rezultatelor pentru o cladire de dimensiuni reduse indica faptul ca un
sistem hibrid are beneficiu economic semnificativ in comparatie cu sistemul
conventional, iar schema controlului diferentei temperaturii este validata ca fiind cea
mai buna solutie.
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Man Yi s.a. [51] au realizat un model si un program de simulare orara a unui
sistem hibrid de pompa de cdldura cu turn de racire pentru analiza si modelarea
procesului de transfer termic si a componentelor principale ale sistemelor pe
intervale de timp orare.

Sunt comparate impactul a patru strategii diferite de control asupra
performantelor a doua sisteme hibride de PCCS proiectate pentru o cladire cu
sarcina de racire dominanta. De asemenea, o analizda de costuri a sistemului
cosiderand costul investitiei initiale si cheltuielile de exploatare este realizatda pe
baza rezultatelor calculului orar.

Chiasson s.a. [13] au creat un program pentru modelarea performantei unui lac
de mica adancime considerat ca un schimbator pentru cedarea caldurii in exces.
Ramamoorthy s.a. [63] au dezvoltat un model de simulare pentru determinarea
dimensiunii optime a unui sistem hibrid cu un lac pentru racire.

4.3 Pompe de caldura hibride cuplate la sol cu produ-
cere de apa calda

Prepararea apei calde de consum (a.c.c) este necesara in viata de zi cu zi a
sectorului rezidential si comercial. Prepararea cu mijloace traditionale a apei calde
de consum se face de obicei prin arderea combustibililor fosili sau cu boilerele
electrice, care nu doar ca sunt mari consumatoare de energie, dar si emit un volum
considerabil de gaze daunatoare, contribuind astfel la amplificarea efectului de sera
din atmosfera.

Prin urmare, pentru a reduce costul initial ridicat al PCCS concomitent cu
consumul de energie pentru prepararea a.c.c, sistemele hibride PCCS cu producere
de apa caldd de consum devin o alternativa pentru cladirile cu sarcind de racire
dominantd, in special in domeniul rezidential dar si cel comercial. De exemplu, se
poate utiliza un schimbator de caldurd suplimentar de mici dimensiuni, care
recupereaza caldura din gazul supraincalzit din compresor pentru a preincalzi/incalzi
apa calda de consum.

In sezoanele de racire, schimbatorul de caldura suplimentar foloseste energia
termicd in exces care poate fi cedata solului, pentru a incalzi apa caldd de consum
~gratuit”. In sezoanele de incalzire, se extrage mai multa caldura din sol pentru a se
asigura simultan fincadlzirea cladirii si prepararea a.c.c. Astfel se poate echilibra
caldura cedata si cea extrasa din sol prin intermediul SCS (Fig. 4.2).

Fanney si Dougherty [30] au fost primii care au studiat performanta unei PCCS
care are un schimbator de caldurd suplimentar pe circuitul de incélzire. Datele
inregistrate au aratat ca schimbatorul de caldura a contribuit cu o medie de 27% din
energia totald utilizata pentru incalzirea apei in cele 24 luni de monitorizare.

Cui s.a. [19] au dezvoltat o PCHCS cu sistem de preparare a a.c.c utilizatd si
pentru incalzirea/racirea cladirilor din zonele climatice calde. Pentru realizarea unui
studiu comparativ s-a utilizat programul de simulare HVACSIM+. Rezultatele
obtinute din acest studiu aratd ca PCHCS poate fi eficienta pentru a atenua sarcinile
SCS si poate acoperi aproape 95% din cererea totala de apa calda de consum.
Economia de energie pentru prepararea a.c.c este de circa 70% in comparatie cu un
incalzitor electric. Schema functionala propusa pentru PCHCS cu producere de apa
calda de consum este recomandata pentru cladirile rezidentiale din zonele climatice
calde.
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apa calda
de consum
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apa rece
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Fig. 4.2. Schema unei PCHCS cu preparare de a.c.c
1-PC apa-apa; 2-SCS; 3-rezervor de inmagazinare; 4-ventiloconvector; 5-pompa de circulatie;
1-1- compresor; 1-2- subracitor; 1-3- condensator; 1-4- ventil de laminare; 1-5- vaporizator;
1-6- ventil inversor

4.4 Pompe de caldura hibride cuplate la sol cu panouri
solare termice

Ideea de a cupla un colector solar la SCS, din considerentul ca energia solara
poate fi stocata in sol, a fost pentru prima data propusa de Penrod in 1956. Dupa
cateva decenii, sistemele PCCS asistate solar au fost recomandate de Metz [56].
S—au facut eforturi pentru investigarea performantelor si aplicatiilor PCCS cu
panouri solare termice. Chiasson si Yavuzturk [14] au prezentat o evaluare a
fezabilitatii sistemului hibrid PCCS cu panouri solare termice prin simulare pentru
cladirile cu necesar de incalzire dominant.

In zonele climatice cu sarcind de incalzire dominanta, un sistem PCCS simplu
poate cauza o diminuare a energiei termice din sol, conducand la scaderea
progresiva a temperaturii agentului apa-glicol la intrarea in pompa, in consecinta
performanta sistemului devenind tot mai redusa. Similar cazurilor cladirilor cu
sarcind de racire dominanta, utilizarea unui schimbator de caldura pentru
suplimentarea energiei termice, cum ar fi un panou solar termic, poate reduce
semnificativ lungimea putului forat, deci si costul instaldrii SCS. Astfel, sistemele
PCCS pot sa fie mai atractive din punct de vedere economic. In general, SCS poate
fi dimensionat pentru a acoperi sarcina de rdcire, iar schimbatorul de caldura pentru
a acoperi excedentul de caldura ce nu este satisfacut de schimbatorul din sol. In Fig.
4.3 se prezinta principiul de functionare al PCHCS cu panouri solare termice.

Cu ajutorul programului TRNSYS s-a realizat evaluarea performantei PCCS in
sistem hibrid si in sistem conventional, pe o perioada de 20 de ani, prin simulare
pentru diferite cazuri si conditii climatice. De asemenea, au fost simulate
colectoarele solare fixe si cele mobile, ce pot urmari sursa solara. S-a demonstrat
din analiza costurilor pentru o perioada de 20 de ani ca sistemele hibride de PCCS
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cu panouri solare termice sunt alegerea cea mai buna pentru incalzirea cladirilor cu
necesar de incalzire dominant.
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Fig. 4.3. Schema sistemului hibrid de PCCS cu panouri solare termice

Trillat—Berdal s.a. [98] au prezentat un sistem hibrid PCCS cu panouri solare,
proiectat sa producd energie termica pentru prepararea apei calde de consum si
pentru incalzirea unei cladiri rezidentiale.

In acest sistem, caldura provenitda de la soare este folosita prioritar pentru
incalzirea apei calde de consum si este injectatd in sol prin intermediul sondelor
verticale doar atunci cand necesarul de caldurd pentru prepararea a.c.c. este
asigurat. Studiul experimental asupra performantei in functionare a sistemului a
indicat faptul ca energia injectata in sol de catre panourile solare a avut o valoare de
circa 39,5 W/m, aproximativ egala cu valoarea medie a caldurii extrase din sol de
pompa de caldura (40 W/m).

Se constata cresterea semnificativa a coeficientului de performanta dupa ce
sistemul a fost completat cu injectia caldurii provenita din energia solara, ceea ce
demonstreaza ca reincarcarea termica a solului cu ajutorul energiei solare este un
mod fezabil de a echilibra incarcarea terenului in cazul cladirilor cu necesar de
incalzire dominant.

Rezultatele simuldrilor au aratat ca PCCS au un coeficient de performanta
imbunatatit deoarece temperatura solului se poate recupera efectiv datorita
suplimentarii cu energie solara. In acelasi timp PCCS pot compensa intermitenta si
instabilitatea energiei solare.

4.5 Pompe de caldura hibride cuplate la sol cu panouri
solare fotovoltaice

4.5.1 Consideratii generale

Ultimii ani au fost caracterizati de o crestere considerabila a atentiei mondiale
asupra fincalzirii globale, tot mai asociata influentei omului asupra schimbarilor
climatice. In cadrul inaltei intalniri G8, ce a avut loc in Germania in iunie 2007, s-a
dat o usoara atentie incalzirii globale, trimitdnd aceasta schimbare catre anii 2050.
Uniunea Europeana, este de parere ca in anul 2020 aproximativ 20% din intreaga
energie europeana va fi produsa din resurse regenerabile. Aceast puternic semnal al
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politicii UE a indreptat atentia asupra prezentului si viitorului de a obtine energia din
surse neconventionale.

Consumurile energetice pentru realizarea incalzirii spatiilor de locuit reprezinta
circa 70% din totalul energiei consumate, iar prin intermediul tehnologiilor eficiente
pentru contructii si instalatii (izolarea anvelopei, ventilarea mecanica cu recuperarea
caldurii, centrale termice in condensare) se pot realiza efecte semnificative chiar
intr-o perioada scurta sau medie, conducand la reducerea consumurilor cu 16...23%
pe o perioada lunga de utilizare.

Cursa pentru diminuarea emisiilor de CO, poate fi o cale de lansare a dezvoltarii
tehnologiilor cu impact ambiental redus, pentru imbunatatirea eficientei energetice,
cresterea sigurantei de alimentare cu energie electrica si independenta fata de
sursele de energie conventionale [92].

4.5.2 Radiatia solara si tehnologia panourilor fotovoltaice

Datorita reactiilor nucleare ce au loc in interiorul sau, Soarele reprezinta o sursa
energeticd vitala pentru planeta noastra. Imensa cantitate de energie radiatd sub
forma undelor electromagnetice, demonstreaza ca aceasta stea poate sa fie
considerata cu o buna aproximare un corp negru (radiant complet) cu o temperatura
medie a suprafetei de circa 5780 K.

In interiorul Soarelui, prin intermediul fuziunii termonucleare, in fiecare secunda
600 milioane tone de hidrogen se transforma in 595,5 milioane tone de heliu, iar
cele 4,5 milioane tone de hidrogen ramase (reprezentand 0,75% din total) se
transforma direct in energie dupa ecuatia lui Einstein: E=mc?.

Energia astfel generata este de circa 405.000 miliarde TJ, reprezentand o energie
de neimaginat la nivelul scoartei terestre. Toatd aceasta extraordinara putere a
Soarelui este datorata conversiei in energie a unei parti infime din totalul cantitatii
de materie a sa, cantitate comparabila cu greutatea unui mic lant muntos de pe
Terra.

Termenul ,constanta solara” semnifica fluxul radiant al energiei solare (radiatia
solard directd), care are valoarea medie 1368 W/m? [15]. Considerand aria pland a
globului de 1275x10'* m? si raza medie a Pdmantului de aproximativ 6371 km,
radiatia totald transmisd Pdmantului este 1,74x107 W [102].

Un parametru care tinde sa inglobeze toate efectele pe care atmosfera le exercita
asupra radiatiei solare este masa de aer relativ (MA), ce corespunde la lungimea
relativa a drumului radiatiei directe prin atmosfera (Fig 4.4).
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Fig. 4.4. Definirea masei de aer relativ
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La nivel international, pentru a deosebi conditiile in care poate sa functioneze un
convertitor al energiei solare, se defineste curba MAO (masa de aer 0) corespun-
zatoare radiatiei solare mdasurate in exteriorul atmosferei terrestre si curba MA1
(masa de aer unitard) corespunzatoare compozitiei spectrale intalnita la nivelul marii
cand grosimea atmosferei standard este strabdtutd de raze solare in directie
perpendiculara la suprafata terestra.

La nivelul marii, masa de aer relativa poate fi calculatd cu formula aproximata:

1

A = 4.1
sina ( )

unde a este unghiul de incidenta.

De-a lungul drumului catre suprafata terestra, nu toata energia solara existenta
in exteriorul atmosferei reuseste sa ajunga pe Pamant din cauza unor fenomene
fizice care se manifesta in diferite straturi ale atmosferei, dintre care refexia difuza,
refractia si absorbtia.

Difuzia este rezultatul impactului dintre fotoni si molecule de apa, aer si praful
atmosferic, in timp ce absorbtia este datorata in principal ozonului, vaporilor de apa
si bioxidului de carbon.

Pentru proiectarea sistemelor fotovoltaice, valoarea maxima a radiatiei solare la
nivelul solului este aproximatd la 1000 W/m?, iar pentru incercérile din laborator a
componentelor fotovoltaice se considerda ca radiatie solara de referinta valoarea
corespunzatoare curbei MA1,5, conform normativului CEI EN 60904-3.

4.5.3 Criterii de dimensionare a sistemelor fotovoltaice

Dimensionarea unui sistem fotovoltaic conectat la reteaua electrica se poate
efectua pe baza unor parametri tehnici sau economici, si anume:

— bugetul disponibil pentru investitie;

— consumurile electrice al utilizatorului;

— suprafata disponibila.

In cazul sistemelor de puteri mici este important sa se tind seama de consu-
murile electrice ale utilizatorului, estimate printr-o analizd directa a consumurilor
precedente. In cazul sistemelor destinate unei productii mari de energie electrica
cand se determind marimea si tipul generatorului fotovoltaic, trebuie sa se tina
seama de suprafata avutd la dispozitie si de durata de recuperare a investitiei.

In primul caz se poate face o optimizare a consumurilor electrice prin utilizarea
de consumatori cu o inalta eficienta: electrocasnice de clasa energetica A, iluminare
cu corpuri flourescente compacte, inlocuirea corpurilor de iluminat tip spot cu cele
pe baza de led, etc. In acest fel, se poate obtine o reducere considerabilda a
dimensiunilor generatorului fotovoltaic si a costurilor pentru realizarea unui astfel de
sistem.

In domeniul proiectdrii sau executdrii sistemelor fotvoltaice, specialistul se
gaseste de multe ori in situatia in care trebuie sa evalueze caracteristicile panourilor
fotovoltaice din comert destinate diferitelor tipuri de cladiri (Fig. 4.5) pe criterii mai
mult comerciale decéat tehnice.

Numarul mare de parametri caracteristici sistemelor fotovoltaice (puterea
modulelor fotovoltaice, temperatura normalda de functionare a celulei, variatia
tensiunii si a curentului odatd cu variatia temperaturii, tolerantele admisibile)
conduc la o alegere greoaie a sistemului fotovoltaic corespunzator cerintei. Prin
urmare, in urma cercetarii, s-a ajuns la stabilirea unui coeficient ce tine seama de
toti parametri caracteristici relevanti pentru alegerea unui panou fotovoltaic,
reprezentand indicele de calitate al produsului.
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La alegerea unui modul fotovoltaic, primul parametru luat in considerare este
puterea maxima utild, adica puterea maxima dezvoltata in conditii de testare
standard (CTS), si anume:

— radiatie incidentd: 1000 W/m?;

— temperatura celulei: 25 °C;

— spectru: MA1,5;

— viteza vantului: 0 m/s.

Fig. 4.5. Pozitionarea panourilor fotovoltaice pe acoperisul
unei cladiri cu sarpanta

Pentru a avea informatii concrete despre functionarea sistemelor fotovoltaice s-a
introdus termenul ,temperatura nominalda de operare a celulei” (TNOC), care da
temperatura nominald de lucru a unei celule ce face parte din interiorul unui modul
ce functioneaza in urmatoarele conditii:

— radiatia incidentd: 800 W/m?;

— temperatura mediului Tnconjurator: 20 °C;

— viteza vantului: 1 m/s.

Acest parametru, variabil in general de la 40 la 50 °C, indica cat de performant
este un modul fotovoltaic, in ceea ce priveste pierderea de caldura, care vor fi
valorile tensiunilor si a curentului si deci valorile puterii in conditii comparabile cu
cele din functionarea reala.

Un parametru care indica posibila putere produsa de panoul fotovoltaic este
toleranta t, exprimata in procente.

Alt parametru foarte important este cel al garantiei asupra productiei panourilor
fotovoltaice, care in mod normal scade la 80% dupa 20 ani de functionare. Acesta
se defineste prin coeficientul de performanta al modulelor fotovoltaice (CPMF), si se
poate determina cu relatia:

o = Lo = CTy CTNOC = Ters)) llsc - CTHTNOC = Ters)IH(A=0(1=0) (5.5
04sC

in care: U, este tensiunea initiala a modulului in V; Isc — curentul de scurtcircuit al
modulului in V; CT, — coeficientul temperaturii initiale a modului in V/°C; CT; —
coeficientul temperaturii modulului aflat in scurcircuit, in A/°C; TNOC — temperatura
nominald in functionare, in °C; Tcrs— temperatura celulei fotovoltaice in conditii de
testare standard (25°C); t — toleranta pentru putere (0,03 - 0,05); d — deteriorarea
modulului dupa 20 ani: 0,2 pentru 80% productie la 20 ani, 0,16 pentru 80%
productie la 25 ani, 0,13 pentru 80% productie la 30 ani de functionare.

Un modul cu valoare ridicatd a coeficientului CPMF are caracteristici mai bune, si
deci, pe parcursul urmatorilor 20 de ani de functionare va avea o productie mai
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4.5 Pompe de caldura hibride cuplate la sol cu panouri solare fotovoltaice — 45

mare de energie electrica. Coeficientul CPMF poate fi luat in considerare pentru o
plaja de temperaturi ale celulei intre 0 si 60 °C si va avea influenta pentru tarile din
zona temperatd cu o radiatie globald de aproximativ 800 W/m?, cum este Romania.

4.5.4 Analiza posibilitatii de alimentare a PCCS cu energie
electrica produsa de panourile fotovoltaice

Pentru determinarea radiatiei solare disponibile la amplasamentul laboratorului

experimental (Fig. 4.6) echipat cu PCCS s-a utilizat Photovoltaic Geographical
Information System oferit de site-ul UE [112].
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Fig. 4.6. Amplasamentul laboratorului experimental

In Fig. 4.7 este prezentatd harta solard a Romaniei, de unde se poate estima
cantitatea de energie provenita de la soare in functie de zona.

Simple Cokriging
Prediction Map
sAc [Radiatie_pct].[MJ_M_2]
& SomaRl Filled Contours
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Fig. 4.7. Harta solard a Romaniei
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In Fig. 4.8 este ilustratd interfata programului de estimare a energiei solare si a
sistemelor de panouri fotovoltaice pentru locatia aleasa. Simularile s—au facut tinand
seama de o optimizare a orientarii panourilor fotovoltaice, de puterea electrica de
varf instalata si de tipul de panou fotovoltaic ales.

P¥Y Estimation

Performance of Grid-connected PV

Radiation database: | Climate-SAF PYGIS j [What is this?]

PY technology: |Crysta|line silicunj

Installed peak PY power E kg

Estimated system losses [0;100] |14 9%
Fixed mounting options:

Mounting position: |Free—standing j
Slope [0;90] ES o I optimize slope
Azimuth [-180;180] E o ¥ also optimize azimuth

[Azimuth angle from -180 to 150, East=-30, South=0)
Tracking options:

W wertical axis ~ Slope [0;90] i o ¥ optimize
W' Inclined axis  Slope [0;90] E o ¥ optimize

W 2-axis tracking

Horizon file Choose File |N|:| file chosen

Output options
W Show graphs ™ Show horizon
" web page 0 Text file * ppF

Calculate [ linzlz]

Fig. 4.8. Interfata programului de simulare

Datele initiale pentru efectuarea simularii sunt:

— datele geografice ale amplasamentului: latitudine Nord 44°44'44”; |ongitudine
21° 13’47" Est; altitudine 89 m fata de nivelul Marii Negre;

— puterea nominala a sistemului fotovoltaic: 5 kW;

— pierderi datorate temperaturii si radiatiei reduse: 9,4%;

— pierderi datorate efectelor de reflexie: 2,9 %;

— alte pierderi din sistem (inverter, cablaje): 14%;

— pierderi ale sistemului fotovoltaic: 24,4%.

In urma simularilor efectuate a rezultat unghiul optim de inclinare de circa 34° a
panourilor fotovoltaice pentru a obtine un randament maxim si unele date
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referitoare la radiatia solara si productia de energie electrica: H; — energia specifica
a radiatiei medii zilnice primitd de sistemul de panouri fotovoltaice; H,, — energia
specifica a radiatiei medii lunare primita de sistemul de panouri fotovoltaice; E; —
productia zilnica medie de electricitate; E,, — productia lunara medie de electricitate.
Rezultatele au fost sintetizate in Tabelul 4.1.

Tabelul 4.1. Rezultate ale simularii referitoare la radiatia solara
si productia de energie electrica

Luna Ha Him Eq Enm
[KWh/m?] [kWh/m?] [kWh] [KWh]
Ianuarie 1,62 50,3 6,75 209
Februarie 2,73 76,6 11,10 312
Martie 4,19 130 16,40 509
Aprilie 5,32 159 20,10 603
Mai 5,83 181 21,50 665
Tunie 6,02 181 21,80 654
Tulie 6,03 187 21,60 671
August 5,99 186 21,60 670
Septembrie 4,68 140 17,50 524
Octombrie 3,78 117 14,60 451
Noiembrie 2,48 74,5 9,96 299
Decembie 1,52 47,2 6,31 196
An 4,19 127 15,80 480
Total anual — 1530 — 5760

S-au analizat performantele sistemului solar individual pentru inclinarea optima a
panourilor fotovoltaice de 34°. Sistemul de stocare a energiei produsa de panourile
fotovoltaice este compus din baterii tip 12V, 50 Ah. Numarul de zile considerat in
simulare este de 1801, iar procentul zilelor in care sistemul de stocare este complet
incdrcat este de 99,78%.

In Tabelul 4.2 sunt centralizate productiile zilnice E, de energie electrica estimate
pentru sistemul de panouri fotovoltaice si perioadele procentuale F;in care sistemul
de stocare este complet incarcat, respectiv F, cand sistemul este complet descarcat.

Tabelul 4.2. Productia de energie electrica si nivelul
de incarcare a sistemului de stocare.

Eq Fr Fe

Luna [KWh] [%] [%]
Ianuarie 299,0 99 0
Februarie 300,0 100 0
Martie 300,0 100 0
Aprilie 300,0 100 0
Mai 300,0 100 0
Tunie 300,0 100 0
Tulie 300,0 100 0
August 300,0 100 0
Septembrie 299,0 100 0
Octombrie 299,0 100 0
Noiembrie 299,0 100 0
Decembie 299,0 99 0
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In Fig. 4.9 este reprezentatd intensitatea radiatiei lunare pentru sistemul fix si
cel optimizat, iar in Fig. 4.10 este reprezentata grafic energia produsa lunar de
sistemul de panouri fotovoltaice propus tindnd seama de sistemul fix sau de
sistemul optimizat de urmarire a sursei solare si inclinarea axelor panourilor.

Irradiation estimate: d5°dd°dd*North, Z1°13747"East

— Fixed systen, incl.= 3d
— 2-axiz tracking

0 | | 1 1 | | 1 | 1 1 |
Jan Feb Mar Agr Mayw  Jun Jul Aug Sep Oct MWov Dec

Fig. 4.9. Evolutia lunara a intensitatii radiatiei solare

P¥ extimate: 953744744 Morth, £1°13747"East

— Fimed system, incl.= 34

Vertical axiz, incl.=33
— Inclined axis, incl.=36
1200 - — Z-aris tracking

100
1000
00
BOG
500
5
Eson
=
=500
00
300
200
oo |

I} 1 1 1 | 1 1 1 | 1 1 |
Jan Feb Mar  Aor Maw  Jun Jul Aug Sep Oct Now Dec

Fig. 4.10. Energia lunara produsa de sistemul fotovoltaic
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In urma simuldrilor s-a constatat c& prin hibridizarea sistemului PCCS cu un
sistem de panouri fotovoltaice se poate acoperi integral consumul de energie
electrica la functionarea sistemului PCSS pe durata intregului an. In consecinta
rezulta ca pentru acoperirea necesarului de incalzire, racire si preparare a apei calde
de consum se obtine o reducere integralda a emisiilor de CO,. prin hibridizarea
propusa.

Intrucéat sistemul a fost dimensionat sa acopere un maxim de putere iar in timpul
anului exista situatii cadnd sistemul de stocare este incdrcat complet se pot alimenta
si alti consumatori precum sistemul de iluminat interior al laboratorului sau
computerul de monitorizare si inregistrare a datelor.
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CAP. 5 DETERMINAREA NECESARULUI DE
CALDURA/FRIG SI A CONSUMULUI
DE ENERGIE TERMICA PENTRU
LABORATORUL EXPERIMENTAL

5.1 Calculul necesarului de caldura pentru incalzire

Necesarul de caldura pentru incalzire Q;,. se determina separat pentru fiecare
incapere, conform standardului SR 1907/97:

ZA
Qinc =Qr|1+ —={+Q (5.1)
inc T 100 inf
in care: Qr este fluxul termic cedat prin transmisie in regim stationar; Q;,r — sarcina
termica pentru incalzirea aerului infiltrat; YA - suma adaosurilor la pierderile de
caldura prin transmisie.

 Fluxul termic cedat prin transmisie se calculeaza cu relatia:

;

-t
Ro € +Qs::;l (52)

Q = Z cymS

in care: m este coeficientul de masivitate termica al elementelor de constructie
exterioare; S - aria suprafetei fiecarui element de constructie; R, — rezistenta
termica globald a elementului de constructie considerat, stabilita conform STAS
6472/3; t; - temperatura de calcul a aerului interior, in functie de destinatia cladirii
si a incaperii considerate; t. - temperatura de calcul a aerului exterior, in functie de
zona climaticd; Qs — fluxul termic cedat prin sol pentru incaperile asezate direct pe
sol sau ingropate partial in sol; cy - coeficientul de corectie al necesarului de
caldura, in functie de masa specifica a constructiei.
Coeficientul de masivitate termica se calculeaza cu relatia:

m =1,225-0,05D, (5.3)

D fiind indicele de inertie termica al elementului de constructie.
Fluxul termic cedat prin sol se calculeaza cu relatia:

Quy =5, i tut 4o, Ms g —t"_te+i
* i de N ¢ Rbc

iti_tejs

—— g
j=1 nS RbC

(5.4)

in care: S, este aria cumulata a pardoselii si a peretilor aflati sub nivelul solului; Rpqg
- rezistenta termicd cumulatd a pardoselii si a stratului de sol cuprins intre
pardoseald si panza de apa freatica; t,r - temperatura apei freatice, considerata +10
°C pentru toate zonele climatice ale tarii; ms — coeficientul de masivitate termica al
solului, in functie de adancimea panzei de apa freatica si adancimea de ingropare a
pardolselii; ns - coeficientul de corectie ce tine seama de conductivitatea termica a
solului si cota pardoselii sub nivelul solului; S, — aria unei benzi cu latimea de 1 m
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5.1 Calculul necesarului de cdldura pentru incalzire — 51

situatd de-a lungul conturului exterior al suprafetei S,; R, — rezistenta termica a
benzii de contur la trecerea caldurii prin pardoseala si sol catre aerul exterior,
functie de grosimea fundatiei si de adancimea panzei de apa freatica;. S - aria unei
benzi cu latimea de 1 m situata de-a lungul conturului care corespunde spatiului
invecinat cu temperatura t;; t,; - temperatura de calcul a aerului interior pentru
incaperile alaturate.

Suprafata S, se determina cu relatia:

S, =ab+ph (5.5)

in care: a, b sunt dimensiunile incaperii; p — perimetrul incaperii; h - adancimea
pardoselii sub nivelul solului.

Adaosurile la pierderile de caldura prin transmisie sunt:

- adaosul pentru orientare A,, ce afecteaza numai pierderile de caldurda ale
incaperilor cu pereti exteriori si este functie de orientarea cea mai defavorabila a
peretilor;

- adaosul pentru compensarea efectului suprafetelor reci A, ce intervine in cazul
incaperilor cu pereti exteriori, este functie de rezistenta medie la transfer termic R,:

= Silt ~te)Cn
Qr

unde S; este aria suprafetei totale a incaperii.

Adaosul pentru compensarea efectului suprafetelor reci, nu se prevede in
urmatoarele situatii:

- n cazul incaperilor in care R,,>10;

- in incaperi unde persoanele sunt in tranzit (poarta imbracamintea de strada);

- in cazul depozitelor sau casei scarii.

« Sarcina termicd pentru incalzirea aerului infiltrat Q,,; prin neetanseitatile
ferestrelor si usilor si a aerului patruns la deschiderea acestora, se determina ca
fiind maximul dintre sarcinile termice:

R, (5.6)

Quinr = [nCMVpCp(ti _te)+ Qu(l + 1/?)C0J (5.7)
Si:
AC
Qainr = {CM [E(Z Ljfj)v4/3(ti - te)]+ Qu)(l + 100} (5.8)

in care: Qqr este sarcina termica pentru incalzirea aerului infiltrat, determinata
tindnd seama de numarul de schimburi de aer necesar din conditii de confort
fiziologic; Q.i,s — sarcina termica pentru incalzirea aerului infiltrat, determinata de
viteza conventionala a vantului; n - numarul de schimburi orare, in functie de
destinatia cladirii si a incaperii; V - volumul incdperii; p - densitatea aerului; ¢, -
caldura specifica a aerului; Q, — sarcina termica necesara pentru incalzirea aerului
patruns la deschiderea usilor; E - factorul de corectie de inaltime; L; - lungimile
rosturilor ferestrelor si usilor din fatadele supuse actiunii vantului; f; - coeficientii de
infiltratie prin rosturi; v - viteza de calcul a vantului, functie de zona eoliana si de
amplasamentul cladirii.

Sarcina termica pentru incdlzirea aerului patruns prin deschiderea usilor se
calculeaza cu relatia:
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Q, =0,365,n,cy(t; - t.) (5.9)

in care: S, este suprafata usii considerate; n, — numarul deschiderilor orare in
functie de destinatia cladirii.
Deci, sarcina termica pentru incadlzirea aerului infiltrat Q,,r este data de relatia:

Qine = Max(Qyjnf » Qaine ) (5.10)

5.2 Calculul necesarului de caldura pentru prepararea
apei calde de consum

Energia necesara pentru prepararea apei calde de consum reprezinta un element
important in evaluarea consumurilor energetice a cladirilor civile si industriale. Daca
energia necesara pentru acoperirea pierderilor de caldura prin anvelopa cladirii
trebuie sa fie asigurata in timpul sezonului de incalzire, cea pentru obtinerea apei
calde de consum trebuie asigurata pe intreaga perioadd a anului.

In cazul utilizarii pompelor de caldura, temperatura apei calde de consum
obtinute va fi de aproximativ 45...50 °C. Pentru evitarea consumurilor de energie
ridicate rezultate din functionarea in regim instant a prepararii apei calde de
consum, pompele de caldura functioneaza in regim de acumulare, fiind dotate in cu
un boiler. Acesta este prevazut cu o serpentina prin intermediul cdreia agentul
termic ridica temperatura apei calde la cea de consum.

Sarcina termica Q.. in W, necesara pentru prepararea a.c.c. necesare zilnic se
determina in regim de acumulare cu relatia:

Quc = "’uCznpgggg;c ~tor) (5.11)

in care: N, este numarul persoanelor ce utilizeaza apa calda de consum; C,, -
consumul zilnic normat pentru unitatea de utilizare, in I/om.zi, cu valorile
recomandate in STAS 1478 sau Mc 001; p,, ¢, — densitatea, in kg/m? si c3ldura
specifica, in 1/(kgK) ale apei la temperatura medie intre intrarea si iesirea din
boilerul pompei de caldura; t,. - temperatura apei calde la iesire din boiler, in °C; t,,
- temperatura apei reci la intrare in boiler, in °C; © - timpul in care este incalzita
apa, in h.

Pentru a calcula sarcina termica necesara incalzirii in regim ,instant” se poate
folosi relatia:

Qac = Gacpwcw(tac - tar) (5.12)

in care G, este debitul de apa calda de consum considerat cu valoarea de 10 I/min.
Conform Mc 001 [54], volumul de apa calda necesara consumului se determina
in functie de destinatia cladirii, de tipul consumatorului si de numarul de utilizatori.
Pentru clddiri noi, volumul de apd cald§ de consum V,., in m3 se calculeazi cu
relatia:
= NUCZH

5.13
¢ 7000 (5.13)

Numarul de persoane N, aferent cladirilor de locuit se determina ca valoare
medie, in functie de indicele mediu (statistic) de ocupare a suprafetei locuibile a
cladirilor, utilizdnd urmatoarea procedura de calcul:
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- se determina suprafata locuibild S;;

- se determind indicele mediu de locuire i, in functie de tipul cladirii si de
amplasarea acesteia;

- se determind numarul mediu normat de persoane aferent cladirii, utilizdnd
urmatoarea relatie de calcul:

Ny, =S,ociioc (5.14)

Energia consumata E,, in ], pentru asigurarea sarcinii termice necesare la
prepararea apei calde de consum se determina cu relatia:

n
Eac = zpwcwvac(tac - tar) (515)
i=1

unde i este indicele de calcul pentru cele n categorii de consumatori.

Prepararea de apa calda de consum presupune alte conditii decat incalzirea,
deoarece prepararea apei calde functioneaza de-a lungul intregului an cu
aproximativ aceleasi solicitari de caldura si cu acelasi nivel de temperatura.

5.3 Calculul sarcinii termice de racire

In cazul pompei de cdldurd reversibile, se determind sarcina termicd de ricire
Qrscire In regim de vara, folosind relatia:

Qracire = Qap + Qdeg (5. 16)

in care: Q,, este necesarul de frig pentru compensarea aporturilor de cdldura prin
insolatie; Qgeg — Necesarul de frig pentru compensarea degajarilor de caldura de la
sursele interioare.

Deoarece sursele termice interioare cu degajari de caldura au in general o
intensitate constantd, sarcina termica de vara este maxima cand aportul de caldura
din exterior este maxim.

* Necesarului de frig pentru compensarea aporturilor de caldurd prin insolatie Qap
se calculeazd conform STAS-ului 6648. in conformitate cu metodologia acestui
standard, in mod aproximativ, caldura transmisa prin elementele de constructie
masive exterioare (pereti, planseu, pardoseald) este:

Q=Y S[(tem _t/);f(ts ~tom) (5.17)
unde:
t, =t, +CoA, (5.18)
A
ts :te+1'sa_e (519)
A

(5.20)
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in care: S este suprafata elementului de constructie considerat; R - rezistenta
termica a elementului de constructie; t; - temperatura de calcul a aerului interior; t,
- temperatura de calcul a aerului exterior intr-o anumita luna; t, - temperatura
medie zilnica a aerului exterior pentru luna considerata, functie de localitatea unde
este amplasata constructia si de gradul de asigurare (98 sau 95%) al acesteia [68];
A, - amplitudinea oscilatiei zilnice de temperatura, in functie de localitate; t; -
temperatura de calcul a aerului insorit corespunzatoare unei localitati, pentru luna,
orientarea si ora din zi; ts,, - temperatura medie zilnica a aerului exterior insorit; C,
- coeficientul de corectie a amplitudinii oscilatiei zilnice a temperaturii aerului
exterior insorit; f — coeficientul de amortizare a oscilatiilor de temperatura, in functie
de orientarea elementului si intarzierea € cu care oscilatiile de temperatura se
resimt Tn incapere; A — factorul de absorbtie a radiatiilor solare; a, — coeficientul de
schimb termic la exteriorul elementului de constructie; I, I, — intensitatea radiatiei
solare totale (directa I, plus difuza I;) si respectiv intensitatea medie a radiatiei
solare totale [68].
Intarzierea €, cu care oscilatiile de temperatura se resimt in incaperi este:

€=2,7xD, (5.21)

D fiind indicele de inertie termica al elementului de constructie considerat, dat de

relatia:
N
0.
- -3
D=855107) ~L\Jp;A;c; (5.22)
j J

Jj=1

in care: §; este grosimea, in m, a stratului j de material; p;, A;, ¢; — densitatea, in
kg/m3, conductivitatea termicd, n W/(mK) si c3ldura specificd, in 1/(kgK) ale
stratului de material component al elementului de constructie.

Pentru elemente de constructie interioare, relatia (5.17) devine:

Qp = Z—S(te ~t;) (5.23)

La pardoselile asezate direct pe sol, temperatura solului t, se poate considera de
15 °C. Suprafata pardoselilor si a plafoanelor incaperilor se determina intre axele
peretilor interiori sau de la suprafata interioara a peretilor exteriori pana la axa
peretilor interiori.

Lungimea peretilor exteriori se masoara intre axele peretilor interiori, iar pentru
incaperile de colt, de la suprafata exterioara pana la axa peretilor interiori.
Lungimea peretilor interiori se masoara intre suprafata interioara a peretilor
exteriori si axa peretilor interiori sau intre axele peretilor interiori.

Indltimea peretilor se considera de la nivelul pardoselii etajului respectiv pana la
nivelul pardoselii etajului imediat superior sau pana la nivelul acoperisului.

« Necesarul de frig pentru compensarea degajarilor de caldura ale surselor interi-
oare Qgey Se calculeaza cu relatia:

Queg =Qp +Qy +Qpy (5.24)
unde:

Qp :Npqp; Qi/ :BPII; Qm = lIJPm (5'25)
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in care: Q, este cdldura degajatda de persoanele din incdpere; N, - numarul de
persoane; g, - degajarea de caldurd a unei persoane, avand valoarea 92,8 W; Q; -
caldura degajata de instalatiile de iluminat; B - coeficient de transformare a energiei
electrice in caldura, cu valoarea 1,1; P; — puterea instalata a surselor de iluminat;Q,,
- caldura degajata de masini si aparate actionate electric; W - coeficient cu valori de
0,12...0,16; P, - puterea instalata a masinilor actionate electric.

5.4 Prezentarea laboratorului experimental si a rezulta-
telor calculelor efectuate

Cercetarile experimentale s-au efectuat in laboratorul Catedrei de Instalatii din
cladirea Facultatii de Constructii, situat la nivelul parter (Fig. 5.1), in care este
amplasata pompa de caldura cuplata la sol. Incaperea laboratorului este delimitata
de un birou (in partea stdnga), un laborator (in partea dreaptd), un coridor (pe
directia vesticd), o sala de sedinte la etajul 1, o salda de cursuri la demisol si de un
perete exterior orientat spre Est. Calculele s-au efectuat pentru localitatea
Timisoara, situatd in zona climatica II si zona eolianda IV avand temperatura de
calcul a aerului exterior t.=-15 °C si viteza conventionald a vantului v=4 m/s.

- - T

7,13

Laborator
experimental
S =47

Laborator Birou

ventilatii

6,59

Exterior

Fig. 5.1 Planul laboratorului

Se mai cunosc urmatoarele date de baza:

- Inaltimea incaperii este de 3,70 m;

- adancimea panzei de apa freatica este de 6 m;

- suprafata totald a inc3perii S;=47 m?, iar suprafata usilor interioare din
incipere este 5,=2,10 m?;

- tamplaria este executata din termopan;
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- peretii exteriori sunt alcatuiti din urmatoarele straturi de materiale: tencuiala
de var (0,02 m), beton celular autoclavizat (0,25 m), tencuiala din mortar de ciment
(0,03 m), caramida aparenta (0,05 m);

- stalpii exteriori sunt alcatuiti din urmatoarele straturi de materiale: tencuiala de
var (0,02 m), beton armat (0,65 m), tencuiala din mortar de ciment (0,03 m),
caramida aparenta (0,05 m);

- peretii interiori sunt alcatuiti din urmatoarele straturi de materiale: tencuiala de
var (0,004 m), gips-carton (0,02 m), vata minerala (0,10 m);

- pardoseala are in componenta: gresie (0,015 m), sapa (0,05 m), placa de
beton armat (0,125 m), tencuiala de var (0,02 m);

- planseul are in componenta: parchet (0,02 m), sapa (0,05 m), placa de beton
armat (0,125 m), tencuiala de var (0,02 m);

In Tabelul 5.1 s-au centralizat rezultatele calculul necesarului de caldura pentru
incaperea laboratorului.

Tabelul 5.1. Calculul necesarului de caldura pentru laborator (t; = 22 °C)

Ay S S, Ser Ro m QT QTc Qinf Qinc
Incap. | Elem | Or. g Ao | Ac
P " [[m21|[m21{[m?]| [m?K/W] | [-] | [W] Wl | [w] | [w]
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 (10 11 12 13
PE E [24,9(16,9]8,00 1,18 1,00] 250,6
Labo- FE E [16,9( 0 |16,9 0,65 1,20|1156,2
rator [PE s| E |1,68] 0 |1,68] 0,67 |1,00] 92,3 | O |5,5|1664,6 | 1446,8 [3111,4
PI 26,6/ 0 |13,0 2,67 1,13 78,7

Total 1577,8

Utilizdnd normativul NP 048-2000 [60] s-au determinat consumurile lunare de
energie termica pentru acoperirea sarcinii de incalzire a laboratorului sintetizate in
Tabelul 5.2.

Tabelul 5.2. Determinarea consumurilor lunare de energie termica pentru incalzire

Luna ti rer Numér te rer N . tires = terer | tem: | Energie consu.imaté
[°C] zile [°C] gr corecta [°C] [°C] [kWh/lund]
Ianuarie 17,329 31 5,622 [362,917| 11,707 | -1,6 536,546
Februarie [17,329| 28 8,397 [250,096] 8,932 | 1,2 402,511
Martie 17,329] 31 [12,332[154,907] 4,997 | 5,8 316,725
Aprilie 17,329|18,904 | 16,827 | 9,489 0,502 11,2 103,343
Mai 17,329] 0 20,747 0 -3,418 | 16,3 0
Iunie 17,329 0 23,280 0 -5,951 | 19/4 0
Lulie 17,329] 0 24,548 0 -7,219 [ 211 0
August 17,329] 0 23,668 0 -6,339 | 20,4 0
Septembrie|[17,329 0 20,805 0 -3,476 16,5 0
Octombrie [17,329] 31 [16,111[37,758 | 1,218 11 192,925
Noiembrie [17,329 30 11,046 | 188,49 6,283 5,6 347,279
Decembrie [17,329] 31 7,242 [312,697] 10,087 | 0,8 483,475
Total 2382,904 kWh/an

S-a asimilat suprafata incaperii laboratorului cu o suprafata locuibild in Timisoara
si pentru un indice de ocupare de 0,065 persoane/m? a rezultat un numéar de 3
persoane aferent suprafetei respective. Considerand valoarea consumului zilnic de
50 I/omzi, temperatura apei din boiler de 45 °C, temperatura apei reci de 20 °C,
timpul in care este incalzita apa de consum de 1 h (determinat experimental la
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utilizarea pompei de caldurd) si aplicand relatia (5.10) s-a determinat sarcina
termica necesara pentru prepararea apei calde de consum Q,.=4,36 kW.

Pentru consumul mediu de apa calda de circa 50 litri/omzi al unei familii de 3
persoane, s-a calculat cu ajutorul metodologiei Mc 001 energia termica consumata
pentru asigurarea necesarului de caldura pentru prepararea apei calde de consum in
cazul a patru temperaturi t,. diferite ale a.c.c. De asemenea, s-au efectuat masurari
experimentale ale energiei termice consumate de pompa de caldura pentru
asigurarea puterii termice necesare prepararii a.c.c. in cazul celor patru temperaturi
considerate. Rezultatele obtinute sunt sintetizate in Tabelul 5.3.

Tabelul 5.3 Consumurile energetice pentru
prepararea apei calde de consum

tac Energie consumatd [kWh/an]

[°C] M3suratd Calculat3 Diferenta [%]
40 1430 1537 7,0

45 1641 1793 8,5

50 1951 2049 4,8

60 2413 2561 5,8

Din analiza energetica comparativa efectuatd se constata ca valorile calculate ale
consumului de energie pentru preparea apei calde fata de cele masurate
experimental in toate cele patru cazuri sunt mai mari cu cca 4,8-8,5%, ceea ce
arata o bund concordanta intre metodologia de calcul si rezultatele experimentale.

In Tabelul 5.4 sunt prezentate rezultatele calculului sarcinii termice de racire a
incaperii laboratorului, iar in Tabelul 5.5 sunt sintetizate consumurile de energie
lunare pentru racire calculate conform Mc 001.

Tabelul 5.4. Calculul sarcinii de racire pentru laborator (¢, = 26 °C)

S R te ts tsm f QS Qdeg Qrécire

Elementul | 2y | jwymkg el el | °€1 | [-1 | (Wl | W] | [W]
PE 8,00 1,18 32,6/ 67,8 38,1 ] 0,05 105
FE 16,9| 0,65 |32,6/67,8/38,1]0,90 | 1064
PE_stalp 1,68 0,67 32,6/ 67,8|38,1| 0,04 38
PI1 22,5 2,67 25,6 25,6 | 25,6 0 53

U 2,08 0,65 25,6 25,6 | 25,6 0 5 697 2148
P12 26,6 2,67 25,6/ 25,6 | 25,6 0 16
PI3 22,5| 0,33 1256/256/256| 0 110
PL 47,0 0,34 25,6| 25,6 | 25,6 0 30
PD 47,0 0,31 25,6 25,6 | 25,6 0 30
Total 1451

Tabelul 5.5. Determinarea consumurilor lunare de energie termica pentru racire

- Ore de . . <
Luna Sflr;lna de functionare Zile calcvul Energie consg'mata
racire [W] pe zi pe luna [kWh/luna]
Mai 1361,46 6 31 253,23
Iunie 1472,93 8 30 353,50
Tulie 1522,72 12 31 566,45
August 1489,14 11 31 507,80
Septembrie 1373,77 6 30 247,28
Total 1928,26 kWh/an
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In Fig. 5.2 este ilustratd energia consumatd lunar pentru incilzire si récire pe
perioada unui an.

= 600

400

200

Energia [kWh/lun

-200

-400

-600

I‘II‘III‘IV‘V‘VI‘VII‘VIII‘IX‘X‘XI‘XII

—> luna

Fig. 5.2 Variatia energiei consumate lunar pentru incalzirea si racirea laboratorului

5.5 Analiza economico-energetica comparativa si a
performantelor de mediu pentru incalzirea/racirea
laboratorului cu diverse surse de energie primara

Ipoteze de calcul. Se efectueazd un studiu privind realizarea incalzirii/racirii
incaperii laboratorului cu o pompa de caldura cuplata la sol, utilizdnd ca sursa de
cdldura solul, comparativ cu alte surse de energie primara.

Incdperea cu suprafatd utild de 47 m? situatd la parter va fi incdlzitd cu
ventiloconvectoare de perete. Ecartul temperaturii apei calde la ventiloconvectoare
este 50/40 °C. Reteaua de distributie pentru ventiloconvectoare este din cupru.

Calculul necesarului de caldura al incaperii s-a efectuat in Tabelul 5.1, rezultéand
Qinc=3,11 kW, iar temperatura de calcul a aerului interior s-a considerat de +22 °C.
Pentru prepararea apei calde de consum s-a estimat necesarul de caldura Q,.=4,36
kW.

Calculul sarcinii termice de racire s-a efectuat in Tabelul 5.4, rezultand
Qrscire=2,15 kW, iar temperatura de calcul a aerului interior s-a considerat de +26
°C.

Solutia propusa. Ecartul temperaturii apei calde la ventiloconvectoare este
50/40 °C. Reteaua de distributie pentru ventiloconvectoare este din cupru.

Necesarul de caldura al incaperii se va asigura de o pompa de caldura Stiebel
Eltron WPC 5-cool si un boiler cu capacitatea de 175 litri. Pompa de caldura este de
tip cu comprimare mecanica (compresor scroll) functiondand cu freon ecologic R-
410A. Sursa de caldurd o constituie solul cu temperatura de minim 10 °C.

In conditiile de functionare cu t; = 7 °C si t. = 50 °C puterea termica cedata de
pompa de caldurd este Qpc = 6,5 kW. Se constata ca aceastd putere termica
acopera atat necesarul de fincdlzire al laboratorului cat si necesarul de caldura
pentru prepararea apei calde de consum. In sezonul cald pompa de caldura asigura
0 racire pasiva, avand puterea de racire Qy=3,8 kW pentru temperatura sursei de
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15 °C si temperatura returului instalatiei de racire de 23 °C. Se constata cad aceasta
putere termica acopera necesarul de racire al laboratorului.

Analiza economica. Comparénd solutia descriséd pentru realizarea incalzirii si
racirii Tncaperii laboratorului cu alte variante posibile de surse de energie primara
(cazan cu GPL, cazan cu motorina si cazan cu gaze) rezulta o investitie superioara

pentru pompa de caldurd, dar si o economie la cheltuielile de exploatare, care face

posibild recuperarea sporului de investitie.

In Tabelele 5.6 si 5.7 sunt prezentate investitiile necesare si cheltuielile de

exploatare pe o perioada de 10 ani in variantele considerate.

Tabelul 5.6. Investitia I, in €, pentru pompa de caldura
si diferite cazane termice

: Cazan termic cu combustibil
Componente solutie PC GPL Motoring Gaz
0 1 2 3 4
Pompa de caldurd/cazan 9.200 1.000 2.000 670
Put forat 1.500 - - -
Sonda verticala de sol 250 - - -
Rezervor combustibil - 1.200 600 -
Bransament gaz - - - 3.000
Sistem de racire tip split - 700 700 700
Total 10.950 2.900 3.300 4.370

Tabelul 5.7. Cheltuieli de exploatare pentru pompa de caldura
si diferite cazane termice

o : PC Cazan termic cu combustibil
C t t | — —— — < -
aracteristici solutie incalzire| racire GPL Motorina Gaz Racire Split
0 1 2 3 4 5 6
Putere termica, [kW] 6,5 3,8 24 24 24 3,8
Putere calorificd combustibil, _ _ _
[kWh/I; kWh/m?’] 6,30 10,0 9,44
Randament CT/Eficienta PC 4,30 3,50 0,96 0,85 0,96 3,50
Consum orar (combustibil, [I/h];
[m3/h]/ energie electricd, [kW]) 3,00 0,5 4,23 3,02 2,84 1,08
Functionare anuald, [ore/an] 1.700 500 1.700 1.700 1.700 500
Pret combustibil, [€/1]; [€/m3]/
Pret energie electrica, [€/kWh] 0,10 0,10 0,77 1,33 0,30 0,10
Consurn anual [I/an; m%/an] - - 7.191 5.134 | 4.828 -
[kWh/an] 5.100 250 | 45.303 | 51.340 |45.576 540
Cost anual energie, C [€/an] 510 25 5.537 6.828 1.448 54

Rezulta astfel perioada de recuperare a investitiei suplimentare pentru pompa de

caldura, comparativ cu cazanele termice:
- fatd de cazanul cu motorina:

TR = IPC _ICT,motorina _

10950 - 3300

Cer motorina ~ Cpc (6828 +54) — (510 +25)

- fata de cazanul cu GPL:

10950 - 2900

TR = IPC B ICT,GPL

" Cerom -Cre (5537 +54) - (510 + 25)

=1,19ani

=1,57ani

(5.26)

(5.27)

BUPT



60 — Cap. 5 Determinarea necesarului de caldura/frig

- fata de cazanul cu gaz natural:

7R = Tpc ~Iercar _ 10950 - 4370
CCT,Gaz - CPC (1448 + 54) - (510 + 25)

= 6,47 ani (5.28)

Se observa ca, fata de oricare din solutiile cu cazane termice, solutia de incalzire
si racire cu PCCS are o perioada de recuperare TR a investitiei suplimentare mai
mica decat durata de recuperare normata TR,, de 8...10 ani.

Consumul anual de energie. In ceea ce priveste consumul anual de energie
pentru incalzire pompa de caldura are un consum de energie mai mic cu 88,7% fata
de cazanul cu GPL, cu 90% fata de cazanul cu motorina si cu 88,8% fata de cel cu
gaz natural. Racitorul split cuplat cu sistemele de incélzire clasice functioneaza 500
h/an cu un consum anual mediu de energie de 540 kWh/an comparativ cu pompa de
caldura in regim de racire al carui consum anual mediu de energie este de 250
kWh/an.

Emisiile de CO,. Sistemul PCCS utilizeaza mai putind energie decat sistemele
clasice de incalzire/racire, ajutdnd la conservarea resurselor naturale. Acest sistem
reprezintd o importantd tehnologie pentru reducerea emisiilor gazelor cu efect de
serd. In Tabelul 5.8 se compara emisiile (directe) de CO, ale sistemului de pompa
de caldura cuplata la sol cu emisiile celelorlalte surse de energie primara.

Tabelul 5.8. Emisiile de CO, pentru diferite surse de energie primara

Emisii CO, per Emisii CO, per
Nr. Sistemul Eficienta kWh de kWh de caldura
crt. combustibil utila
[kg CO,/kWh] [kg CO,/kWh]
0 1 2 3 4
1 Cazan cu GPL 0,96 0,25 0,31
2 | Cazan cu motorina 0,85 0,28 0,35
3 Cazan cu gaz natural 0,96 0,19 0,24
4 PC aer-aer 2,50 0,47 0,19
5 PC sol-apa 4,30 0,47 0,15

in [16] a fost efectuatd o analizd pentru estimarea contributiei totale la incdlzirea
atmosferei (TEWI) a sistemelor PCCS comparativ cu alte sisteme utilizate la incal-
zirea/racirea cladirilor rezidentiale, comerciale si social-administrative. Rezultatele
modelarii au aratat reducerea emisiilor de CO, de la 15 la 77% prin aplicarea
sistemului PCCS.
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CAP. 6 STUDII SI CERCETARI EXPERIMENTALE

6.1 Descrierea standului experimental al pompei de
caldura cuplate la sol

Standul utilizat pentru cercetarile si masuratorile efectuate este amplasat in
laboratorul experimental si are in componentd urmatoarele echipamente (Fig. 6.1):

- 0 pompa de caldura cuplata la sol tip WPC 5 cool cu puterea termica de 6,5 kW
si puterea de racire de 3,8 kW;

- doua ventiloconvectoare de perete cu puterea termica totala de 3,2 kW;

- un lavoar;

- un acumulator pentru apa calda;

- 0 pompa de circulatie pentru instalatia de incalzire/racire;

- trei vase de expansiune, cate unul pentru instalatia de incalzire, instalatia de
preparare a apei calde de consum si schimbatorul de caldura din sol.

Coridor
e —— _'___ __E_| [— [— E'—J:
3
| |
| |
| |
1112 Laborator Birou
Laborator | experimental |
ventilatii || 1 [
l o4 28 |
| |
05 7
| {oX |
N [y S ==
] |
Exterior

Fig. 6.1. Planul de amplasare al echipamentelor standului experimental
1-PCCS; 2-ventiloconvector; 3-lavoar; 4-vas de expansiune al instalatiei de preparare acc;
5-vas de expansiune al instalatiei de incalzire; 6-vas de expansiune al SCS; 7-acumulator
pentru apa caldd; 8-pompa de circulatie trifazata.

PCCS asigura agentul termic pentru incalzire, racire si pentru prepararea apei
calde de consum. Agentul termic poate fi livrat catre cele doua ventiloconvectoare in
doua moduri:
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62 — Cap.6 Studii si cercetari experimentale

- direct, prin recirculare cu ajutorul unei pompe de circulatie din interiorul PCCS;

- indirect, cu ajutorul pompei de circulatie prin intermediul unui acumulator de
apa calda;

Pentru asigurarea preluarii dilatarilor din instalatie s-au montat vase de expan-
siune pentru SCS, instalatia de incalzire si cea de preparare a.c.c.

Pompa de caldura sol-apa, cu comprimare mecanica de vapori este cuplata la o
sonda verticald in sol cu lungimea de 80 m. Pentru evitarea riscului de inghet si
pentru un transfer termic mai ridicat in schimbatorul de caldura din sol s-a introdus
un amestec apa-glicol de concentratie circa 30%. Caldura extrasa din sol este
cedatd agentului frigorific prin intermediul vaporizatorului si ulterior prin intermediul
condensatorului agentului termic. Schema functionala a instalatiei de incalzire/racire
cu pompa de caldura cuplata la sol este prezentata in Fig. 6.2.

Laharator

%16
|

_
De la reteaua
- de apé rece

80 m

Fig. 6.2. Schema functionala a instalatiei de incalzire/racire
1-PCCS; 2-ventiloconvector; 3-lavoar; 4-vas de expansiune acc; 5-vas de expansiune al
SCS; 6-vas de expansiune pentru circuitul de incalzire/racire; 7-calculator de energie termica;
8-debitmetru cu ultrasunete pentru circuitul de incdlzire/racire; 9-sonde de temperaturg;
10-debitmetru cu ultrasunete pentru circuitul SCS; 11-aerisitor automat; 12-SCS; 13-tablou
electric de distributie a standului; 14-contor electronic trifazat de energie electricd; 15-sistem
de protectie a PC; 16-contor pentru acc; 17-senzor de temperaturd exterioara.

Pompa de caldura este de tip compact (Fig. 6.3), in interiorul acesteia aflandu-se
alaturi de sistemul frigorific (partea superioara) si boilerul pentru prepararea apei
calde de consum cu capacitatea 175 litri (partea inferioara).
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Fig. 6.3. Schema functionald a PC cu comprimare mecanica de vapori WPC
1-tur SCS; 2-retur SCS; 3-retur circuit incdlzire; 4-tur circuit incalzire; 5-acc; 6-apa rece; 7-
vana cu trei cai pentru circuit incalzire/racire/acm; 8-rezistenta electrica; 9-condensator; 10-
schimbator de cdldurd pentru racire; 11-pompa de circulatie circuit incalzire/preparare acc;
12-limitator de presiune inalta; 13-compresor; 14-schimbator de cadldura pentru prepararea
acc; 15-boiler acc; 16-valva de expansiune; 17-vizor control; 18-filtru uscator; 19-limitator
de presiune joasa; 20-colector condens; 21-evaporator; 22-vana cu trei cai pe circuitul SCS;
23 - pompa de circulatie apa-glicol pe circuitul SCS.

Pentru determinarea consumurilor energetice si pentru calculul coeficientului de
performantad s-au utilizat doua contoare de energie termica si un contor electronic
trifazat de energie electrica.

Contorul de energie termica (Fig. 6.4) este compus dintr-un calculator de energie
termica, doua sonde de temperatura Pt500 si un traductor de debit cu ultrasunete.
Acest tip de contor s-a folosit in cadrul experimentelor pentru a masura atat energia
termica produsa de pompa de caldura cat si energia extrasa sau cedata in sol.

Contorul electronic trifazat de energie electrica (Fig. 6.5) masoara energia
electricd consumatd de intreg sistemul de fincalzire/racire si preparare a.c.c. si
anume: pompa de caldura, ventiloconvectoarele, pompa de circulatie a vasului
tampon termic, un alimentator 220Vca/24Vcc, convertizorul de frecventd si
automatul programabil. Monitorizarea si inregistrarea datelor din experimente a fost
facutd cu ajutorul unui calculator alimentat de la un tablou de distributie al
laboratorului, diferit de cel al standului.
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Fig. 6.4. Contorizarea energiei termice
1-calculator de energie termica; 2-sonda de temperatura; 3-traductor de debit cu
ultrasunete.

Fig. 6.5. Contor electronic trifazat de energie electrica
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6.1 Descrierea standului experimental al pompei de caldura cuplate la sol — 65

Fata de schema initiald a standului experimental (Fig. 6.2) s-a montat un vas
tampon termic intre pompa de caldurd si ventiloconvectoare, obtinandu-se schema
functionald optimizata a instalatiei de incalzire/racire ilustrata in Fig. 6.6. In acest
caz pompa de caldura va alimenta cu agent termic vasul tampon si de la acesta prin
intermediul unei pompe de circulatie agentul termic este trimis catre ventilocon-
vectoare.

-

Laborator

‘?15

|
!

A

|

De |a reteaua
de apa rece

Fig. 6.6. Schema functionala optimizata a instalatiei de incalzire/racire

1-PCCS; 2-ventiloconvector; 3-lavoar; 4-vas de expansiune acc; 5-vas de expansiune al
SCS;6-vas de expansiune pentru circuitul de incalzire/racire; 7-calculator de energie termica;

8-debitmetru cu ultrasunete pentru circuitul de incalzire/racire; 9-sonde de temperatura;
10-debitmetru cu ultrasunete pentru circuitul SCS; 11-aerisitor automat; 12-SCS; 13-tablou
electric de distributie a standului; 14-contor electronic trifazat de energie electricd; 15-sistem

de protectie a PC; 16 — contor pentru acc; 17 - senzor de temperatura exterioara 18 - vas

tampon termic; 19 - pompa de circulatie trifazatad; 20 - debitmetru cu turbina

Prin intermediul automatizarii pompei de caldura se poate controla functionarea
pompei de circulatie atasata vasului tampon si anume pornirea si oprirea acesteia.
Prin acest montaj se imbunatateste functionarea intregului sistem de incalzire, vasul
tampon termic permitdnd reducerea numarului de porniri-opriri a PC datorita inertiei
sale termice si astfel o marire a eficientei energetice.

Avand in vedere faptul ca dimensionarea unei instalatii termice interioare se face
pentru acoperirea necesarului de cdldura studiile teoretice au condus la concluzia ca
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reglarea turatiei pompei de circulatie atasate vasului tampon poate conduce la o
reducere a consumului de energie si la mentinerea confortului interior.

Pompa de circulatie este o pompa trifazata cu turatie fixa si punerea ei in
functiune va asigura debitul masic maxim de fluid pentru care a fost proiectata, in
concordantd cu necesarul de cdldura calculat pentru cea mai coborata temperatura
medie din zona climatica respectiva. In cazul de fatda temperatura exterioara
conventionala de calcul este -15 °C.

6.2 Solutii de reducere a consumului energetic in siste-
mele de incalzire/racire si preparare a apei calde de
consum

6.2.1 Optimizarea energetici a pomparii apei in instalatia
interioara de incalzire

6.2.1.1 Reglarea furnizarii caldurii

Pompele de circulatie pentru agentul termic din instalatiile de incalzire sunt in
general de tipul centrifugale monoetajate si au ca element principal transmiterea
energiei mecanice in energie hidraulicd prin intermediul palelor rotorului catre
agentul termic vehiculat, pomparea datordndu-se fenomenului de centrifugare
realizat de miscarea palelor rotorului.

In timpul functiondrii unui sistem de incalzire, scopul urmarit este ca, la
consumatori, sd se asigure debitele de agent termic, respectiv de caldura, cores-
punzatoare conditiilor cerute (in functie de parametrii climatici exteriori); de aceea,
instalatia este prevazuta cu un sistem de reglare care poate fi calitativ, cantitativ
sau mixt.

Reglarea constituie un proces prin intermediul caruia se urmareste modificarea
permanenta sau temporara a inaltimii de pompare H si a debitului G, astfel incat
pompa sa asigure parametrii necesari unei bune functionari ale sistemului si sa se
realizeze o economie de energie.

Reglarea cantitativd impune o variatie a debitului in timpul exploatarii instalatiei,
pastrand parametrii agentului termic constanti si se poate realiza:

— cu pompe cu caracteristici tehnice diferite (debit si indltime de pompare);

— cu pompe cu turatie variabild, respectiv cu posibilitati de a modifica debitul si
inaltimea de pompare ale aceleiasi pompe, functie de necesitati.

Asigurarea debitelor de agent termic, respectiv a debitelor de caldura solicitate
de consumatori, impun asigurarea unei reglari pe traseul retelei de conducte, intre
sursa si consumatori.

Necesitatea reglarii debitului pompelor sau a sistemelor de pompare este strans
legatd de economia de energie, dar si de realizarea unor debite de agent in
instalatie conforme cu:

— necesarul de caldura la consumatori;

— inchiderea totald sau partiala a vanelor automate pe circuite;

— finchiderea totald sau partiala a robinetelor termostatice la corpurile de
incdlzire.

In cazul instalatiilor termice aceste reglaje sunt absolut necesare datorita faptului
ca pompele sunt alese pentru a satisface o putere maxima pentru incalzire sau
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racire, putere rezultata din calculele facute conform normativelor in vigoare, pentru
valori extreme ale temperaturilor din zona climatica considerata.

Avand in vedere ca perioada de asigurare a agentului termic la parametrii
maximi este destul de scurta, se justifica reglarea debitului pompei pentru obtinerea
de randamente ridicate si consumuri reduse de energie nu doar pentru pompa ca si
echipament individual ci pentru intregul sistem de incalzire, inclusiv eficientizarea
consumurilor de energie pentru sursa de producere a energiei termice (cazan,
pompa de caldura).

Optimizarea prin reglarea debitului pompei conduce, deci, la consumuri de
energie primara reduse la sursa de producere a energiei termice, ceea ce conduce
implicit la reducerea emisiilor de CO,.

In Fig. 6.7 este reprezentat ciclul de functionare al unei pompe de circulatie
pentru perioada de incalzire.
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Fig. 6.7. Ciclul de functionare intr-o instalatie de incalzire

Din acest grafic se poate vedea ca pompa functioneaza la debit maxim circa 3%
din durata totala de exploatare, cel mai mult functionand cu un debit de 70% din
debitul normal, aceasta reprezentand circa 23% din perioada de functionare.

In functie de metodele de reglare, adoptate in exploatare, consumurile ener-
getice sunt destul de diferite. In Fig. 6.8 sunt prezentate, orientativ, curbele de
consum energetic pentru diferite metode de reglare intr-o instalatie in care circulatia
agentului termic este asigurata cu pompe.
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Fig. 6.8. Curbele de cosum energetic
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Forma unei curbe de consum energetic depinde de randamentul global al
instalatiei, configuratia retelei de conducte, punctul de functionare si natura
echipamentului de reglare si comanda.

Din analiza celor doua curbe se observa ca utilizarea reglarii cantitative cu pompa
cu turatie constantda, combinat cu vana de reglare (1), cumparativ cu utilizarea
reglarii cantitative cu pompa cu turatie variabila (2), duce la consumuri mai mari de
energie.

6.2.1.2 Corelarea debitului pompat cu necesarul de caldura

Cu o pompa cu turatie constanta exista doua metode de a face sa varieze debitul
dintr-o retea de conducte:

— trecerea printr-un bypass a unei parti din debitul din debit, in care caz, pompa
lucreaza intotdeuna cu acelasi punct de functionare, iar puterea absorbitd ramane
constanta;

— crearea unei pierderi de sarcina suplimentara (AH) prin prevederea unor vane
de reglare; in acest caz punctul de functionare se deplaseaza spre stanga in
diagrama H—-G (Fig. 6.9)

Caracteristica retelei H,;=f(G) stabileste punctul de functionare nominala a unei
pompe centrifuge in F, corespunzator sarcinii Hr, debitului Gr si energiei specifice de
pompare wpr [67]. Obturénd partial refularea, caracteristica retelei devine H,,=f(G),
iar corespunzator noului punct de functionare debitul scade la Gy, sarcina pompei
creste la H,, energia specifica de pompare scade la W,,=W,n;,, iar randamentul
pompei creste de la ng la no.

HA HrZ =f{ (G)
=G)
0 H.=f(G)
HO
(G F _AH
z y
H: ) &
An
He AG
A >
G
Wy o o G G
%o | |
w CHE,
PF [« ‘
w \% i Aw,
PO v v .
Go Gr G

Fig. 6.9. Reglarea debitului cu vana de refulare

Cresterea sarcinii de pompare conduce la scaderea randamentului hidraulic al
retelei, motiv pentru care se afirma in literaturd ca reglarea prin vane este un
procedeu nerecomandat din punct de vedere energetic, deoarece duce la scaderea
randamentului global al sistemului.

Din examinarea alurii curbei energiei specifice w,, se observa insa ca daca
reglarea se efectueaza pe caracteristica pompei, sub punctul O corespunzator
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energiei specifice minime, rezultd o micsorare a consumului energetic, respectiv o
crestere a randamentului total (randamentul pompei creste mai mult desi
randamentul hidraulic al retelei se reduce din cauza obturarii vanei). Daca reglarea
punctului de functionare se efectueaza deasupra punctului O, prin cresterea inaltimii
de pompare, creste si energia specifica de pompare rezultand in final marirea
consumului energetic.

Rezulta, deci, ca din punct de vedere al eficientei reglarii prin vana, diagrama de
functionare a unei pompe centrifuge se poate imparti in doua zone, delimitate de
punctul de functionare corespunzator energiei minime de pompare. Pentru sarcini
superioare acestui punct, reglarea este nerecomandabild in timp ce reglarea
efectuata de la sarcini mai mici spre acest punct conduce la reduceri ale consumului
energetic.

Desi reglarea debitului de agent termic prin vane conduce la marirea
randamentului energetic al sistemului de incalzire, atunci cand sarcinile nominale ale
pompelor sunt inferioare inaltimii de pompare optime, acest procedeu prezinta
urmatoarele dezavantaje:

— uzura accentuata la organele de obturare;

— zgomote, vibratii si lovituri de berbec cu efecte nedorite in sistem;

— functionare in regimuri mai putin fiabile pentru pompe.

Cel mai avantajos procedeu prin care poate realiza variatia debitului de agent
termic este utilizarea pompelor cu turatie variabild. Reglarea debitului (Fig. 6.10) nu
se mai face prin modificarea caracteristicii retelei si a deplasarii punctului F; pe
caracteristica fixa a pompei, ca la reglarea cu vana, ci se realizeaza datorita
deplasarii punctului de functionare in F, prin modificarea caracteristicii pompei H (la
turatii diferite ny, n,) pe caracteristica fixa a retelei H,. Punctul de functionare F,
corespunde inaltimii de pompare Hg, redusa cu caderea de presiune pe vana de
reglare eliminata.

H A
o
‘4
Y\‘
H O
o F,
H,
F1 -—_ _ F2 /)1
He, > g
N
2
Hg ~ ~N
~
Go G G

Fig. 6.10. Reglarea debitului prin variatia turatiei

Caracteristica pompei la turatii reduse se poate calcula si reprezenta grafic prin
relatiile de similitudine:

G, m
2
H; ny
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3
A (n_lJ (6.3)

Py n

Puterea de alimentare necesara P, in kW, la o anumita turatie este data de
relatia:

p= yGHp

1000n

in care: y este greutatea specificd a apei in N/m?; G este debitul pompat in m®/s; H,

este Tnaltimea de pompare corespunzatoare punctului de functionare, in m; n este

randamentul general al instalatiei de pompare; w, este energia specificd de

pompare, in kWh/m?3.

Dependenta randamentului de variatia turatiei este data de (6.5), cu care se

poate deduce randamentul n, in punctul F, corespunzator turatiei n,, functie de
randamentul n,, la turatia n;.

= 3600w,G (6.4)

0,1
= 1_(1_/71{1J (6.5)
n,

La majoritatea pompelor si in special la cele mari, modificarea randamentului se
poate neglija la un domeniu de variatie a turatiei de 1/3 din turatia nominala.

In Fig. 6.11 este reprezentata variatia caracteristicilor H, G, P, n ale pompelor
centrifuge cu turatia n, constatdndu-se ca reducand cu 20% turatia, puterea
absorbita scade cu 50%, iar randamentul pompei ramane nemodificat, de unde
reiese clar posibilitatea reducerii consumului de energie la pompare prin reglarea
turatei pompelor.

O data cu aplicarea procedeelor electronice la actionarea motoarelor electrice,
reglarea turatiei a fost extinsa in unele tari la scara industriald. Variatia turatiei
motorului de antrenare a pompei se poate realiza cu urmatoarele solutii:
convertizoare de frecventa, motoare de curent continuu, controlul tensiunii si
cuplaje cu curenti turbionari. Dintre acestea motorul asincron cu rotorul fin
scurtcircuit, asociat cu un convertizor static de frecventa cu tiristoare sau
tranzistoare de putere (200 kW si respectiv 25 kW), formeaza un echipament
electric de actionare cu turatie reglabila in limite largi.

5 100 =
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///
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Fig. 6.11. Variatia caracteristicilor pompelor cu turatia

Practica a aratat ca, costurile de investitie cu instalatiile auxiliare de mentinere a
sigurantei pompelor cu turatie variabild, reprezinta circa 10% din totalul cheltuielilor
de exploatare. Cu alte cuvinte, 90% constitue consumul energetic, pe durata vietii
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unei pompe, durata ce se poate estima intre 15 si 20 de ani. De asemenea, trebuie
subliniat ca, economia de energie realizata, utilizand pompele cu turatie variabila,
duce la amortizarea instalatiilor intr-un timp foarte scurt.

Eficienta energetica a procedeelor de reglare prezentate se evidentiaza printr-un
exemplu de analizéd comparativa a functionarii pompei de circulatie Wilo Top-S 25/5
din cadrul standului experimental. S-au considerat 212 zile de incalzire pe an si o
functionare a pompei de circa 8 ore (7,92 ore) pe zi. Rezultatele humerice obtinute
pe baza curbelor caracteristice sunt date in Tabelul 6.1.

Tabelul 6.1. Calculul economiei de energie la aplicarea procedeului
de reglaj optimizat prin variatia turatiei

. | Inaltime .| Economia anual3
Nr. | Metoda de | Timp D"?It pompare Put/:Dere Eneégle de energie

crt. reglare T [h] [m/h] [rf]-/ﬂ (W] [kWh/zi] [kWh/anA]E B

0,48] 0,447 | 3,80 [ 93,3
0,87 | 0,447 | 3,80 | 93,3
0,87 ] 0,447 | 3,80 | 933

Clasic 0,39| 0,447 | 3,80 93,3
1 |(Start- 1,37 | 0,447 | 3,80 93,3 | 0,739
stop) 1,40 | 0,447 | 3,80 93,3

1,06 | 0,447 | 3,80 93,3
1,03 | 0,447 | 3,80 93,3
0,44 | 0,447 | 3,80 93,3
0,48 | 0,263 | 3,95 | 89,10
0,87 | 0,270 | 3,95 | 89,20
0,87] 0,282 | 3,95 | 89,30
Optimizat | 0,39 | 0,294 | 3,92 | 89,40
2 |(Control 1,37 | 0,306 3,92 89,50 | 0,709
turatie) 1,40 | 0,317 | 3,90 | 89,60
1,06 | 0,329 | 3,90 | 89,70
1,03| 0,341 | 3,90 | 89,90
0,44 | 0,353 | 3,90 | 90,20

6,38 4,06

Rezultd ca prin procedeul variatiei turatiei, fata de procedeul start-stop, s-a
realizat o scadere a consumului anual de energie de la 156,69 kWh la 150,31 kWh,
deci o reducere cu 6,38 kWh, respectiv un procent de 4,06%.

Orientativ, diagrama din Fig. 6.12 permite calculul economiei de energie elec-
trica, in cazul utilizarii pompelor cu turatie variabild, in functie de puterea motorului
pompei, raportul G/G,.x si durata de functionare anuald a pompei. Astfel, pentru o
putere a motorului pompei de 15 kW, cu o functionare a pompei la un debit mediu
de 70% din debitul nominal, pe o durata de 60% din totalul orelor dintr-un an (5300
ore), se realizeaza o economie de aproximativ 43000 kWh.

Datorita economiei de energie electrica in functionare, se poate afirma ca amor-
tizarea se face intr-un timp scurt si deci investitia in reglarea debitului pompelor prin
turatie variabila este total justificata.

Generalizarea utilizarii pompelor cu turatie variabild in sistemele de incalzire este
de preferat, pe de o parte pentru economia de energie consumata, iar pe de alta
parte, pentru fiabilitatea lor.
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Fig. 6.12. Economia de energie anuala in cazul pompelor cu turatie variabila

Componentele principale ale unui montaj ce realizeaza controlul turatiei moto-
rului pompei si implicit reglarea debitului de fluid (agent termic) in instalatie sunt

reprezentate schematic in Fig. 6.13 [96].

Senzori de Alimentare cu
temperaturd energie electrici
¥ v
Pompd
de circulatie
Alimentare cu - Automat . Convertizor
energie electrici | =~ | Programabil "] de frecvents

Fig. 6.13. Schema sistemului de control al pompei cu turatie variabild

In Tabelul 6.2 se aratd economiile potentiale de energie asociate cu reducerile de
turatie prin utilizarea convertizoarelor de frecventa.

Tabelul 6.2. Economiile potentiale de energie utilizand
convertizorul de frecventa

Reducerea turatiei [%] Economia de energie [%]
10 22
20 44
20 61
40 73
50 83
60 89
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Pentru reglajul propus s-au calculat diferite valori ale necesarului de caldura
(sarcinii de incalzire) Q. in functie de ecartul de temperatura At dintre interior si
exterior, conform paragrafului 5.1, pentru o plaja a temperaturii de calcul a aerului
exterior t, cuprinsa intre -20 si 22 °C, tinand seama ca temperatura aerului interior
este constanta (t;=22 °C), iar temperatura aerului exterior variaza in functie de
alternanta zi-noapte si de sezon.

Pentru fiecare valoare a necesarului de caldura corespunde un debit G de agent
termic care trebuie pompat in instalatie de catre pompa de circulatie la o anumita
turatie v a motorului sau si in acest fel se efectueaza controlul turatiei pompei de
circulatie atasata vasului tampon termic. In Tabelul 6.3 sunt sintetizate rezultatele
numerice ale calculului efectuat pentru realizarea controlului turatiei pompei de
circulatie in sezonul de incalzire.

Prin rezultatele obtinute este datda de fapt prin puncte curba de variatie a
frecventei convertizorului de frecventa in functie de ecartul de temperatura si se
aplica interpolarea geometrica prin metoda numerica a celor mai mici patrate [74]
pentru a determina expresia analitica a acestei curbe, sub forma:

v(At) = a, + aAt”? (6.6)

Potrivit acestei metode se minimizeaza suma abaterilor curbei teoretice fata de
curba reald. Tinand seama de (6.6) se scrie:

lg(vy —ay) =lga +algAt, (6.7)
iar pentru expresia:
n
d=Z[(Iga+aIgAtk)—Ig(vk -a,)? (6.8)
k=1
se pun conditiile de minim:
od od
=0, —=0 6.9
d(lga) oa (6.9)
si se obtine:
n n n n
D9 —a0)D (198t = 19t 1g (v = a0) D lg Aty
|ga — k=1 k=1n k=1 ~ k=1 (610)
nY (gat,? - () lgat,)’
k=1 k=1
n n n
nY 19t 1g (e = a0) = D 1986 D 19 (v = &)
= k=1 k=1 k=1 (6.11)

nY (gat,y - lgat,)’
k=1 k=1
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Tabelul 6.3. Rezultatele calcului numeric pentru incalzire

te [°C] | At[°C] | Qinc [W] | G [I/s] v [Hz]
-20 42 3520,41 [ 0,1403 [ 22,136
-19 41 3438,57 | 0,1371 | 21,985
-18 40 3356,72 | 0,1338 | 21,831
17 39 3274,88 | 0,1306 | 21,674
-16 38 3193,04 | 0,1273 | 21,515
-15 37 3111,40 | 0,1241 | 21,353
-14 36 3029,35 | 0,1208 | 21,187
-13 35 2947,51 | 0,1175 | 21,018
-12 34 2865,66 | 0,1143 | 20,846
11 33 2783,82 | 0,1110 | 20,669
-10 32 2701,98 | 0,1077 | 20,489
-9 31 2620,13 | 0,1045 | 20,305
-8 30 2538,29 | 0,1012 | 20,117
-7 29 2456,45 | 0,0979 | 19,924
-6 28 2374,6 | 0,0947 | 19,726
-5 27 2292,76 | 0,0914 | 19,524
-4 26 2210,92 | 0,0881 | 19,315
-3 25 2129,07 | 0,0849 | 19,101
2 24 2047,23 | 0,0816 | 18,881
-1 23 1965,39 | 0,0784 | 18,654
0 22 1883,54 | 0,0751 | 18,420
1 21 1801,7 | 0,0718 | 18,178
2 20 1719,86 | 0,0686 | 17,927
3 19 1638,01 | 0,0653 | 17,668
4 18 1556,17 | 0,0620 | 17,399
5 17 1474,33 | 0,0588 | 17,118
6 16 1392,48 | 0,0555 | 16,826
7 15 1310,64 | 0,0523 | 16,520
8 14 1228,8 | 0,0490 | 16,199
9 13 1146,95 | 0,0457 | 15,862
10 12 1065,11 | 0,0425 | 15,505
11 11 983,27 | 0,2352 | 15,126
12 10 901,42 | 0,0392 | 14,722
13 9 819,58 | 0,0327 | 14,287
14 8 737,74 | 0,0294 | 13,817
15 7 655,89 | 0,0262 | 13,303
16 6 562,19 | 0,0224 | 12,732
17 5 468,5 | 0,0187 | 12,089
18 4 374,8 | 0,0150 | 11,346
19 3 281,1 | 0,0112 | 10,456
20 2 187,4 | 0,0075 | 9,318
21 1 93,7 0,0037 | 7,651
22 0 0 0,0000 | 0,00

Pe baza algoritmului de interpolare geometrica descris de relatiile (6.10) si (6.11)
s-a elaborat un program de calcul in limbaj FORTRAN, pentru microsisteme PC, cu
ajutorul caruia s-au determinat valorile: a,=0, a=7,652 si a=0,284, astfel incat
functia (6.6) primeste forma particulara:

v =7,652At%284 (6.12)
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In Fig. 6.14 s-a reprezentat grafic atdt prin puncte cat si folosind expresia
analitica (6.12) curba de variatie a frecventei v in functie de ecartul de temperatura

At, constatandu-se o buna concordanta intre acestea.

w5 I [ I
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Fig. 6.14 Reprezentarea curbei de interpolare a functiei v(At) pentru incalzire

Pentru reglajul propus s-au calculat diferite valori ale necesarului de racire
(sarcinii de racire) Qsqre, In functie de ecartul de temperatura At dintre interior si
exterior, conform paragrafului 5.3, pentru o plaja a temperaturii de calcul a aerului
exterior t, cuprinsa intre 26 si 42 °C, tinand seama ca temperatura aerului interior
este constantd (t;=26 °C), iar temperatura aerului exterior variaza in functie de
alternanta zi-noapte si de sezon.

Pentru fiecare valoare a necesarului de racire corespunde un debit G de agent
termic care trebuie pompat in instalatie de catre pompa de circulatie la o anumita
turatie v a motorului sau si in acest fel se efectueaza controlul turatiei pompei de
circulatie atasatd vasului tampon termic. in Tabelul 6.4 sunt sintetizate rezultatele
numerice ale calculului efectuat pentru realizarea controlului turatiei pompei de
circulatie in sezonul de racire.

Aplicand interpolarea geometrica prin metoda numerica a celor mai mici patrate
[74] s-a determinat expresia analitica a curbei de variatie a frecventei conver-

tizorului de frecventa, sub forma:
v =14,845At%175 (6.13)
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Tabelul 6.4. Rezultatele calcului numeric pentru racire

te [°C] | At[°C] | Qrace [W] | GIl/s] | v[Hz]

42 16 3804,59 0,1820 | 23,575
41 15 3628,38 0,1736 | 23,309
40 14 3452,18 0,1652 | 23,028
39 13 3275,98 0,1567 | 22,730
38 12 3099,78 0,1483 | 22,413
37 11 2923,57 0,1399 | 22,073
36 10 2747,37 0,1315 | 21,707
35 9 2571,17 0,1230 | 21,309
34 8 2394,97 0,1146 | 20,872
33 7 2218,76 0,1062 | 20,389
32 6 2042,56 0,0977 | 19,844
31 5 1866,36 0,0893 | 19,218
30 4 1690,15 0,0809 | 18,480
29 3 1513,95 0,0724 | 17,569
28 2 1337,75 0,0640 | 16,361
27 1 1161,55 0,0556 | 14,486
26 0 0 0,0000 0,00

In Fig. 6.15 s-a reprezentat grafic atdt prin puncte cat si folosind expresia
analitica (6.13) curba de variatie a frecventei v in functie de ecartul de temperatura
At, constatandu-se o buna concordanta intre acestea.

25

¥ [Hz]

+ Curba functiei date prin puncte

—Curba de interpolare geometrica
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6.15 Reprezentarea curbei de interpolare a functiei v(At) pentru racire

In Fig. 6.16 este prezentat montajul realizat pentru controlul turatiei pompei de
circulatie in concordanta cu necesarul de caldura al incaperii. Fata de sistemul clasic
unde pornirea/oprirea pompei de circulatie este comandata de catre automatizarea
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6.2 Solutii de reducere a consumului energetic — 77

pompei de caldura, cu ajutorul acestui montaj s-au separat controlul pornirii/opririi
si controlul turatiei pompei de circulatie.

Ecartul de temperaturd dintre interior si exterior este masurat de senzorii de
temperatura ST1 si ST2 ce sunt conectati la automatul programabil. Acesta are setat
in memoria internda algoritmul de calcul pe baza relatiei (6.12) al frecventei
convertorului in functie de ecartul de temperatura masurat si comanda conver-
tizorului de frecventa valoarea frecventei necesare pentru a asigura debitul de fluid
corespunzator sarcinii de incalzire din acel moment. De asemenea, automatul
programabil permite controlul pornirii si opririi pompei de circulatie.

Pentru corelarea opririi si pornirii simultane a pompei de circulatie cu pompa de
caldura s-au stabilit valorile de temperatura comune acestei operatii. S-au efectuat
masuratori pentru stabilirea valorii frecventei corespunzatoare debitului de fluid
necesar.

p— — 1 ¢
— 4 larna |
PE
220Ven ]
= MENU
AEscT (I enTiR
we T =
ACIACT = [v- [v+ - E
24Vee b
] —
3 B
1 :
=
2
i :
—Il[172[3]4]5] B
380Vea
IR o
ST2 5T
7 6

Fig. 6.16 Schema de montaj a automatizarii pompei de circulatie
1-alimentator 220Vca/24Vcc; 2-convertizor de frecventd; 3-automat programabil; 4-pompa
de circulatie trifazata; 5-selector sezon rece sau cald; 6-senzor de temperatura interioara;
7-senzor de temperatura exterioara.
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78 — Cap.6 Studii si cercetari experimentale

Com Soft este un program de achizitie de date si control pentru pompele de
caldura Stiebel Eltron, a carui interfatd este prezentata in Fig. 6.17. Programul
permite inregistrarea mai multor parametri dintre care se mentioneaza temperatura
si umiditatea aerului interior, temperatura de condens (punctul de rouad),
temperatura aerului exterior, temperatura tur-retur a instalatiei de incalzire/racire,
temperatura apei calde de consum, temperatura sursei de caldura, temperatura si
presiunea agentului frigorific, precum si date privind functionarea principalelor
componente ale echipamentului. Inregistrarea datelor se face intr-un jurnal, ulterior
putdnd sa fie prelucrate si interpretate grafic sau tabelar. Tindnd seama de faptul ca
evolutia unor parametri este mai rapida in timp, se pot crea mai multe jurnale de
inregistrare a parametrilor, fiecare putdnd avea o frecventa de achizitie a datelor
diferitd. Jurnalul de date poate fi exportat in programul Microsoft Office Excel cu
care interpretarile grafice si numerice se prelucreaza mult mai usor.

[]Remnte data transfer / Application with STIEBEL ELTRON componenks gl -0 5'
File View Applances Log ‘Window 7

recarded on Parameter designation Maodule o Walue | ﬂ

[ | 09.04.13 13:29:46 Return kemperature Boiler module o 22,90
09.04,13 13:25:46 Source kemperature Boiler module: a 22,00
09.04,13 13:2%:46 Status Compressor Boiler modulz a a
09.04.13 1312146 Status Buffer primary pump EBailer module: 1] a

L | 09.04.13 13:29:47 Status Source pump EBoiler module o a

~| 09.04.13 13:29:47 DHwW temperature Boiler modulz a 22,10
09.04.13 13:29:47 DHY vakee status Boiler module a a
09.04,13 13:29:47 Set DHW temperature Boiler module a 10,00
09.04.13 13:30:45 Relative humidity Control module 1 29,90
09.04,13 13:30:48 Raom temperature Control madule 1 25,40
09.04,13 13:30:4% Dew poink temperature Boiler module: a &
09.04,13 13:30:49 Flow temperature Boiler moduls 1] 24,20

L| 09.04.13 13:30:49 Heating circuit pump Eailer module 1] a

.| 09.04.13 13:30:49 Hot gas Boiler module a 24
02.04,13 13:30:40 HP sensor Eoiler module 1] 13
09.04.13 13:30:49 Outside temperature Boiler module o 15.30
09.04,13 13:30:49 Return kemperature Boiler module 1] 2z.90
09.04,13 13:30:50 Source kemperature Boiler module: a 22,00
09.04,13 13:30:50 Status Compressor Boiler modulz o o
09.04.13 13:30:50 Status Buffer primary pump Bailer module: ] ]
09.04,13 13:30:50 Stakus Source pump Boiler modulz o o
09.04.13 13:30:50 DHW temperature EBailer module 1] 22,20
09.04.13 13:30:50 DHY vakee status Boiler module a a
09.04,13 13:30:50 Set DHW temperature Boiler module o 10,00
09.04.13 13:31:52 Relative humidity Control module 1 29.90
09.04,13 13:31:52 Raom temperature Control madule 1 25,40
09.04,13 13:31:52 Dew poink temperature Boiler module: a &
09.04,13 13:31:53 Flow temperature Boiler moduls 1] 24,20
09.04.13 13:31:53 Heating circuit pump Eoiler module: a a
09.04,13 13:31:53 Hat gas Boiler moduls a 24
09.04.13 13:31:53 HP sensor Boier module a 13

- | 09.04.13 13:31:53 Outside temperature Boiler module o 15,30
09.04,13 13:31:53 Return kemperature Boiler module 1] 23.00
09.04.13 13:31:53 Source temperature Boiler module a 22,00
09.04,13 13:31:54 Status Compressor Boiler module a a
09.04,13 13:31:54 Status Buffer orimary oumo. Boiler module: o a

Ready jcom7 )

Fig. 6.17. Interfata programului de achizitie date

6.2.1.3 Economia de energie pentru incalzirea laboratorului utilizand
controlul turatiei pompei de circulatie

S-au efectuat masuratori analizdnd doua variante de functionare a sistemului de
incalzire:

- varianta I se refera la asigurarea puterii termice pentru acoperirea necesarului
de caldura utilizand reglajul clasic al instalatiei de pompa de caldura cuplata la sol;

- varianta II, optimizata se refera la utilizarea vasului tampon termic si la
aplicarea controlului turatiei pompei de circulatie.
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6.2 Solutii de reducere a consumului energetic — 79

Cercetarile experimentale s-au efectuat pe o perioada de o luna. Reperele
principale luate in considerare pentru validarea masuratorilor sunt valorile medii ale
temperaturilor exterioare si interioare.

Astfel, in cazul cercetarilor efectuate pe o perioada de o luna s-a obtinut variatia
in timp a temperaturilor aerului exterior (t.) si interior (t;) pentru cele doua variante
reprezentata in Fig. 6.18. De asemenea, in Fig. 6.19 este ilustrata variatia in timp a
temperaturii sursei de caldura (ts) pentru cele doua variante, constatandu-se o buna
concordantd intre acestea.

In Tabelul 6.5 sunt prezentate valorile medii ale temperaturilor masurate, ale
energiei electrice consumate (Eg), ale energiei termice utilizate pentru incalzire (E;)
si ale coeficientului de performanta a sistemului (COPg;;), precum si emisiile de CO..
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Fig. 6.18 Evolutia temperaturilor aerului in functie de timp
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Fig. 6.19 Evolutia temperaturii sursei de caldura in functie de timp
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Tabelul 6.5. Determinarea experimentald a performantelor
sistemului de incalzire

: tim tem tsm Ee E: . COZ
Varianta | roc) | o) | [°c] | [kwh] | [kwh] | 9Pt | (kg

I 22,65 | 3,25 | 16,24 | 125,18 | 510,62 | 4,07 | 50,45

11 21,84 | 4,76 | 17,08 | 116,47 | 512,54 4,40 46,94

Se observa ca in cazul variantei II, optimizate coeficientul de performanta al
sistemului este mai mare cu 7,5%, iar emisiile de CO, sunt mai reduse cu 7% fata
de varianta I de functionare.

6.2.1.4 Economia de energie pentru racirea laboratorului utilizand
controlul turatiei pompei de circulatie

S-au efectuat masuratori analizand doua variante de functionare a sistemului de
incalzire:

- varianta I se refera la asigurarea puterii termice pentru acoperirea necesarului
de racire utilizand reglajul clasic al instalatiei de pompa de caldura cuplata la sol;

- varianta II, optimizata se refera la utilizarea vasului tampon termic si la
aplicarea controlului turatiei pompei de circulatie.

Cercetarile experimentale s-au cosiderat pe o perioada de 1 lund, reperele
principale luate in considerare pentru validarea masuratorilor fiind valorile medii ale
temperaturilor exterioare si interioare.

Astfel, in cadrul cercetarilor efectuate s-a obtinut variatia in timp a temperaturii
aerului exterior (t.) reprezentata in Fig. 6.20, si respectiv a aerului interior (t;) si a
sursei de caldura (t;) reprezentata in Fig. 6.21, pentru cele doud variante de
functionare, constatandu-se o bund concordanta intre acestea.

In Tabelul 6.6 sunt prezentate valorile medii ale temperaturilor masurate, ale
energiei electrice consumate (E.), ale energiei termice utilizate pentru racire (E;) si
ale coeficientului de performanta a sistemului (EER;s), precum si emisiile de CO,.

36 | |

‘ —Variantal ---Variantall ‘

—
N
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T T T
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Fig. 6.20 Evolutia temperaturii aerului exterior in functie de timp
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Fig. 6.21 Evolutia temperaturilor in functie de timp

Tabelul 6.6. Determinarea experimentalad a performantelor
sistemului de racire

Varianta tim tem tsm Ee = EER;st CO;
[°C] [°C] [°C] | [kWh] | [kWh] | [Btu/Wh] | [kg]

I 26,22 | 24,54 | 20,50 | 70,99 | 287,21 13,79 28,60

I1 25,71 | 24,88 | 20,65 | 65,16 | 288,45 15,09 26,25

Se observa ca in cazul variantei II, optimizate raportul de eficienta energetica al
sistemului este mai mare cu 8%, iar emisiile de CO, sunt mai reduse cu 8% fata de
varianta I de functionare.

6.2.2 Reducerea consumului de energie si a emisiilor de CO,
prin micsorarea temperaturii de tur

Agentul termic din instalatia de Tncalzire este folosit si la prepararea apei calde
de consum prin redirectionarea acestuia in serpentina boilerului cu ajutorul vanei cu
trei cai.

Avand in vedere faptul ca in sezonul de primavara si de toamna nu este necesara
utilizarea unei temperaturi ridicate a agentului termic pe tur pentru acoperirea
necesarului de caldura se poate reduce temperatura acestuia astfel incat va rezulta
0 economie de energie pentru prepararea apei calde de consum.

Pentru analiza micsorarii consumului de energie si a reducerii emisiilor de CO, in
cazul prepararii apei calde consum s-au efectuat masuratori cu reglarea temperaturii
agentului termic pe tur la 45, 50 si respectiv 55 °C.

In Fig. 6.22 sunt reprezentate variatiile in timp a temperaturii apei pe tur (t;)
pentru cele trei situatii diferite de preparare a apei calde de consum. Pentru a se
putea compara cele cele trei experimente s-a asigurat acelasi volum de apa calda
(Vac).
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Fig. 6.22 Evolutia temperaturii apei pe tur functie de timp

In Tabelul 6.7 s-au centralizat valorile obtinute in urma ma&suratorilor, rezultand
ca pentru o reducere de 10 °C a temperaturii apei pe tur se obtine o economie de
energie de circa 2,5% si o reducere a emisiilor de CO, de 2,5%.

Tabelul 6.7. Determinarea experimentald a performantelor
pompei de caldura

Nr. ttm tsm Vacm Et Ee/ coP COZ
crt. [°C] [°C] [m3] | [kWh] | [kWh] [kg]
1. | 43,35 | 9,42 4,59 193 | 2,34 0,78
2. 141,977,741 0,150 | 4,48 | 1,91 | 2,35] 0,77
3. | 40,68 | 7,37 443 | 1,88 [ 2,36 | 0,76

6.3 Determinarea performantei si a consumului ener-

getic pentru pompa de caldura in diferite situatii de
functionare

6.3.1 Evolutia COP al pompei de caldura in functie de ecartul
de temperatura a apei calde din boiler

Performanta pompei de caldurda este influentata de volumul de apa calda
cosumat instantaneu, acesta conducand si la emisii de CO, mai ridicate.

In Fig. 6.23 este prezentata evolutia temperaturilor agentului termic (t; t,)
produs de pompa de caldura, a temperaturii sursei de caldura (ts) si a temperaturii
apei calde de consum (t,) la incalzirea apei din boiler cu 25 °C.
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Fig. 6.23 Variatia temperaturilor la incdlzirea apei din boiler cu 25 °C

in Tabelul 6.8 sunt centralizate valorile medii ale temperaturilor masurate,
energiei electrice consumate (E./), energiei termice (E;) utilizate la prepararea apei
calde de consum, coeficientul de performanta (COP) al pompei de caldura, precum si
emiisiile de CO, pentru 6 experimente la diferite ecarturi de temperatura (At) pentru
prepararea apei calde de consum.

Tabelul 6.8. Evolutia COP al pompei de caldura in functie de ecartul

de temperatura a apei calde din boiler

Nr. At tim tsm tacem Eel E: cop CO,

crt. | [°C] [°C] [°C] [°C] [kWh] | [KWh] [kg]

1. 3 34,10 | 12,78 | 17,79 | 0,170 | 0,556 | 3,33 | 0,068
2. 5 40,29 | 13,83 | 29,49 | 0,310 | 1,011 | 3,26 | 0,124
3. 10 | 37,13 | 10,46 | 26,10 | 0,720 | 2,264 | 3,14 | 0,290
4. 15 | 38,66 | 11,53 | 26,76 | 0,980 | 2,952 | 3,01 | 0,394
5. 20 | 42,34 | 9,53 | 30,01 | 1,440 | 4,044 | 2,81 | 0,580
6. 25 | 43,72 | 10,12 | 31,50 | 2,010 | 5,128 | 2,55 | 0,810

In Fig. 6.24 este evidentiata evolutia coeficientului de performantd pentru cele 6
masuratori, rezultand ca un consum instantaneu mai mare de apa calda (At mai
ridicat) reduce performanta pompei de caldura cuplata la sol.

35+ 333 3,26

vol 314 g vet — |
25 2,55
2,0
15

| | |

1,0
0,5
0

At=3°C  At=5°C At=10°C At=15°C At=20°C At=25°C

Fig. 6.24 Reprezentarea graficd a evolutiei COP
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Se poate observa ca performanta pompei de caldura poate scadea cu pana la
23% cand temperatura apei calde de consum trebuie ridicata cu 25 °C.

6.3.2 Studiul COP si al caldurii extrase din sol in scopul
prepararii apei calde de consum pentru o familie

La analiza performantelor pompei de cdldura si a caldurii extrase din sol s-au
efectuat madsuratori in cazul prepararii apei calde pentru o familie timp de o
saptamana, considerand un consum mediu de circa 65 litri/om(Zi la o temperatura
de 45 °C.

In Fig. 6.25 este prezentata evolutia temperaturilor agentului termic (t;, t,)
produs de pompa de caldura, precum si a temperaturii sursei de caldura (t;) si a
apei calde de consum (t,) la incalzirea apei din boiler la 45 °C.
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Fig. 6.25 Evolutia temperaturilor in functie de timp

in Tabelul 6.9 sunt centralizate valorile temperaturilor agentului termic (t,, t,)
produs de pompa de caldura, energia electrica consumata (E.), energia termica
extrasa din sol (E; ), energia termica utilizata (E;), precum si coeficientul de
performanta COP al pompei de caldura si emiisiile de CO, in cazul prepararii apei
calde de consum pentru o familie.

Tabel 6.9. Determinarea experimentalad a performantelor
pompei de caldura
ttm tsm tacc m Vacm Et sol Eel Et COP COZ
[°C] [°C] [°C] | [m*] | [kwh] | [kwh] | [kWh] [kg]
43,72 | 10,12 | 31,50 | 1,327 | 16,74 | 22,980 | 45,856 | 2,00 | 9,26

In urma analizei m&suratorilor s-a constatat c& pentru prepararea apei calde de
consum s-a extras o cantitate de energie termica din sol de 16,74 kWh
reprezentand 36,5% din energia termica produsda de pompa de caldura, pentru
obtinerea unei temperaturi de 45 °C in boiler.
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6.3.3 Studiul COP al pompei de caldura pentru incalzirea labo-
ratorului si prepararea apei calde de consum pentru o
familie

La determinarea performantelor pompei de caldura cuplata la sol in timpul
sezonului rece s-au efectuat cercetari experimentale atat pentru acoperirea
necesarului de caldura pentru incalzire cat si pentru prepararea apei calde de
consum, considerand doua variante de reglaj:

- varianta I este cea in care pompa de caldura este cuplata direct la sistemul de
incalzire;

- varianta II, optimizata ce utilizeaza vasul tampon termic si controlul turatiei
pompei de circulatie.

Pentru studiul comparativ al celor douad variante s-au efectuat masurari
experimentale timp de o saptamana pentru acoperirea necesarului de caldura si s-a
utilizat acelasi volum de apa caldd de consum Vg .=1,22 m3.

In Fig. 6.26 sunt reprezentate evolutiile temperaturilor aerului interior (t;) si
exterior (t.) In cele doud variante de reglaj, iar in Fig. 6.27 sunt reprezentate
evolutiile temperaturii apei calde de consum (t...) Si a temperaturii sursei de caldura

(ts).
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Fig. 6.26 Evolutia temperaturilor t; si t. in functie de timp
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Fig. 6.27 Evolutia temperaturilor t.. si t; in functie de timp
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In Tabelul 6.10 sunt centralizate valorile medii ale temperaturii aerului interior
(tim) si exterior (t.n) si ale temperaturii apei calde de consum (tacc m), Volumul apei
calde de consum (V,) preparat in cele doud variante, energia electrica consumata
(Ee), energia termica utilizata (E&;), coeficientul de performanta (COP) al pompei de
caldurd si emisiile de CO, in cazul asigurdrii puterii termice pentru incadlzirea
spatiului interior si a prepararii apei calde de consum pentru o familie.

Tabelul 6.10. Determinarea experimentald a performantelor
pompei de caldura

Varianta | tim tem tom tacem | Vace Eel E: cop | €02
[)C] | [°C] | [°€] | [°C] | [m’] | [kWh] | [kWh] [kg]

I 21,27 | 1,33 | 16,79 | 42,63 122 82,66 | 266,99 | 3,23 | 33,31

il 21,61 | 0,93 | 16,27 | 42,64 | ' 80,12 | 269,13 | 3,35 | 32,28

In urma rezultatelor obtinute se observa c& utilizdnd controlul turatiei pompei de
circulatie se poate obtine atdt o economie de energie electrica de aproximativ 3 %
cat si o reducere a emisiilor de CO, de 3%.

6.3.4 Studiul COP al pompei de caldura pentru racirea labo-
ratorului si prepararea apei calde de consum pentru o
familie

La determinarea performantelor pompei de caldura cuplata la sol in timpul
sezonului cald s-au efectuat cercetdri experimentale atat pentru acoperirea puterii
termice de racire cat si a necesarului de caldura pentru prepararea apei calde de
consum, considerand doua variante de reglaj:

- varianta I este cea in care pompa de caldura este cuplata direct la sistemul de
incalzire;

- varianta II, optimizata ce utilizeaza vasul tampon termic si controlul turatiei
pompei de circulatie.

Pentru studiul comparativ al celor doua variante s-au efectuat masurari
experimentale timp de o saptamana pentru acoperirea puterii termice de racire si a
necesarului de caldura pentru prepararea apei calde de consum, utilizand acelasi
volum de apéd caldd de consum V,.=1,36 m>.

In Fig. 6.28 sunt reprezentate evolutiile temperaturilor aerului interior (t;) si
exterior (t.) In cele doud variante de reglaj, iar in Fig. 6.29 sunt reprezentate
evolutiile temperaturii apei calde de consum (t...) si a temperaturii sursei de caldura
(t),

In Tabelul 6.11 sunt centralizate valorile medii ale temperaturii aerului interior
(tim) si exterior (t.n) si ale temperaturii apei calde de consum (tacc m), Volumul apei
calde de consum (V,.) preparat in cele doua variante, energia electrica consumata
(Eo), energia termica utilizata (E;), coeficientul de performanta (COP) al pompei de
caldura si emisiile de CO, in cazul asigurarii puterii termice pentru racirea spatiului
interior si a prepararii apei calde de consum pentru o familie.

Tabelul 6.11. Determinarea experimentalad a performantelor
pompei de caldura

Varianta tim tem tsm taccm Vace Ee = cop CO,
[°C] [°C] [°C] [°C] | [m?] | [kWh] | [kWh] [kg]

I 25,40 | 24,95 | 20,62 | 38,92 136 50,80 | 198,62 | 3,91 | 20,47

II 25,45 | 25,29 | 20,60 | 39,12 ! 48,22 | 198,66 | 4,12 | 19,43
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Fig. 6.29 Evolutia temperaturilor ta. si ts in functie de timp

In urma rezultatelor obtinute se observa c& utilizand controlul turatiei pompei de
circulatie se poate obtine atdt o economie de energie electrica de aproximativ 5 %
cat si o reducere a emisiilor de CO, de 5%.

6.3.5 Studiul COP al pompei de cdldura la prepararea apei
calde de consum cu diferite temperaturi

La analiza performantelor pompei de caldurd in cazul prepararii apei calde de
consum pentru o familie de 3 persoane s-au efectuat masuratori timp de 4
saptamani, considerand un consum mediu de circa 50 litri/om(zi la temperaturi de
40, 45, 50 si 60 °C.
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in Fig. 6.30 sunt reprezentate evolutiile temperaturii agentului termic pe tur (t;)
si retur (t,), a temperaturii apei calde de consum (t.,c) si a temperaturii sursei de
caldura (ts).
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Fig. 6.30 Evolutia temperaturilor in functie de timp pentru prepararea acc la 60 °C

in Tabelul 6.12 sunt centralizate valorile medii ale temperaturii apei calde de
consum (tacc m), volumul apei calde de consum (V,.), energia electrica consumata
(Eo), energia termica utilizata (E;), coeficientul de performanta (COP) al pompei de
caldura si emisiile de CO, in cazul asigurarii puterii termice la preparea apei calde de
consum pentru o familie.

Tabelul 6.12. Determinarea experimentala a performantelor
pompei de caldura

Nr. tacc reglaj tsm tacc m Vacc Eel Et COP COZ
crt. [°C] [°C] [°C] [m®] | [kWh] | [KWh] [kg]l
1 40 15,76 | 39,60 15,18 | 31,29 2,06 6,11
2 45 14,25 | 44,55 | g gco | 16,93 | 3590 | 2,12 | 6,82
3 50 14,95 | 47,39 ! 22,94 | 42,68 1,86 9,24
4 60 15,20 | 56,87 32,67 | 52,78 | 1,61 | 13,16

6.4 Studiul comparativ al sistemelor de incalzire prin
pardoseala radianta si cu radiatoare de joasa tem-
peratura in conditiile asigurarii confortului termic
adecvat

6.4.1 Consideratii generale

Toate sistemele de incalzire (convective si prin radiatie) urmaresc acelasi scop, si
anume realizarea confortului termic. S-a dovedit ca fiecare sistem are avantaje si
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dezavantaje, astfel incat la stabilirea solutiei de fincalzire se urmareste atat
realizarea dezideratelor de naturd tehnica, cat si a celor de natura economica
(costuri si consumuri energetice minime). In Fig. 6.31 este reprezentata variatia pe
verticald a emperaturii aerului interior la sistemele de fincalzire prin pardoseala
radianta si cu radiatoare fata de distributia optima teoretica a acesteia [71].

Optim Pardoseald

teoretic radiantd Radiatoare
(]
o
(e8]
Ll
I
T

16 20 24 16 20 24 16 20 24

Fig. 6.31 Variatia temperaturii aerului pe verticald pentru pardoseala
radianta si radiatoare

Pentru efectuarea unui studiu comparativ al acestor doua sisteme de incalzire s-a
considerat spatiul biroului (Fig. 6.32) din vecinatatea laboratorului experimental
dotat atat cu sistem de incalzire prin pardoseala cat si cu sistem de incalzire cu
radiatoare tip panou din otel, ambele conectate cu pompa de caldura cuplata la sol.
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Fig. 6.32 Planul incaperii biroului incalzit
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Alimentarea sistemelor de incalzire se face prin intermediul unui distribuitor-
colector cu 5 circuite dupa cum urmeaza: primele doua circuite alimenteaza sistemul
de incdlzire prin pardoseald, circuitele 3 si 4 sunt cuplate la sistemul de incdlzire cu
radiatoare, iar circuitul 5 este de rezerva. In timpul masuratorilor efectuate
sistemele de incadlzire analizate sunt alimentate alternativ.

Distribuitor-colectorul este echipat cu o pompa de recirculare pentru asigurarea
temperaturii dorite a agentului de incalzire. S-a prevazut o vana cu trei cdi si un
robinet cu cap termostatic pentru reglarea temperaturii maxime a agentului termic
din sistemul de incdlzire prin pardoseala. Astfel, pentru temperaturi mai mari ale
agentului termic decat cele reglate se va realiza o recirculare in sistemul de
incalzire.

Pentru realizarea unei performante cat mai ridicate a sistemului de incalzire prin
pardoseald si a celui cu radiatoare s-a prevazut un termostat pentru comanda
pornirii/opririi pompei de recirculare atunci cand in incdpere s-a atins temperatura
dorita a aerului interior.

6.4.2 Incilzirea prin pardoseali radianti
6.4.2.1 Descrierea sistemului

Sistemul de incalzire prin pardoseala este realizat din doua circuite conectate la
un distribuitor-colector (Fig. 6.33), dimensionate pentru acoperirea necesarului de
incalzire al biroului de 1,35 kW, calculat conform metodologiei prezentate fin
paragraful 5.1. Primul circuit are o lungime de 54 m si este montat in serpentina
spiralda, cu pasi mai apropiati catre exteriorul cladirii pentru a compensa efectul
puntii termice, iar cel de-al doilea circuit cu lungimea de 61 m este montat in
serpentind simpla. Pasul de montare a serpentinelor este de la 10 la 30 cm.
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Fig. 6.33 Schema circuitelor incalzirii prin pardoseala
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Conductele sistemului de incalzire prin pardoseala sunt realizate din polietilena
reticulatéd si au diametrul exterior de 17 mm si grosimea peretelui de 2 mm.
Reglarea debitelor masice pentru fiecare circuit s-a realizat de la robinetele de pe
circuitele distribuitor-colectorului. Acestea au fost setate pentru acoperirea
necesarului de caldura corespunzator zonei climatice a Timisoarei (t,=-15 °C).

Oprirea, respectiv pornirea pompei de circulatie din interiorul distribuitor-
colectorului se face cu ajutorul unui releu comandat de termostatul de interior,
situat la o fnaltime de circa 1,00 m deasupra pardoselii. Aceasta Tnaltime este
stabilita pentru a oferi un comfort adecvat activitatii persoanelor din birou.

La aceeasi Tnadltime cu termostatul ce comanda functionarea pompei de circulatie
din distribuitor-colector este situat si termostatul de ambient ce comanda pornirea
sau oprirea pompei de caldura, pentru a asigura o corelare optima in functionarea
intregului sistem de incalzire.

6.4.2.2 Validarea experimentala a modeldrii numerice a emisiei
termice la pardoseli radiante

Formularea modelului matematic. La modelarea schimbului de cdldura intre
pardoseala radianta si mediul ambiant se utilizeaza metoda “tubului virtual”.
Aceasta permite calculul temperaturii intr-un punct P, in jurul unui tub T de raza p,
plasat la o distanta b de o suprafata S, mentinuta la temperatura constanta de 0 °C
(Fig. 6.34).

Temperatura in punctul P este data de relatia:

t
tp=—29 _InL (6.14)

In P r
2b
in care: t,; este temperatura medie a agentului termic; r - distanta de la punctul P

la centrul sectiunii transversale a tubului; r’ - distanta de la punctul P la centrul
sectiunii transversale a tubului virtual.

Tubul virtual G- — Tubul virtual -
/ ;
/ 1}
/ b .
r/ 7 s
__.1!_

IR AXSE]
RS

l

Fig. 6.34 Schema de calcul
cu metoda ,tubului virtual”

Fig. 6.35 Schema de calcul pentru
pardoseala radianta
Metoda “tubului virtual” a fost adaptatd la modelarea emisiei termice a
pardoselilor radiante, considerand ca distanta b este echivalenta cu suma
rezistentelor termice ale straturilor componente ale pardoselii de deasupra tubului
plus rezistenta superficiald. In acest caz suprafata S, de temperatura constanta,
este reprezentata de mediul ambiant (Fig 6.35).
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Formula (6.14), pentru calculul temperaturii in punctul P situat pe suprafata
pardoselii, devine:

t., -t
ty=t, +-292_ 1n L (6.15)

p) r

In| —

(%)
r=vR2+x%; r'=(R+2R)?+x? (6.16)

R=%0% g-1 (6.17)
-0 geL |

unde:

in care: t; este temperatura aerului interior; R - rezistenta la permeabilitate termica
a straturilor componente ale pardoselii situate deasupra tubului; R; — rezistenta la
transfer termic superficial la nivelul suprafetei interioare; §;, A; - grosimea si
conductivitatea termica ale stratului j; a; — coeficientul de transfer termic superficial
la nivelul suprafetei pardoselii.

Modelarea permite, deci, pentru diverse structuri ale pardoselii, determinarea
temperaturii suprafetei in orice punct al acesteia. De asemenea, se poate calcula
temperatura in oricare punct din interiorul pardoselii. Emisia termica este
proportionala cu diferenta dintre temperatura suprafetei si temperatura aerului
interior. Temperatura suprafetei insa nu este uniforma. Ea variaza neliniar in raport
cu distanta fata de verticala sectiunii tubului, conform ecuatiilor (6.14) si (6.15).

Temperatura medie a suprafetei pardoselii este data de relatia:

o2 -t,

j |n7 dx (6.18)
° "R +R )

Efectuand integrala din relatia (6.18) se obtine:

I\)\(n||—l

tom = | t; + —22 (6.19)
"2(R+R)

A =Eln[§+RH{5_(2R arctg%ﬂ (6.20)

B={2In i+(R+R-)2 -<5- 2(R+2R-)arctg; (6.21)
2 | 4 ' ' 2(R+2R;) '

in care s este pasul de dispunere a tuburilor pardoselii radiante.
Schimbul de caldura superficial. Transferul de caldura prin radiatie intre
pardoseala si peretii incaperii, se calculeaza pe baza relatiei:

4
g, 5678182[[17(;10J [1?)—20]1 (6.22)

in care: g, este fluxul de c8ldurd transferat prin radiatie termicd, in W/m?; ¢, & -
coeficientul de emisie/absorbtie al pardoselii si respectiv al peretilor incaperii; T; -

unde:
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temperatura absolutd a suprafetei pardoselii, in K; T, - temperatura medie
ponderata absoluta a peretilor incaperii, in K.
Coeficientul de transfer termic prin radiatie este dat de relatia:
a, =9 6.23
s (6.23)
Transferul de caldura prin convectie se determind cu ajutorul unor criterii
exprimate prin numere adimensionale:
alL

Nu = = C(Gr [Pr)" (6.24)

3
Gr = 9PLAL (6.25)

Y
pr=Y (6.26)

a

in care: Nu, Gr, Pr sunt numerele Nusselt, Grashoff si Prandtl; a. — coeficientul de
convectie la nivelul suprafetei elementului; L - dimensiunea caracteristica a

suprafetei elementului; A - conductivitatea termicd a aerului; g - acceleratia
gravitationald; C, n — parametri in functie de produsul Gr-Pr; B - coeficientul de
dilatare volumica a aerului; At - diferenta de temperatura intre suprafata pardoselii
si aer; v — vascozitatea cinematica a aerului; a - difuzivitatea termica a aerului.

Transferul total de caldurd. Coeficientul total de transfer superficial de caldura a
reprezinta suma coeficientilor de transfer termic prin radiatie si convectie:

a=a, +a, (6.27)

Emisia termica la suprafata pardoselii. Calculul emisiei termice a pardoselii
radiante se efectueaza tinand seama de temperatura medie ponderata a peretilor si
de temperatura aerului.

Temperatura resimtita (de confort) t. se determina cu relatia:
_at, tadt;

a

Puterea termica superficiala medie pe unitatea de suprafatda g este datd de
produsul dintre coeficientul total de transfer termic a si diferenta dintre temperatura
medie a suprafetei pardoselii tp,, si temperatura resimtita t.:

g = altpn - t.) (6.29)

Modelul numeric descris permite determinarea temperaturii maxime a agentului
termic, pentru orice tip de structura a pardoselii radiante. Depasirea acestei tempe-
raturi conduce la valori ale temperaturii in punctul de intersectie dintre suprafata
pardoselii si verticala sectiunii tubului, superioare valorii maxime admise, de 29 °C.

Exemplu de calcul. Se considera pardoseala radianta a biroului cu dimensiunile
3,40x6,50 m, care are inglobate tuburi din material plastic (polietilena reticulatd) cu
diametrul de 17x2 cm, dispuse cu un pas s = 20 cm, prin care circula agentul termic
cu temperatura de 42/36 °C. Deasupra tuburilor se aflda un strat din beton cu
grosimea d; = 5 cm si altul din lemn cu grosimea & = 0,8 cm. Temperatura aerului
interior este de 22 °C, iar temperatura medie ponderatd a peretilor rezultata din
masuratorile prin termografiere este de 24 °C. Coeficientii de emisie/absorbtie sunt:
€, = 0,935si¢ = 0,96.

Se determina temperatura pardoselii intr-un punct situat la mijlocul distantei
dintre doua tuburi consecutive, in final rezultdand temperatura de confort si fluxul
termic mediu superficial. Aplicand modelul de calcul dezvoltat anterior s-au obtinut
rezultatele centralizate in Tabelul 6.13

t, (6.28)
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Tabelul 6.13. Rezultatele calculului numeric

R Ri b tP th qr ar Oc tc q
[m’K/W] [[m*K/W] | [m] | [°C] | [°C] | [W/m?] | [W/m?K] | [W/m?K] | [°C] | [W/m’]
0,065 0,125 10,19 (27,78]127,84| 36,85 9,59 3,08 23,51 | 54,86

Validarea modelului matematic. Valorile temperaturilor suprafetei intre doua
tuburi consecutive, calculate cu modelul propus, sunt comparate cu valorile
masurate pentru sistemul de incalzire cu pardoseala radianta ce are stratificatia din
exemplul de calcul anterior.

Temperaturile masurate in fiecare punct cu ajutorul aparatului TESTO 350 sunt
reprezentate grafic ca medie a trei masuratori. Abaterea maxima intre valorile
extreme masurate a fost de 0,18 °C. Rezultatele obtinute sunt reprezentate in
graficul din Fig. 6.36, de unde se observa o buna concordanta intre valorile calculate
si cele masurate.

31 [ T ]

——Valori calculate

v
':; ~ Pt
[ 30 .\\\ -=-Valori mésurate ///.

29,5 \\\\ /7
2 A /.

N
28,5
58 N/
V
27,5
27

o 25 5 75 10 12,5 15 175 20
——— x[cm]
Fig. 6.36 Graficul rezultatelor obtinute

6.4.3 Descrierea sistemului de incalzire cu radiatoare de
joasa temperatura

Sistemul de incalzire ce utilizeaza radiatoarele de joasa temperatura (50/40 °C)
are doua radiatoare din otel tip panou, cu doua coloane de apa3, fiecare cu o lungime
de 1000 mm, o inadltime de 600 mm si o putere termica de 680 W (Fig. 6.37),
conectate la un distribuitor-colector si dimensionate pentru acoperirea necesarului
de incdlzire al biroului de 1,35 kW, calculat conform metodologiei prezentate in
paragraful 5.1. Acestea sunt montate pe un stand, la o indltime fata de pardoseala
de circa 15 cm pentru a putea asigura circulatia optima a aerului interior ce trebuie
incalzit.

Conductele sistemului de fincdlzire cu radiatoare sunt realizate din polietilena
reticulatéd si au diametrul exterior de 17 mm si grosimea peretelui de 2 mm.
Reglarea debitelor masice pentru fiecare radiator s-a realizat de la robinetele de pe
circuitele distribuitor-colectorului. Acestea au fost setate pentru acoperirea
necesarului de caldura corespunzator zonei climatice a Timisoarei (t,.=-15 °C).
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Fig. 6.37 Schema sistemului de incélzire cu radiatoare
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Oprirea, respectiv pornirea pompei de circulatie din interiorul distribuitor-
colectorului se face si la acest sistem cu ajutorul unui releu comandat de
termostatul de interior, situat la o Tnaltime de circa 1,00 m deasupra pardoselii.

La aceeasi inaltime cu termostatul ce comanda functionarea pompei de circulatie
din distribuitor-colector este situat si termostatul de ambient ce comanda pornirea
sau oprirea pompei de caldura.

6.4.4 Comparatie intre performanta energetica a sistemelor
de incalzire prin pardoseala radianta si cu radiatoare

in timpul sezonului rece s-au efectuat masuratori pentru aproximativ aceeasi
temperatura medie a aerului exterior si a sursei de caldurd atat cu sistemul de
incalzire prin pardoseald radianta cat si cu sistemul cu radiatoare de joasa
temperatura. S-au inregistrat valorile medii ale temperaturilor aerului exterior (ten),
ale aerului interior (t;,), ale sursei de caldura (ts,) si ale agentului termic pe tur
(tim), energia electricd consumata in sistemul de incdlzire (E) si energia termica
utilizata pentru incalzire (E;). De asemenea, au fost analizate emisiile de CO, si
numarul de porniri/opriri ale pompei de cdldura pentru ambele sisteme de incalzire.

In Fig. 6.38 este prezentata o comparatie intre temperaturile aerului interior t; zap
si t; pp obtinute pentru incalzirea cu radiatoare si cea cu pardosealda radianta. Se
observa ca datoritd inertiei termice mici a radiatoarelor este necesar un numar
ridicat de porniri/opriri ale pompei de caldura in cazul sistemului de incalzire cu
radiatoare, conducand astfel la oscilatii mari ale temperaturii aerului interior in
comparatie cu sistemul de fincalzire prin pardoseald, adicd la o reducere a
comfortului interior.
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Fig. 6.38 Evolutia temperaturii aerului interior

in Tabelul 6.14 sunt centralizate rezultatele masurarilor experimentale, obser-
vandu-se ca intre cele doua sisteme de incalzire sunt diferente mici in ceea ce
priveste coeficientul de performanta energetica (COPg;stem) Si €misiile de CO,, doar
numarul de porniri/opriri in cazul incalzirii cu radiatoare este de aproape trei ori mai
mare decat in cazul incalzirii prin pardosealad radianta, conducand la o uzura mai
ridicatd a echipamentului pompei de caldura.

Tabelul 6.14. Sintetizarea rezultatelor experimentale

. v Ltem] tm | tem | tm | Ee E. |cCO, -
Sistem incalzire r°c1l °c1 | °c1 | r°c] | [kwh] | [kwh]| [kg] Porniri/Opriri|COPsistem
Pardoseald 9,39[22,28|18,77| 28,12 | 5,77 | 32,78 |2,33 48 5,68
radianta

Radiatoare 9,03[22,93[17,62/30,62| 6,87 | 37,22 [2,77 140 5,42

Se constata un consum energetic mai mare cu 16% Iin cazul sistemului de
incalzire cu radiatoare fata de sistemul de incalzire prin pardosealda in aceleasi
conditii de functionare.

Consumul de energie poate fi influentat de felul activitatii ocupantilor din cladire
si de materialul suprafetei pardoselii. Dacd materialele ce alcatuiesc pardoseala
prezinta proprietati bune pentru transferul de caldura, cum ar fi piatra sau gresia,
pardoseala se simte rece chiar si la o temperatura circa 24-25 °C.

In general, ocupantii cladirii doresc sa simta pardoseala calda la nivelul
picioarelor si din acest motiv vor creste temperatura la un nivel care sa le ofere
confortul dorit, cateodata chiar si vara. Astfel, pentru materialele de finisaj cum este
piatra sau gresia, temperatura agentului termic trebuie sa fie mai mare de 27 °C,
conducadnd la o crestere a consumului de energie. Intr-o cladire bine izolat3,
alegerea materialului suprafetei pardoselii este foarte importanta daca se tine
seama de caldura simtita la nivelul pardoselii. De exemplu, un parchet din stejar la
temperatura de 21 °C si o pardosea din gresie la temperatura de 26 °C da aceeasi
senzatie de caldura pentru picioare.
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6.4.5 Evaluarea confortului termic
6.4.5.1 Consideratii generale

O parte importantda a consumului energetic in cladiri este necesar pentru
asigurarea parametrilor microclimatului interior. De aceea este deosebit de
importanta realizarea unor elemente structurale, echipamente de instalatii si
regimuri de functionare care sa permita atat obtinerea parametrilor corespunzatori
de confort, cat si economisirea energiei.

Aparitia senzatiei subiective de confort termic este determinata hotarator de
urmatorii parametri [69]: temperatura aerului interior (t;); temperatura medie de
radiatie (t.,,) a suprafetelor delimitatoare; umiditatea relativa a aerului interior (¢;);
presiunea partiald a vaporilor de apa in aer (p,); viteza aerului interior (v));
rezistenta termica a Tmbracamintii (R, sau R.) si influenta acesteia asupra
evaporarii; productia de caldura a corpului uman si termoreglarea.

Primii patru sunt parametrii fizici, iar ceilalti doi sunt legati de capacitatea de
acomodare a corpului uman in vederea mentinerii echilibrului termic. Factorii de
baza care influenteaza echilibrul termic al corpului uman sunt:

- caldura produsa de corp, care depinde in primul rand de nivelul activitatii
depuse, dar este influentata si de varsta, sex etc.

- caldura cedata de corp, care depinde de imbracaminte, dar si de ceilalti para-
metri enumerati anterior.

Senzatia de confort termic este acea stare congtientd care exprima satisfactie
(multumire) fata de ambientul termic existent. In vederea evaluarii senzatiei de
confort termic se utilizeaza scara subiectiva de confort ASHRAE (American Society of
Heating, Refrigerating and Air Conditioning Engineers) cu sapte nivele [2]: +3
(foarte cald); +2 (cald); +1 (usor cald); 0 (neutru); -1 (racoare); -2 (rece); -3
(frig).

Evaluarea nivelului de confort printr-un indicator global sau o formulda generala
care sa cuprinda, intr-o forma accesibild, influenta tuturor factorilor de confort nu s-
a obtinut pana in prezent. Ca urmare, aprecierea confortului se face fie prin
masurarea directa a fiecarui parametru de microclimat, fie prin intermediul unor
marimi complexe (indici de confort), care cuprind influenta combinata a unora din
factorii de mediu implicat;i.

Fanger [29] grupeaza indicii de confort stabiliti pana in prezent, in ordinea
evolutiilor lor, dupa cum urmeaza: - indici de evaluare a stresului termic in conditii
extreme de mediu; - indici care includ efectul mai multor parametri ai mediului; -
indicii PMV (optiunea medie previzibila de confort termic) si PPD (procentajul
previzibil de insatisfactie termica).

Senzatiile termice ale corpului uman se refera, in principal, la starea termica a
corpului in ansamblu. Aceasta stare este influentatd de activitatea fizica si
fmbracamintea sa, precum si de parametrii mediului ambiant: temperatura aerului,
temperatura medie de radiatie, viteza aerului si presiunea partiala a vaporilor de
apa.

Cea de a treia categorie a indicilor de confort este constituita din indici prin care
se poate prevedea senzatia termic resimtitd de un subiect, pentru orice combinatie
intre cei patru parametri microclimatici (t;, t,, ®¢;, v;) si orice nivel de activitate si
imbracaminte.

Senzatia termica previzibild a corpului in ansamblu se evalueaza prin indicele
PMV numai pentru valori cuprinse intre +2 si -2. Gradul de disconfort (insatisfactie
termica) se evalueaza prin indicele PPD.
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Pentru evaluarea confortului termic general intr-o incdpere se recomanda
modelul PMV - PPD sau temperatura operativa, iar verificarea se poate face pentru
parametrii confortului termic local: diferenta de temperaturd pe verticald,
temperatura suprafetelor considerate si radiatia asimetrica, ce apare in cazul in care
temperatura elementelor de constructie este cu mult diferita de temperatura medie
de radiatie.

Pentru calculul confortului termic intr-o incapere se dezvolta un model matematic
pe baza indicilor PMV-PPD [28] in conformitate cu norma europeana EN ISO 7730
[26].

6.4.5.2 Modelul matematic

Tindnd seama de modelul interactiunii termice intre corpul uman si mediu se
poate scrie ecuatia binecunoscuta de bilant termic:

M-W=Q =(C+R+E,)+(Cres +Ees) (6.30)

in care: M este energia metabolica produsa de corpul uman in unitatea de timp,
putdnd varia de la 45 W/m? de suprafatd a corpului pentru un om odihnit, pand la
500 W/m? la un om alergdnd; W - fluxul de energie consumat pentru efectuarea
unui lucru mecanic de catre om (egal cu zero pentru majoritatea activitatilor); Q; -
fluxul de energie internd; C, R - fluxurile de caldura sensibila cedate de corpul uman
prin convectie si respectiv radiatie; E, - fluxul de cdldurd latentd cedata prin difuzia
vaporilor de apa si evaporarea transpiratiei de la suprafata pielii; C.s — fluxul de
caldura sensibila pierduta prin respiratie; E..s — fluxul de caldura latenta pierduta
prin respiratie.

« Caldura sensibild transferatd prin imbracaminte de la nivelul pielii corpului
uman spre mediul inconjurator prin convectie este data de relatia (6.31), iar caldura
sensibild cedata de corpul uman prin radiatie se exprima cu ajutorul relatiei Stefan-
Boltzmann (6.32):

C=fual,-t) (6.31)
R =3,96 10°°F,|t, +273)" - ¢,y +273)] (6.32)
unde:
A
£, =tn 6.33
@ ( )
Ap = 0,202m%#2510.725 (6.34)

in care: t; este temperatura aerului interior; t, - temperatura la suprafata exterioara
a Imbracamintii; t.,,, — temperatura medie de radiatie; a. - coeficientul de convectie
de la suprafata imbracamintii la mediul ambiant; A, - aria suprafetei corpului uman
imbracat; Ap — aria suprafetei corpului uman ramas neacoperit [22]; m - masa
corpului uman; h - inaltimea corpului uman.
Caldurad sensibild (C+R) este transmisa prin conductie de la nivelul pielii la
suprafata exterioara a imbracamintii persoanei considerate:
tp -ty
C+R=Q, ="—-~ (6.35)
h
unde:

R, =0,155R, (6.36)
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in care: Q. este caldura sensibila transferata prin conductie de la nivelul pielii la
suprafata exterioara a imbracamintii; R, - rezistenta la transfer termic a imbraca-
mintii, Tn (M?K)/W; Ry - rezistenta la transfer termic a imbricdmintii, in clo; t -
temperatura pielii corpului uman, data de relatia:

t, =357 -0,032(M - W) (6.37)

» Caldura latenta pierduta prin evaporare poate fi calculata cu relatia:

Eey =Eg +Eq (6.38)

unde:
E, =0,35(1,92t, -253 - p,) (6.39)
E, =0,42(M -W -58) (6.40)

in care: E, este fluxul de caldura pierdut prin difuzia vaporilor de apa prin piele; E; -
fluxul de caldura pierdut prin evaporarea transpiratiei de pe suprafata pielii; p, -
presiunea partiala a vaporilor de apa din aerul interior.

« Caldura transmisa prin respiratie se exprima, de asemenea, prin pierderile de
caldura sensibila C,es si latentd Es. Valoarea fluxului de caldura pierdut prin respi-
ratie se poate determina cu relatia:

Cres + Ejos = 0,0014M(34 ~t;)+1,73107°M(5870 - p,) (6.41)

in care ps este presiunea la saturatie a vaporilor de apa din aerul interior la
temperatura punctului de roua al acestuia.
Randamentul mecanic al corpului uman se defineste prin relatia:

w
= 6.42
n=" (6.42)
Conditia de echilibru termic a corpului uman (6.30) se pune sub forma:
Qac =M -W -Eqy _(Cres +Eres)_(c +R) (6.43)

in care Q.. este caldura acumulata in corpul uman.

Daca Q.. = 0, confortul termic resimtit de om este placut (corespunzator). Atunci
cand Q.. > 0, temperatura corpului creste si persoana va avea senzatie de cald, iar
daca Q. < 0, temperatura corpului scade si persoana va avea senzatie de rece.

Scriind ecuatia de echilibru termic (6.43), pentru Q,.= 0, sub forma:

M_W_Eev_(cres"'Eres):Qs =C+R (6.44)
si explicitand termenii din componenta acesteia cu ajutorul relatiilor (6.31), (6.32),
(6.35), (6.38) si (6.41), se obtine ecuatia de confort termic:
M(1 -n)-0,35[43 -0,061M(1 -n)- p,] - 0,42[M(1 -n)- 58] -

~0,0014M(34 -t,)-0,0023M(44 - p,) = 22 0603525/:/,2(1 )=ty
! cl

= fua.(t, - ) +3,96 102, (6, +273) - (¢, +273)"] (6.45)
in care: Q. este caldura transferata prin conductie de la nivelul pielii la suprafata
exterioara a Tmbracamintii; p, - presiunea partiald a vaporilor de apa din aerul
interior; t, - temperatura la suprafata exterioara a imbracamintii; f, — raportul intre
suprafata corpului imbracat si suprafata corpului ramas neacoperit; a. — coeficientul
de schimb termic convectiv.
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Considerand constanti unii parametri din ecuatia (6.45), in urma rezolvarii
acesteia si a reprezentarii grafice a solutiilor se obtin diagramele de confort.

Substituind ecuatia confortului termic (6.45) in expresia indicelui PMV stabilit de
Fanger [29], se obtine valoarea previzibila a confortului termic, pentru un anumit
punct al incaperii:

PMV = 0,352 exp(-0,042M)+0,032{M(1 -n)-0,35[43 - 0,06 1M(1 - n) - p,] -

-0,42|M(1 -n)-58]-0,0023M(44 - p,)-0,0014M(34 - t,) -

30 [
= [ {’ N
g \ 2 L 150
SN N :
- C»
=720 /g, 125
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i S \\ 75
|t \))c |-
1 O | fo \
: 3, ——— | 50
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Fig. 6.39 Temperatura optima resimtita in functie

~faclty - t,)-3,96 10°F, [t +273) - (6 +273)*)

—= R [m'K/W]
0 005 01 015 02 025 03
Il 1 1 | L

1

— RCl [clo]

de imbracdminte si activitate

PPD = 100 - 95 exp(- 0,0335PMV* - 0,2179PMV?)

£

e}

(6.45)

Indicele PMV are valoarea
optima egalda cu zero, dar conform
prescriptiilor EN ISO 7730 [26] se
considera ca domeniul de confort
termic corespunde valorilor cuprinse
intre -0,5 si +0,5. In diagrama din
Fig. 6.39, valabila pentru ¢,= 50%,
se prezinta valorile temperaturii
optime resimtite (de confort) .
(corespunzatoare indicelui PMV=0),
in corelatie cu rezistenta termica a
imbracamintii (R, sau Rj), intensi-
tatea muncii iy si energia meta-
bolica M.

Procentajul previzibil de insa-
tisfactie PPD este in functie de
marimea PMV si se determina cu re-
latia [28]:

(6.46)

in Fig. 6.40 este reprezentatd grafic relatia (6.46) dintre indicii PPD si PMV, de
unde se observa ca valoarea optima pentru PPD este de 5%.

Variatia indicelui PPD in functie de diferenta dintre temperatura f; a unor
elemente de contructie si temperatura medie de radiatie ¢, este data in diagrama
din Fig 6.41.
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Fig. 6.40 Variatia indicelui PPD
in functie de PMV
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Fig. 6.41 Variatia indicelui PPD in functie de

asimetria temperaturii la suprafata
elementelor de constructie
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Fig. 6.41 arata ca ocupantii sunt mai sensibili la asimetria cauzata de o suprafata
caldad deasupra capului decadt de o suprafata verticala rece. Aceste date sunt
deosebit de importante atunci cand se utilizeaza panouri radiante pentru a asigura
confortul Tn spatii cu suprafete mari reci sau ferestre reci.

6.4.5.3 Aplicarea modelului PMV-PPD

Se considera incaperea biroului reprezentata in figura 6.32, cu dimensiunile
geometrice de 6,70x3,30x3,45 m si se efectueaza analiza comparativa a indicilor
PMV si PPD in mai multe puncte situate pe o linie dreapta (intrerupta), la diferite
distante de fereastra, pentru cele doua sisteme de incdlzire (pardoseald radianta,
radiatoare) in functie de intensitatea muncii (iy) si rezistenta termica a imbraca-
mintii (Ry), cunoscand urmatoarele date:

- rezistenta la transfer termic pentru: pereti exteriori (1,18 m2K/W), plansee
(0,34 m?K/W), usi si ferestre (0,65 m?K/W);

- suprafata vitratd de 8,2 m?;

- temperatura aerului interior de 22 °C;

- umiditatea relativa a aerului interior de 50%;

- puterea termica a radiatoarelor de 1360 W;

- temperatura pardoselii de 20 °C la incalzirea cu radiatoare si de 27,84 °C la
incalzirea prin radiatie.

Utilizand programul THERMAL COMFORT [4], pentru urmatoarele perechi de
valori iy-Ry: 3,4 met - 0,67 clo, 1 met - 0,90 clo, 1,1 met - 0,29 clo, s-au obtinut
rezultatele sintetizate in Tabelul 6.15.

Tabelul 6.15 Rezultatele furnizate de programul Thermal Comfort

Tip Distanta ge 3,4 met -0,67 clo| 1 met - 0,90 clo 1,1 met - 0,29 clo
incalzire | fereastrd "t TPMV[ PPD | tm | PMV | PPD | tm | PMV [ PPD
[m] [°C] [%] | [°C] [%] | [°C] [%]

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
1,0 22,70[2,13] 82 [22,70] -0,43 [ 9 [22,27] -1,72 [ 63

1,5 22,70/2,13| 82 [22,80] -0,41 | 9 [22,80] -1,70 | 62

o 2,0 22,70|2,13| 82 |22,80| -0,41 | 9 |22,80| -1,70 | 62
S 2,5 22,80|2,13| 82 |22,80] -0,41| 9 |22,80| -1,70 | 62
_§g 3,0 22,80|2,13| 82 |22,80| -0,41 9 22,80| -1,70 | 62
B 3,5 22,70/2,13| 82 [22,70| -0,43 | 9 |22,70| -1,72 | 63
o 4,0 22,70/2,13| 82 [22,70| -0,43 | 9 [22,70| -1,72 | 63
4,5 22,60(2,12| 82 |22,60| -0,44 | 9 |22,60| -1,73 | 64

5,0 22,50/2,11| 82 [22,50| -0,45 | 9 |22,50] -1,75 | 65

1,0 20,00|1,95| 74 |20,00| -0,78 18 120,00| -2,18 | 84

1,5 19,90|1,94| 74 |19,90]| -0,80 | 18 [19,90| -2,20 | 85

o 2,0 19,90/1,94| 74 |19,90| -0,80 18 119,90 -2,20 | 85
S 2,5 19,80|1,94| 74 |19,90]| -0,80 | 18 |19,80| -2,21 | 85
© 3,0 19,80/1,94| 74 19,80, -0,81 19 119,80 -2,21 85
S 3,5 19,80|1,94| 74 |19,80| -0,81 | 19 |19,80| -2,21 | 85
o 4,0 19,80/1,94| 74 19,80, -0,81 19 119,80 -2,21 85
4,5 19,70/1,93| 73 |19,70| -0,82 19 119,70| -2,23 | 86

5,0 19,70/1,93| 73 119,70| -0,82 19 119,70| -2,23 86

Se observa ca indicele PMV are valori apropiate de 0 doar pentru perechea de
valori 1 met - 0,9 clo. Pentru orice alta pereche de valori iy—R procentul probabililor
nemultumiti cu confortul termic va fi mai mare de 5%. De asemenea, se constatd ca
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indicele PMV are valori mai mici cu 45...49% in cazul sistemului de incalzire prin
pardoseala radianta fata de sistemul de incalzire cu radiatoare, deci primul sistem
conduce la un confort termic sporit.

Rezultatele studiului comparativ al celor doua sisteme de incalzire sunt
sintetizate in Tabelul 6.16.

Tabelul 6.16. Studiul comparativ al sistemelor de incdlzire

lc\lr;' Sistemul de incélzire Avantaje Dezavantaje
0 1 2 3
- gradient de temperatura redus |- inertie termica mare;
(0,2...0,3 °C); - posibilitati de reglare

Incslzirea prin pardo-
seala radianta

- repartitie uniforma a tempera-
turii pe suprafetele delimitatoare;
- lipsa curentilor convectivi;

- realizarea unei temperaturi uni-
forme in zona de lucru;

- consumuri energetice reduse.

reduse
- costuri de investitie ri-
dicate

ncilzire cu radiatoare
2 |amplasate sub
fereastra

- permit o buna reglare centrald
si locald;

- asigura t; conform prevederilor;
- asigura gradientul de tempera-
turd pe verticald si orizontald in
limitele impuse, in cazul ferestre-
lor cu etansare bung;
-temperatura peretilor se situ-
eaza in limite acceptabile;

- asimetria de radiatie nu se re-
simte neconfortabil;

- distributia vitezelor este relativ
uniforma;

— consumuri energetice medii.

- inertie termica mare;
- costuri de investitie
ridicate;

- asimetria de radiatie,
in dreptul ferestrelor cu
permeabilitate mare,
este inconfortabila.
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CAP. 7 SIMULARI NUMERICE UTILIZAND
SOFTWARE SPECIALIZAT

7.1 Simularea capacitatii termofizice a solului folosind
programul EED

7.1.1 Testul de raspuns termic al solului

Determinarea incorecta a puterii termice de vaporizare (racire) necesare
functionarii pompei de caldura conduce la efecte defavorabile pentru aceste sisteme
de producere a energiei termice: subdimensionarea sistemului de captare necesar
vaporizarii agentului determina diminuarea puterii termice nominale a pompei de
caldura; supradimensionarea sistemului de captare determina investitii suplimentare
care pun sub semnul intrebarii oportunitatea utilizarii unor astfel de sisteme [34].

Pentru o captare data a caldurii din aer, apa sau sol (prin colectoare orizontale)
parametrii care determina puterea termica de vaporizare a pompei de caldura sunt
usor de mésurat, iar asigurarea puterii termice de vaporizare este relativ usor de
rezolvat. In cazul pompelor de caldura care folosesc ca sursa pentru vaporizare
caldura din sol prin sonde verticale, determinarea parametrilor pentru calculul
puterii termice de vaporizare, ce trebuie asigurata din sol, este mult mai laborioasa.

Faptul cd pompele de caldura cu captare in sol sunt cele mai raspandite (datorita
fiabilitatii si eficientei lor) a determinat specialistii in domeniu sa gaseasca metodele
cele mai eficiente si precise de a determina parametrii care conduc la calculul cat
mai exact al puterii termice de vaporizare asigurate din sol, respectiv a lungimii
sondelor de sol [35].

De aceea este foarte important sa se cunoasca rezistenta termica a unei sonde
verticale pentru stabilirea numarului de sonde ce trebuie realizate, in functie de
energia ce trebuie cedata pompei de caldura. Daca pentru pompele de caldura cu
puteri termice de incalzire/racire mici (< 30 kW) nu este gresit sa se foloseasca
valori estimate ale rezistentei termice a sondei de sol, tinand seama de caracte-
risticile acesteia, precum si valori ale conductivitdtii termice a solului din tabele
existente in literatura de specialitate, acest lucru nu e posibil pentru pompe de
caldura cu puteri termice de incalzire/racire mai mari de 30 kW. De aceea se impune
evaluarea parametrilor de dimensionare, cum sunt conductivitatea termica a solului
si rezistenta termica a sondei (putului de foraj). In acest scop este necesara
efectuarea unui test de raspuns termic al solului, folosind un put forat de proba in
care se introduce o sonda de sol simpla.

Principiile fizice ce stau la baza testului. Determinarea campului termic din
jurul sondei de sol se efectueaza utilizand ecuatia sursei de caldura liniare infinite,
cu intensitate constantd (3.1), care se poate scrie astfel:

e’ Ge g r° 7.1
of &2 .
4D’TD\ I s o B amn (7.1)

4@&‘

AT(r,7) =T, -T, =
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in care: AT(r,1) este diferenta de temperatura in jurul sondei, in functie de raza
putului forat r, si de timpul t; T, - temperatura medie a peretelui putului forat, in K;
T - temperatura neafectata a solului, in K; g - puterea specifica de
extractie/injectie, In W/m; A - conductivitatea termica a solului, in W/(m-K); r -
raza curentd, in m; a=A/pc - difuzivitatea termicd a solului, in m?/s; p - densitatea
solului, in kg/m?3; ¢ - c3ldura specificd a solului, in J/(kgK); T - durata testului, in s.

Integrala exponentiald E, pentru valori ridicate ale parametrului (at/r?), poate fi
aproximata cu urmatoarea expresie:

E[ re ]:m‘mzﬁ—y (7.2)

4malr r

cu care ecuatia (7.1), pentru 7 > 5rp2 /a, devine:

40O
AT(r,,T) = GeR, = 4;59\[In = —y} (7.3)
p

unde: R, este rezistenta termica a solului din jurul sondei, in K/(W'm); y - constanta
lui Euler, avand valoarea 0,5772.

Diferenta de temperatura din putul forat, adica intre temperatura medie a
fluidului din tuburi T=(T;+T.)/2 si temperaura peretelui putului forat T,, este data
de relatia:

Te =T, =RyGe (7.4)

in care R, este rezistenta termicd a peretelui putului forat, in K/(W'm).

Transformand ecuatia (7.3) a campului termic, prin introducerea si a rezistentei
termice a putului forat R, se obtine ecuatia variatiei de temperatura dintre fluidul de
lucru si sol (Fig. 7.1):

1 44t
AT(r,,1) = R, + = R + In - 7.5
( b T) qE m P Rs) qE p 4070 rs Y ( )
T; Rp To R, Ts

Fig. 7.1 Analogia electrica a modelului de schimb de caldura
intre sonda si sol.

Pentru a obtine cele mai mici diferente de temperatura in putul forat este
necesar ca rezistenta termicd a acestuia sa fie cat mai mica. Acest lucru se poate
obtine prin cresterea conductivitatii termice a solului utilizdnd materiale de umplere
adecvate si/sau prin marirea distantei dintre tuburile sondei verticale.

Echipamentul pentru efectuarea testului. in principiu, echipamentul este
format dintr-un circuit prevazut cu o pompa de circulatie si o rezistenta electrica de
incalzire cu puterea cunoscutda, Iinseriatd pe acest circuit. De asemenea,
echipamentul trebuie sa fie conectat la o sursa de energie electrica (retea sau grup
electrogen propriu). Turul si returul echipamentului sunt conectate la sonda (Fig.
7.2). In circuit se foloseste apa sau apa glicolata. Acest circuit este prevazut cu un
sistem de masurare permanenta (in timp) a celor doua temperaturi, de intrare T; si
de iesire T, din sonda [24].

BUPT



7.1. Simularea capacitatii termofizice a solului folosind programul EED — 105

Pompa Echipament Achizitie
de circulatie \i(rlcélzire date ppergie E 30 ‘
i Lt[} electrica 928 ‘ T
ol 7 . HX .g 26 —,
o | " S 24
== §22
20 e
| Sonda ] 18 /J
1 | verticald 16 ( et
‘ 14
| 12
10

20 40 60 80
—Timp [h]
Fig. 7.2 Schema echipamentului de realizare a testului de raspuns termic si graficul realizat in
urma finregistrarilor

Pentru determinarea temperaturii neafectata a solului se lasa sa circule apa rece
prin sistem cca. 20-30 minute, dupa care se masoara cele doud temperaturi, iar
media aritmetica a acestora corespunde temperaturii cautate. In continuare se
pompeaza in sonda apd sau apa dlicolatd incalzitd, cu un consum constant de
energie termicd pe durata testului de cca. 3 zile (72 ore), masurandu-se tempe-
raturile T; si Te.

Teste de raspuns termic a solului cu acest tip de echipament au fost realizate in
Suedia, Norvegia, Germania, Elvetia, Canada si SUA. Primul test de raspuns termic
realizat in Romania a fost efectuat de cdtre Compania GEOTERM PDC din Bucuregti
[59], in luna iulie 2009. In Fig. 7.3 se prezinta echipamentul de testare utilizat.

Fig. 7.3 Echipamentul de testare GEOTERM PDC

Analiza datelor si evaluarea finald. La injectarea/extractia unei cantitati de
caldura in/din sol se instaureaza un regim termic tranzitoriu exprimat, prin
dezvoltarea ecuatiei (7.3), sub forma:

- .n(mg[ 1 {.n‘*_ga_y},equs 7.6)

4 OrAL L| 4070\ ry
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106 — Cap. 7 Simulari numerice utilizand software specializat

in care: Q este puterea termica totalda schimbatad intre sonda si sol, in W; L -
lungimea sondei verticale, in m.
Ecuatia (7.6) poate fi simplificata, scriind-o sub forma liniara:

T, =aln(r)+n (7.7)
unde:
__Q
O Fioa (7.8)
_Q 1 48
n= 1 [4DTD\[In_rpZ ;/]+RL,]+TS (7.9)

Conductivitatea termica A a solului in care este executat putul forat se obtine din
relatia (7.8) in functie de coeficientul unghiular a al dreptei de variatie a
temperaturii fluidului de lucru cu logaritmul timpului T (Fig. 7.4):

- Q (7.10)
4 Orlo L
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Fig. 7.4 Determinarea rezistentei termice a putului forat

Inclinatia o a dreptei de interpolare a mé&surdtorilor este independentd de
rezistenta termica R, a putului forat si, deci, permite determinarea rezistentei reale
a putului utilizdnd conductivitatea A estimata. Fig. 7.5 indica variatia temperaturii
medii a fluidului T¢in functie de timpul 1 parcurs de la inceputul testului.

o
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Fig. 7.5 Variatia temperaturii fluidului in timp
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Inlocuind conductivitatea termicd a solului, obtinutd din relatia (7.10), in ecuatia
(7.3) rezultd rezistenta termica echivalenta a putului forat:

1 1 1 4a
R, =—(T;,-T,))=—(T; -T,)———|| In— - 7.11
P qE(f p) qE(f s) 40 D\[n(T)anrg VJ ( )

Relatia (7.11) nu permite o evaluare exacta a rezistentei termice echivalente a
putului, aceasta fiind influentata de durata testului prin termenul In(t).

De asemenea, in relatia (7.7) intervine si difuzivitatea termica a, ca raport intre
conductivitatea termicd A si capacitatea termicd volumetricd C. In timp ce
conductivitatea termica A se determind cu ecuatia (7.8), capacitatea termica
volumetric C, in J/(m3K), se poate doar aproxima cu relatia:

4 40riA
—y-

2 " (T ~Ts -qeR,)

In

C=pc=e (7.12)

in care p, c sunt densitatea si cdldura specificd a solului, iar rezistenta termica R, se
considera egala cu 0,1 K/(W'm), pentru un put forat standard.

Perioada minima de testare 1, este data de relatia:

5r2
Trmin 2 (7.13)

Metoda grafica descrisa in cadrul modelului analitic simplificat al sursei liniare de
caldura permite determinarea conductivitatii termice a solului cu o precizie de 0,05
W/(mIK) si a rezistentei termice a putului forat cu o precizie de 0,005 K/(W'm). Asa
cum s-a aratat in cap. 3, exista si alte modele mai compexe pentru determinarea
rezistentei termice a putului forat cum este modelul analitic al sursei cilindrice sau
unele modele de calcul nhumeric.

7.1.2 Analiza temperaturii neafectate a solului

Unul din parametrii principali utilizati in simularea cu programul EED este
temperatura neafectata a solului. Aceasta se obtine conform recomandarilor de
testare ASHRAE, recirculdnd apa prin sonda din sol timp de circa 20-30 minute fdra
aportul unei surse de energie. In Fig. 7.6 este ilustratda evolutia in timp a
temperaturii neafectate a solului T pentru un test de 30 minute, de unde se observa
ca dupa circa 20 minute temperatura apei din schimbatorul de caldura vertical se

stabilizeaza.
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Fig. 7.6 Evolutia temperaturii solului pe parcursul a 30 minute de masuratori
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Un timp mai indelungat de recirculare a apei prin schimbatorul de caldura
conduce la obtinerea unei temperaturi mai ridicate a acesteia datorita transferului
de caldura de la pompa de recirculare. In Fig. 7.7 este reprezentat rezultatul testului
efectuat pe o durata de aproximativ 120 minute, observandu-se ca dupa 1 ora
temperatura apei recirculate incepe sa creasca, conducand astfel la o interpretare
gresita a valorii temperaturii neafectate a solului.
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Fig. 7.7 Evolutia temperaturii solului pe parcursul a 120 minute de masuratori
7.1.3 Descrierea programului EED

Programul Earth Energy Designer (EED) este utilizat pentru proiectarea schimba-
toarelor de caldura verticale cuplate la sol si determinarea evolutiei temperaturii
sursei de caldura pe o perioada mai indelungata, oferind in acest fel o estimare
precisa a performantei pompei de caldurda geotermice in timp. De asemenea,
programul permite simularea mai multor tipuri de configuratii de schimbatoare de
caldura, pornind de la dimensionarea unui singur schimbator de caldura si ajungand
la un numar maxim de circa 1200 schimbatoare verticale.

Modul de functionare al programului EED se bazeaza pe utilizarea unui model de
simulare numerica cu ajutorul caruia se obtin rezultate analitice a transferului de
caldura pentru diferite modele si forme geometrice ale schimbatoare de caldura
exprimate cu ajutorul functiei f. Acesta functie depinde de distanta dintre puturile
forate, de adancimea acestora, iar in cazul forajelor inclinate va exista o dependenta
fata de unghiul de inclinare. Valorile functiei f obtinute din simularile numerice sunt
stocate intr-un fisier de baza de date.

Pentru estimarile pe o perioada lunga a temperaturilor sursei de caldura se iau in
considerare sarcinile termice lunare pentru incalzire, racire si preparare a apei calde
de consum. Bazele de date ale programului oferda principalele caracteristici ale
solului (conductivitate termica si cdldurd specificd) si proprietdti ale materialelor
conductei si ale agentului termic utilizat in schimbatorul de caldura.

Calculul rezistentei termice a putului forat este realizat ludnd in considerare
geometria forajului, materialul de umplutura, materialul si geometria schimbatorului
de caldura. Pentru alegerea modelului schimbatorului de caldura, baza de date a
programului pune la dispozitia utilizatorului peste 800 de configuratii posibile.

Rezultatele obtinute in urma simularii se centralizeaza in tabele si/sau grafice.
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7.1.4 Aplicarea programului de simulare EED

7.1.4.1 Datele de intrare

Datele de intrare ale programului EED sunt urmatoarele:

Solul:

- Conductivitatea termica: 1,90 W/(m-K)
- Capacitatea termica: 2,40 MJ/(m3K)
- Temperatura medie anuald a suprafetei solului: 10,60 °C

- Fluxul de caldura geotermal: 0,07 W/m2,
Putul forat:

- Numarul puturilor forate: 1

- Configuratia: 0 ("1 : single")

- Lungimea forajului: 80,00 m

- Instalarea forajului: Single-U

- Diametrul forajului : 110 mm

- Diametrul tubului-U: 32 mm

- Grosimea peretelui tubului-U: 3 mm

- Conductivitatea termica a tubului-U: 0,42 W/(m-K)

- Distanta dintre axele tuburilor: 60 [mm]

- Conductivitatea termica a umpluturii: 0,60 [W/(m-K)]
- Rezistenta de contact tub-umplutura: 0,00 [(m-K)/W].
Fluidul de lucru:

- Conductivitatea termica: 0,480 W/(m-K)
- Caldura specifica masica: 3795 1/(Kg-K)

- Densitatea: 1052 Kg/ms3

- Vascozitatea: 0,0052 Kg/(m-s)
- Punctul de inghet: -14 °C

- Debitul prin sonda: 0,300 I/s.

Sarcina de baza:

Factorul de performanta sezonier (FPS) pentru:

-incalzire: 4,00

-racire: 99999,0

-apa calda de consum: 3,70

Valorile lunare ale necesarului de energie sunt date in Tabelul 7.1.

Tabelul 7.1. Valorile lunare ale necesarului de energie termicd, in MWh

Luna S?rcjnq de Sarsir]a de Sarcina termicé
incalzire racire a solului
IANUARIE 0,89 0,00 0,657
FEBRUARIE 0,75 0,00 0,556
MARTIE 0,67 0,00 0,492
APRILIE 0,45 0,00 0,331
MAI 0,35 0,25 0,001
IUNIE 0,35 0,35 -0,099
IULIE 0,35 0,57 -0,312
AUGUST 0,35 0,51 -0,254
SEPTEMBRIE 0,35 0,25 0,007
OCTOMBRIE 0,54 0,00 0,399
NOIEMBRIE 0,70 0,00 0,514
DECEMBRIE 0,83 0,00 0,616
TOTAL 6,56 1,93 2,908
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Sarcina de varf:

- Sarcinile termice lunare de varf sunt date in Tabelul 7.2.

Tabelul 7.2. Puterile termice lunare de varf, in kW

Luna Sarcipa ge_vérf de Durata Sarcinavd_e varf Durata
incalzire de racire [h]
IANUARIE 3,11 24,0 0,00 0,0
FEBRUARIE 3,11 24,0 0,00 0,0
MARTIE 0,00 0,0 0,00 0,0
APRILIE 0,00 0,0 0,00 0,0
MAI 0,00 0,0 0,00 0,0
IUNIE 0,00 0,0 2,15 10,0
IULIE 0,00 0,0 2,15 10,0
AUGUST 0,00 0,0 2,15 10,0
SEPTEMBRIE 0,00 0,0 0,00 0,0
OCTOMBRIE 0,00 0,0 0,00 0,0
NOIEMBRIE 0,00 0,0 0,00 0,0
DECEMBRIE 3,11 24,0 0,00 0,0
- Numarul anilor de simulare: 25
- Prima luna de exploatare APRILIE.

7.1.4.2 Rezultatele simularii

Rezultatele obtinute aplicand programul de simulare EED sunt urmatoarele:

Rezistentele termice:

- Rezistenta termica interna a sondei:

- Criteriul Reynolds:

- Rezistenta termica fluid/tub:
- Rezistenta termica a materialului tubului:
- Rezistenta de contact tub/umplutura:
- Rezistenta termica a sondei fluid/sol:

- Rezistenta termica efectiva a sondei:

Puterea specifica de extractie:

In Tabelul 7.3 sunt prezentate valorile lunare ale puterii specifice de extractie a
caldurii la sarcinile termice de baza si de varf pentru incalzire si racire.

0,7141 (m-K)/W
2972

0,0139 (m-K)/W
0,0787 (m-K)/W
0,0000 (m-K)/W
0,1856 (m-K)/W

0,1877 (m-K)/W.

Tabelul 7.3. Puterea specifica de extractie, in W/m

Luna Sarcina de baz Sarcipa ge_vérf de Sarcinaud_e varf de

incalzire racire
IANUARIE 11,24 29,16 -0,00
FEBRUARIE 9,52 29,16 -0,00
MARTIE 8,42 0,00 -0,00
APRILIE 5,67 0,00 -0,00
MAIL 0,02 0,00 -0,00
IUNIE -1,70 0,00 -26,88
IULIE -5,34 0,00 -26,88
AUGUST -4,35 0,00 -26,88
SEPTEMBRIE 0,12 0,00 -0,00
OCTOMBRIE 6,83 0,00 -0,00
NOIEMBRIE 8,80 0,00 -0,00
DECEMBRIE 10,55 29,16 -0,00
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Temperaturile medii ale fluidului de lucru:

In Tabelul 7.4 sunt redate temperaturile medii lunare la sarcina termica de baza,
in functie de anul de simulare. In anul 25 de simulare, minimul temperaturilor medii
ale fluidului este de 5,52 °C la sfarsitul lunii IANUARIE, iar maximul temperaturilor
medii ale fluidului este de 15,82 °C la sfarsitul lunii IULIE.

Tabelul 7.4. Temperaturile medii ale fluidului de lucru la sarcina de baza, in °C

s/-i\:':tlladree 1 2 5 10 25
TANUARIE 12,07 | 6,02 5,75 5,63 5,52
FEBRUARIE 12,07 | 6,74 | 6,48 6,36 | 6,26
MARTIE 12,07 | 7,23 6,99 6,87 6,77
APRILIE 926 | 857 | 8,34 8,23 8,12
MAI 11,90 | 11,42 | 11,20 | 11,09 | 10,99
TUNIE 12,82 | 12,44 | 12,23 | 12,13 | 12,02
TULIE 14,70 | 14,39 | 14,19 | 14,00 | 13,99
AUGUST 14,36 | 14,09 | 13,90 | 13,80 | 13,70
SEPTEMBRIE | 12,20 | 11,97 | 11,79 | 11,69 | 11,59
OCTOMBRIE 8,80 859 | 8,42 8,32 8,22
NOIEMBRIE 7.59 7 41 7,24 7,14 7,04
DECEMBRIE 6,54 | 6,37 | 6,21 6,11 6,01

in Tabelul 7.5 sunt redate temperaturile medii lunare la sarcina de varf de
incalzire, in functie de anul de simulare. In anul 25 de simulare, minimul
temperaturilor medii ale fluidului este de -0,79 °C la sfarsitul lunii IANUARIE, iar
maximul temperaturilor medii ale fluidului este de 13,99 °C la sfarsitul lunii IULIE.

Tabelul 7.5. Temperaturile medii ale fluidului de lucru la sarcina de varf
de incalzire, in °C

Q:q‘i'lgi 1 2 5 10 25
TANUARIE 12,07 | 0,28 | -056 | -0,68 | -0,79
FEBRUARIE 12,07 | -0,18 | -0,44 | -0,55 | -0,66
MARTIE 12,07 7,23 6,99 6,87 6,77
APRILIE 9,26 8,57 8,34 8,23 8,12
MAI 11,90 | 11,42 | 11,20 | 11,09 | 10,99
TUNIE 12,82 | 12,44 | 12,23 | 12,13 | 12,02
TULIE 14,70 | 14,39 | 14,19 | 14,09 | 13,99
AUGUST 1436 | 14,09 | 13,90 | 13,80 | 13,70
SEPTEMBRIE | 12,20 | 11,97 | 11,79 | 11,69 | 11,59
OCTOMBRIE 8,80 8,59 8,42 8,32 8,22
NOIEMBRIE 7,59 7,41 7,24 7,14 7,04
DECEMBRIE 0,00 | -018 | -0,34 | -0,44 | -0,54

in Tabelul 7.6 sunt redate temperaturile medii lunare la sarcina de varf de racire,
in functie de anul de simulare. In anul 25 de simulare, minimul temperaturilor medii
ale fluidului este de 5,52 °C la sfarsitul lunii IANUARIE, iar maximul temperaturilor
medii ale fluidului este de 20,80 °C la sfarsitul lunii AUGUST.
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in

corespunzatoare anului 25 de simulare, atat pentru sarcina de varf din sezonul rece,
cat si pentru sarcina de varf din sezonul cald. Din grafic se observa ca temperaturile
extreme ale fluidului au valori ce conduc la o functionare optima a pompei de

Anul de 1 2 5 10 25
IANUARIE 12,07 6,02 5,75 5,63 5,52
FEBRUARIE 12,07 6,74 6,48 6,36 6,26
MARTIE 12,07 7,23 6,99 6,87 6,77
APRILIE 9,26 8,57 8,34 8,23 8,12
MAI 11,90 11,42 11,20 11,09 10,99
IUNIE 20,76 20,38 20,18 20,07 19,97
IULIE 21,50 21,18 20,99 20,88 20,78
AUGUST 21,47 21,20 21,01 20,91 20,80
SEPTEMBRIE 12,20 11,97 11,79 11,69 11,59
OCTOMBRIE 8,80 8,59 8,42 8,32 8,22
NOIEMBRIE 7,59 7,41 7,24 7,14 7,04
DECEMBRIE 6,54 6,37 6,21 6,11 6,01

Fig. 7.8 sunt reprezentate temperaturile fluidului de Ilucru

Tabelul 7.6. Temperaturile medii ale fluidului de lucru la sarcina de varf

de racire, in °C

caldura cuplata la sol.

Temperatura fluidului [°C]

In Fig. 7.9 sunt reprezentate grafic evolutiile temperaturilor medii ale fluidului de
lucru in sol corespunzatoare puterii termice de racire, incalzire side preparare a apei
calde de consum, pe o perioadda de 25 de ani. Au fost simulate patru scenarii
diferite, dintre care doua pentru sezonul de iarna (sarcina de baza si sarcina de varf
pentru incalzire) si doua pentru sezonul de vara (sarcina de baza si sarcina de varf
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Fig. 7.8 Temperaturile medii ale fluidului in sol in anul 25 de simulare

pentru racire).
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= frt i i : : : i i : i : H |[v -= varf min
18: [V -+ Varf max

] [v -e- Baza min
16 EN [v —- Baza max
14 < < < R R R o <o < < < 9

=
N

Temperatura anuala a fluidului min-max [°C]
=
o

e - L L — 8 8 2 2 2
2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
Anul

Fig. 7.9 Temperaturile medii ale fluidului in sol pe o perioada de 25 ani

Analizadnd evolutiile in timp ale temperaturilor fluidului din sol pentru sarcinile de
varf se observa ca acestea au valori aproximativ constante, sursa de caldura (solul)
regenerandu-se integral si in acest fel pompa de caldura cuplatd la sol isi va
mentine performantele ridicate in functionare.

7.2. Simulari ale consumurilor energetice utilizand
programul TRNSYS

7.2.1 Prezentarea programului de simulare TRNSYS

TRNSYS este un program de simulare graficd foarte flexibil, utilizat in special
pentru simularea comportamentului sistemelor tranzitorii. Majoritatea simularilor
sunt axate pe evaluarea performantei sistemelor termice si electrice, dar programul
poate sa fie utilizat pentru a modela si alte sisteme dinamice, cum ar fi fluxul de
trafic, sau procese biologice.

Programul TRNSYS este alcatuit din doud parti. Prima parte se refera la un
generator (nucleu) care citeste si proceseaza datele de intrare, obtine solutia prin
iteratii multiple si in final ofera rezultatele finale ale variabilelor. Nucleul poate sa
rezolve probleme legate de proprietatile termofizice, matrici, regresii liniare si sa
interpoleze date din fisiere. A doua parte a programului este reprezentata de o
librarie de componente, fiecare dintre ele putand modela performantele unei parti
din sistem. Libraria oferitd de program contine peste 150 de modele, dintre care:
pompe, turbine de vant, date meteorologice, echipamente pentru racirea sau
incalzirea agentului termic. Modelele sunt construite in asa fel incat utilizatorii pot sa
modifice componentele existente sau sa creeze altele noi, astfel marind capacitatea
modelarii domeniului analizat.

Programul TRNSYS utilizeaza diverse subrutine:

- subrutina TRNBuild modeleaza comportamentul termic al unei cladiri impartita
in diferite zone termice, citeste si proceseaza un fisier care contine descrierea
constructiei si genereaza doua fisiere folosite in functie de subrutina TYPE 56.
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Fisierul care contine descrierea cladirii prelucrate de TRNBuild poate fi generat de
utilizator cu orice editor de text;

- subrutina TYPE 56 este utilizatd pentru modelarea comportamentului termic al
unei cladiri cu mai multe zone termice. Descrierea cladirii este citita in aceasta
componenta dintr-un set de fisiere externe care au extensiile *.bui, *.bloc si *.TRN.
Fisierele pot fi generate pe baza informatiilor furnizate de utilizator prin rularea
subprogramului TRNBuild;

- subrutina TYPE 15 are rolul de a citi datele la intervale regulate de timp de la
un fisier extern ce contine date meteo, a interpola aceste date (inclusiv radiatia
solara pentru suprafete inclinate) pentru pasi de timp mai mici de o ora si a le pune
la dispozitia altor componente din schema functionald a programului TRNSYS. De
asemenea, aceasta subrutina poate oferi informatii referitoare la temperatura apei
de alimentare, temperatura aerului exterior atat pe durata sezonului rece cat si a
sezonului cald;

- subrutina TYPE 65 este utilizata pentru a afisa variabilele din sistem selectate
in timp ce simularea progreseaza. Aceasta componenta este foarte recomandata si
utilizata pe scara larga deoarece ofera informatii variabile valoroase si permite
utilizatorilor sa vada imediat cum functioneaza sistemul si sa il poata modifica.
Informatiile sunt salvate intr-un fisier text localizat in directorul unde a fost creata
simularea;

- subrutina TYPE 25 reprezintd componenta pentru imprimare utilizata la listarea
varibilelor de sistem selectate, la intervale de timp specificate. Informatiile sunt
salvate in fisierul de date in format text sub forma unor coloane. Se ofera de
asemenea posibilitatea de a imprima informatii noi la un fisier existent sau se poate
opta pentru suprascriea fisierului.

- subrutina TYPE 919 este destinatad pentru a modela o pompa de cdldura cuplata
la sol, ale carei performante de incalzire si racire pot fi citite dintr-un fisier de date si
poate fi conectata cu celelale componente ale sistemului pentru a realiza simularea
dorita;

- subrutina TYPE 4 este utilizatd pentru simularea performantelor termice ale
unui rezervor plin cu lichid in functie de stratificarea termica. Se poate defini gradul
de stratificare a rezervorului, temperaturile de intrare si de iesire, acesta putand sa
fie legat la orice sursa de producere a energiei termice;

- subrutina TYPE 114 reprezintd o pompa cu turatie constantd, capabilda sa
mentind un debit masic constant de lichid. Aceastd componenta are debitul masic ca
data de intrare si stabileste debitul in aval pe baza paramentrilor selectati.

Programul TRNSYS este bazat pe componente realizate in programul de baza si
se adapteaza usor situatiilor create de cercetatori si practicieni din domeniul
simularii energetice [99].

Cu ajutorul parametrilor oferiti de aplicatia TRNBuild utilizata in cadrul
programului TRNSYS se pot obtine simulari detaliate pentru incaperile (zonele)
cladirii obtindndu-se modelari ale consumurilor energetice.

Cladirea este definita cu ajutorul subrutinei TYPE 56 unde se vor defini
elementele inertiale si neinertiale ale cladirii, stratificatia si grosimea acestora,
orientarea lor, vecindtatile incdperii ce se simuleaza.

In fereastra initiala a unui nou proiect utilizatorul va alege emisfera in care se
afla cladirea ce se studiaza, apoi poate sa introduca informatii generale referitoare la
proiect si poate defini orientarile elementelor de constructie, datele de intrare si cele
de iesire (Fig. 7.10).
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£ Southem hemisphers

08 00

Miscellaneous

Fig. 7.10 Datele principale ale proiectului

in Fig. 7.11 este prezentatd fereastra subprogramului TRNBuild unde sunt

prezentate datele de intrare standard sau definite de utilizator.

Inputs

Standard Inputs

No | Name | Unit | Description | 01d Name
1 TAMB B AMBIENT TEMPERATUIRE

2 RELHUMAME % RELATIVE AMBIENT HUMIDITY

3 TEKY C EFFECTIVE 5K TEMPERATURE FOR LONGWAVE RADIATION EXCHANG

4 TSGAD C EFFECTIVE GROUND TEMPERATURE FOR LONGWAYE RADIATION EXCH..

5 AZEM dearees SOLAR ZENITH AMGLE

B AMZM dearees SOLAR AZIMUTH ANGLE [D=Facing squater, S0=Facing west, -30-270-tacing

7 IT_ORI4701 zhm”2 INCIDEMT RADIATION FOR ORIENTATION ORI4701 ITORI4701
& IE_ORI4701 kshim™2 INCIDENT BEAM RADIATION FOR DRIENTATION ORI4701 IBORI4701
9 ALORIM7 dearees ANGLE DF INCIDENCE FOR ORIENTATION DR 14701 AIDRIATOT
10 GRDREF any GROUND REFLECTION FOR SKY DIFFUSE RADIATION SHADING GRDREF

Userdefined Inputs

No | Name |

(+]-]

Fig. 7.11 Datele de intrare utilizate in programul TRNBuild

In Fig. 7.12 este ilustratd fereastra subprogramului TRNBuild unde sunt
prezentate datele de iesire standard sau definite de utilizator, iar in Fig. 7.13 este
prezentat modul de definire a stratificatiei elementelor de constructie.
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Outputs

Resulting Output List

Mo | Mame | it [ 20| Ainode | Suthlr [ Deseription

1 TAIR_LABORATOR fo2 Al LABORATOR air temperature of aimode

2 QUA_LABORATOR el 2 i) LAEORATOR U-transmission losses

a3 GINF_LABORATOR klhe 1 LABORATOR sens. infilration eneray gain of aimods

4 sQUa_1 el e sum of transmigsion losses of . LABORATOR
5 SOINF_1 ke sum of infitration gains of . LABORATOR

[ QHEAT_LABORATOR kb g) LABORATOR heating demand

7 SOHEAT_1 el e

sum of heating demand of . LABORATOR

Output Definition

o | Aimades/Modes/Aillinks

| MTypes

1 LABORATOR

127 4 46 35 30 32 304

Fig. 7.12 Datele de iesire utilizate in programul TRNBuild
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Fig. 7.13 Definirea stratificatiei elementelor de constructie

Dupad definirea datelor mentionate anterior, ce stau la baza modelarii, in
subprogramul TRNBuild se introduc ultimii parametri care vor influenta modelarea
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finala a zonei alese (Fig. 7.14). Dintre acestia se amintesc aerul patruns in incapere
prin infiltratie, date privind modul de incalzire si racire al spatiului interior, aporturile
de caldura interioare, modul de ventilare, confortul interior si umiditatea relativa
[100].
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Fig. 7.14 Modelarea incaperii in TRNBuild

7.2.2 Simularea consumului de energie termica pentru
fncalzirea si racirea laboratorului

Pentru simularea energiei termice utilizate pentru acoperirea necesarului de
caldura si respectiv de frig al laboratorului s-a realizat schema functionalda din Fig.
7.15. S-au stabilit legaturile functionale intre componenta cladirii si toti factorii
interni si externi pentru a obtine o simulare energetica cat mai exacta.

Cladirea a fost realizata cu ajutorul subprogramului TYPE 56 care modeleaza
comportamentul termic al cladirii, cu posibilitatea diferentierii pe mai multe zone
termice. Aceasta componenta este apoi procesata cu subprogramul TRNBuild.
Acesta ofera posibilitatea utilizatorului sa aleaga locatia cladirii in emisfera
corespunzatoare, sa introduca toate componentele principale ale cladirii, orientarea
si suprafata lor, factorii de umbrire, tipul activitatii din cladire, precum si
personalizarea elementelor de constructie in functie de alcatuirea lor.
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| =
Date initiale =
Radiatie

i
‘9

Date meteo

=
. 4 Tempersturs anbient

Umiditate relativa

S —

[\

Imprimanta temperatusi

Tluminat

o

Corpus iuminat L

e s ——
L=

— L \
R Laborator =

Iinprimanta sisten

—
|

Umbrite silumina

Fig. 7.15 Schema functionala realizata cu programul TRNSYS

S-au definit datele de intrare si s-au obtinut rezultatele de iesire pe diferite
perioade de simulare, incepand de la cateva ore si pana la un an de zile. Aplicatia
TRNBuild oferd valori standard ale principalilor parametri din cladire, cum sunt:
densitatea si caldura specificd a aerului, presiunea aerului, caldura latenta de
vaporizare, constanta Stefan-Bolzmann, paramentrii pentru calculul transferului de
caldura interior. Valorile acestor parametri pot fi modificate de utilizator.

De asemenea, in simulare se tine seama si de infiltratiile de aer, tipul de
ventilare mecanica a aerului interior, tipul sursei de caldura si de frig, aporturile
interioare de caldurd, detalii pentru confortul interior.

In urma simularilor efectuate pe o durata de 8760 de ore, perioada evhivalenta
unui an calendaristic, au rezultat consumurile de energie termica pentru incalzirea si
racirea laboratorului centralizate in Tabelul 7.7 alaturi de valorile obtinute din
masuratori.

Tabelul 7.7. Consumurile de energie termica pentru incalzire si racire

Energie consumata Energie consumata
Luna pentru incalzire [kWh] pentru racire [KWh]
Masurata Simulata Masurata | Simulata
Ianuarie 512,48 505,00 0,00 5,36
Februarie 390,12 391,40 0,00 23,89
Martie 300,87 303,21 0,00 74,65
Aprilie 97,89 99,45 0,00 141,70
Mai 0 2,257 211,230 208,00
Iunie 0 0,00 242,820 224,00
Tulie 0 0,00 331,120 337,90
August 0 0,00 445,140 437,80
Septembrie 0 0,00 319,200 326,20
Octombrie 191,31 189,70 0,00 200,70
Noiembrie 345,23 348,90 0,00 60,36
Decembrie 480,21 477,50 0,00 8,62
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Se observa ca exista o diferenta maxima intre masuratorile experimentale si
simuldrile cu TRNSYS pe perioada de incalzire de aproximativ 1,4 %, iar pentru
perioada de racire de aproximativ 2%, rezultatele experimentale putand sa fie astfel
validate.

7.2.3 Simularea consumului de energie termica pentru
prepararea apei calde menajere utilizand pompa de
caldura cuplata la sol

Pentru simularea prepararii apei calde de consum (a.c.c) s-a realizat schema
functionald din Fig. 7.16 unde s-au definit principalele componente ale sistemului:
pompa de caldura cuplata la sol (PCCS), schimbatorul de caldura din sol (SCS),
pompele de circulatie, boilerul pentru acumularea apei calde de cosum.
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® ——
=il F irculare @ ..... [
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f:';-' "'.\ 4 Baferte amestecatoare :
ace 4 1-
‘ ® '
[ 4 Pompa foraj > v . * )
i m | S gy
- 3 o .
e - ¢ Imprimanta sistem-2
v Boileg ACC ;
B R R 3 :
! i
A f
= O er v ¢ 'l B bt
— . ), |
i Drate pentrs consum Batcina zilnica ertvane
f ---------------------------- L L LR T
) TR
R ' T g mmrmremeees oo + =
Integrare zilnica ,‘.'El Rezultate zinice
[ L [
- : - 4 Eficiente energetice v“ L
"""""""""""" =
B EERE L L L LR L EEE P [ SEEEE LR PR TR R P E T P R e -
Integrares simulari Remiltate finale

Fig. 7.16 Schema functionald pentru prepararea apei calde de consum utilizand PCCS

S-au efectuat simuladri ale energiei termice consumate de pompa de caldura
pentru asigurarea puterii termice necesare prepararii a.c.c. in cazul celor patru
temperaturi considerate. Rezultatele obtinute sunt sintetizate in Tabelul 7.8.

Tabelul 7.8. Consumurile de energie termica pentru prepararea a.c.c

Temperatura Energie consumata pentru prepararea a.c.c.
tac [oc] _ _ [kWh/an] i _
Masurata Simulata
40 1430 1446
45 1641 1601
50 1951 1877
60 2413 2347
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Din analiza energetica comparativa efectuata se constata ca valorile simulate cu
TRNSYS ale consumului de energie pentru preparea a.c.c sunt mai mari doar cu 1,0-
3,7% fata de cele masurate experimental in toate cele patru cazuri, ceea ce conduce
la validarea rezultatelor experimentale.

7.2.4 Simularea consumului de energie termica pentru
prepararea apei calde menajere utilizand panourile
solare termice

Pentru simularea consumurilor energetice la producerea apei calde de consum cu
panouri solare termice (PST) s-a realizat schema functionala din Fig. 7.17 si s-a ales
o suprafatd de captare de circa 5 m? si un boiler de 175 litri, identic cu cel al pompei
de caldura cuplata la sol, iar pentru simularea datelor meteorologice s-a ales
localitatea Timisoara.

S-au considerat urmatoarele date initiale:

- temperatura aerului exterior: 10 °C;

- temperatura maxima a apei la intrarea in panoul solar: 20 °C;
- debitul masic al circuitului hidraulic solar: 100 kg/h

- coeficientul de reflexie al solului: 0,2;

- unghiul de incidenta al panourilor solare: 45°;

- eficienta panourilor solare: 0,8.
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Fig. 7.17 Schema functionald pentru prepararea apei calde de consum utilizdnd PST

Simularile s-au efectuat pentru fiecare luna in parte, iar in Tabelul 7.9 s-au
centralizat consumurile lunare de energie termica.
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Tabelul 7.9. Consumurile lunare de energie termica

Luna Energie consumata pentru prepararea a.c.c.
[kWh]
Ianuarie 218,20
Februarie 197,09
Martie 218,19
Aprilie 211,18
Mai 218,20
Iunie 208,34
Lulie 221,01
August 218,21
Septembrie 211,16
Octombrie 218,21
Noiembrie 211,11
Decembrie 218,23

TOTAL 2569,13 kWh/an

Consumurile zilnice de apa calda au fost considerate de cca. 200 litri/zi pentru o
familie de 3 persoane, temperatura apei din boiler fiind limitata la 60 °C.

Se constata o diferenta nesemnificativa (0,3%) intre consumul energetic de
2561,28 kWh/an (Tabelul 5.3) estimat utilizand metodologia de calcul Mc001 si cel
de 2569,13 kWh/an (Tabelul 7.9), obtinut prin simulare folosind programul TRNSYS.
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CAP. 8 CONCLUZII, CONTRIBUTII SI DIRECTII
DE CERCETARE VIITOARE

8.1 Concluzii

Elaborarea prezentei teze are la baza studiile teoretice si cercetdrile experi-

mentale efectuate de autor asupra sistemelor de incalzire-racire si preparare a apei

ca

Ide de consum ce utilizeazd pompa de caldurad cuplata la sol pe parcursul celor 5

ani de activitate stiintifica in cadrul Catedrei de Instalatii pentru Constructii.

pr

Studiile teoretice si cercetdrile numerice si experimentale au avut ca obiectiv
incipal optimizarea instalatiilor termice din cladiri in scopul reducerii consumului

energetic si a emisiilor de CO, utilizdand pompa de caldura cuplata la sol.

pr
1)

2)

3)

4)

5)

6)

7)

Pe baza acestor studii si cercetari efectuate s-au desprins urmatoarele concluzii
incipale:

In cazul constructiilor moderne, cu izolatie termicd imbun&tatitd si sarcind
termica redusa, utilizarea pompelor de caldura reprezintd o buna alternativa la
solutiile clasice de incalzire-racire si preparare a apei calde de consum.

Este recomandat, ca de cate ori este posibil, consumatorului de caldura sa i se
asocieze si un consumator de frig, caz in care, cu aceeasi instalatie se vor realiza
ambele efecte: producerea de caldura si producerea de frig. Dintre aceste pro-
cese cuplate se mentioneaza climatizarea aerului, iarna solicitandu-se incalzirea
aerului, iar vara racirea lui.

Pentru a se justifica utilizarea pompei de caldura la incalzire-racire, indicatorul
sintetic ns trebuie s3 fie supraunitar, iar eficienta reald €pc >2,78.

In cazul instalatiilor cu pompe de cdldurd cu functionare bivalentd, alimentarea
cu energie electricd se poate intrerupe in timpul perioadei de incalzire pentru
maximum 960 ore.

Pentru cladirile existente se recomanda regimul de functionare bivalent, deoarece
exista o sursa de caldura, care de obicei se poate utiliza in continuare, pentru a
putea acoperi sarcinile de varf din zilele reci de iarna cu temperaturi necesare pe
ducere de peste 55 °C. Pentru cladirile noi s-a dovedit util regimul de functionare
monovalent, care se poate intrerupe. Pompa de caldura poate acoperi necesarul
de caldura anual, iar perioadele de fintrerupere nu conduc la perturbatii in
functionare, deoarece, de exemplu, incadlzirea prin pardoseala datorita capacitatii
de acumulare, poate depasi perioadele de intrerupere fara a se constata
modificari ale temperaturii de confort.

Utilizarea modelului sursei liniare la aproximarea calculului transferului energiei
termice in jurul schimbatorului de caldura din sol poate conduce la o eroare
considerabild cand ar/r? <20.

Un sistem hibrid de PCCS conectata la un turn de racire are beneficiu economic

semnificativ in comparatie cu sistemul conventional, iar schema controlului
diferentei de temperatura este cea mai buna solutie [51].
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8) Pentru a reduce costul initial ridicat al pompei de caldura cuplate la sol
concomitent cu consumul de energie pentru prepararea a.c.c, sistemele hibride
de pompe de caldura cuplate la sol cu producere de apa calda de consum devin o
alternativa pentru cladirile cu sarcina de racire dominanta, in special in domeniul
rezidential, dar si cel comercial.

9) In urma simuldrilor efectuate de autor rezultd c3 prin hibridizarea propusa pentru
sistemul PCCS cu un echipament de panouri fotovoltaice se poate acoperi integral
consumul de energie electricd la functionarea acestui sistem pe durata intregului
an. In consecinta rezultd ca pentru acoperirea necesarului de incalzire, racire si
preparare a apei calde de consum utilizdnd sistemul propus se obtine o reducere
integrald a emisiilor de CO,.

10) Intrucat sistemul hibridizat de PCCS a fost dimensionat s& acopere un maxim de
putere, iar in timpul anului exista situatii cand sistemul de stocare este incarcat
complet, se pot alimenta cu energie electrica si alti consumatori precum
sistemul de iluminat interior al laboratorului sau computerul de monitorizare si
inregistrare a datelor.

11) Analiza economico-energetica comparativa si a performantelor de mediu pentru
incalzirea/racirea laboratorului experimental cu diverse surse de energie
primara a aratat ca fata de oricare din solutiile cu cazane termice, solutia de
incalzire si racire cu PCCS are o perioada de recuperare a investitiei suplimen-
tare mai mica decat durata de recuperare normata de 8-10 ani. De asemenea,
pompa de caldura are un consum de energie pentru incalzire mai mic cu
88...90% fata de cazanele termice clasice, precum si emisii de CO, per kWh de
caldura utila mai reduse cu 38...57% fata de aceste sisteme, justificandu-se
oportunitatea unei astfel de investitii.

12) Prin intermediul automatizarii pompei de caldurd se poate controla pornirea si
oprirea pompei de circulatie atasata vasului tampon termic. Prin acest montaj
se imbunatateste functionarea intregului sistem de incalzire-racire, vasul
tampon termic permitand reducerea numarului de porniri-opriri a PC datorita
inertiei sale termice si astfel o marire a eficientei energetice.

13) Optimizarea prin reglarea debitului pompei conduce la consumuri de energie
primara reduse la sursa de producere a energiei termice, ceea ce conduce
implicit la reducerea emisiilor de CO,.

14) Prin procedeul controlului turatiei pompei de circulatie Wilo Top-S 25/5 din
cadrul standului experimental, functionand 8 ore/zi timp de 212 zile/an, fata de
procedeul clasic start-stop, s-a realizat o scadere a consumului anual de energie
electrica de la 156,69 kWh/an la 150,31 kWh/an, deci o reducere cu 4,06%.

15) Cercetarile experimentale comparative in vederea obtinerii unei economii de
energie pentru incalzirea si racirea laboratorului au condus la performante mai
ridicate ale sistemului utilizand controlul turatiei pompei de circulatie in
comparatie cu reglajul clasic al instalatiei de pompa de caldura cuplata la sol
(COP mai mare cu 7-8% si emisii de CO mai reduse cu 7,5-8%

16) Printr-o reducere a temperaturii apei pe tur cu 10 °C in cazul prepararii apei
calde consum pentru o familie a rezultat o economie de energie electrica si o
reducere a emisiilor de CO, de 2,5%.

17) Pentru un volum de apa calda cosumat instantaneu, performanta pompei de
caldura poate scadea cu pana la 23% cand temperatura apei calde de consum
trebuie ridicata cu 25 °C.
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18) In cazul utilizérii pompei de cdldurd la incdlzirea sau récirea laboratorului
concomitent cu prepararea apei calde de consum pentru o familie, COP>3 in
ambele variante de reglare, iar in cazul utilizérii pompei de caldura numai
pentru prepararea apei calde de consum la diverse temperaturi intre 40 si 60
°C, pentru o familie, COP este in jur de 2, emisiile de CO, variaza intre 6,11 kg
si resapectiv 13,16 kg, iar energia termica extrasa din sol de 16,74 kWh
reprezinta 36,5% din energia termica produsa de pompa de caldura, pentru
obtinerea unei temperaturi de 45 °C in boiler.

19) Utilizand controlul turatiei pompei de circulatie s-a obtinut atat o economie de
energie electrica cat si o reducere a emisiilor de CO, de 3% la incalzirea
laboratorului, respectiv de 5% la racirea laboratorului, concomitent cu prepa-
rarea apei calde de consum pentru o familie.

20) Coeficientul de performanta al sistemului de incdlzire prin pardoseala este cu
doar 5% mai mare fata de sistemul de incalzire cu radiatoare, dar numarul de
porniri/opriri este de 3 ori mai mic in primul caz.

21) Indicele PMV are valori apropiate de 0 doar pentru perechea de valori 1 met -
0,9 clo, in cazul ambelor sisteme de incalzire analizate. Pentru orice alta
pereche de valori iy—R. procentul probabililor nemultumiti cu confortul termic va
fi mai mare de 5%. De asemenea, indicele PMV are valori mai mici cu 45...49%
in cazul sistemului de incalzire prin pardoseald radianta fata de sistemul de
incalzire cu radiatoare, deci primul sistem conduce la un confort termic sporit.

22) Analiza evolutiilor in timp ale temperaturilor fluidului din sol pentru sarcinile de
varf, obtinute cu programul de simulare EED, conduc la concluzia ca acestea au
valori aproximativ constante, sursa de caldura (solul) regenerandu-se integral si
in acest fel pompa de caldurd cuplata la sol isi va mentine performantele
ridicate in functionare.

23) Din analiza rezultatelor masuratorilor si a simularilor efectuate pe o durata de
8760 de ore pentru stabilirea consumului de energie termica la incalzirea si la
racirea laboratorului experimental si a consumului de energie termica pentru
prepararea apei calde de consum, atat cu pompa de caldura cuplata la sol cat si
cu panourile solare termice, s-au constatat diferente de maximum 3,7% intre
acestea la prepararea apei calde de consum cu diverse temperaturi, de 2% pe
perioada de racire si de 1,4% pe perioada de incdlzire, putand fi astfel validate
rezultatele experimentale.

24) Se constata o diferenta nesemnificativda, de 0,3% intre consumul de energie
termica pentru prepararea apei calde menajere de 2569,13 kWh/an, obtinut
prin simulare folosind programul TRNSYS si cel de 2561,28 kWh/an, estimat
utilizdnd metodologia de calcul Mc0O01.

8.2 Contributii personale

Principalele contributii personale ale autorului pot fi sintetizate astfel:

1) sistematizarea principalilor indicatori economici si energetici ai pompei de caldura
cu comprimare mecanica de vapori si explicitarea acestora pentru functionarea in
regim de incalzire si de racire;

2) efectuarea unui studiu comparativ si sintetizarea caracteristicilor modelelor
numerice si analitice pentru simularea schimbatoarelor de caldura din sol;
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3) efectuarea unei analize si sinteze documentare privind evolutia conceptiei
sistemelor hibride de pompe de caldura cuplate la sol, cu aspecte de noutate din
domeniu si unele contributii proprii (hibridizarea sistemului PCCS cu un
echipament de panouri fotovoltaice astfel incat sa acopere integral consumul de
energie electrica al sistemului pe durata intregului an);

4) conceperea standului experimental pentru sistemul de incalzire/racire cu pompa
de caldura cuplata la sol;

5) conceperea si realizarea programului de cercetare experimentala;

6) propunerea unui sistem de optimizare functional-energetica a instalatiei de
incalzire/racire prin montarea unui vas tampon termic intre pompa de caldura si
ventiloconvectoare, de unde agentul termic este pompat prin intermediul unei
pompe de circulatie cu turatie variabila catre ventiloconvectoare;

7) elaborarea unui program de calcul in limbaj FORTRAN, pe baza metodei numerice
de interpolare a celor mai mici patrate, pentru determinarea expresiei analitice a
curbei de variatie a frecventei convertizorului de frecventd prevazut la motorul
pompei de circulatie, in functie de ecartul de temperatura;

8) validarea experimentald a modelului numeric propus pentru emisia termica la
pardoseli radiante;

9) dezvoltarea unui model matematic pe baza indicilor PMV-PPD, in conformitate cu
norma europeana EN ISO 7730;

10) simularea cu ajutorul programului THERMAL COMFORT a indicilor PMV-PPD
pentru diverse perechi de valori intensitatea muncii (iy) - rezistenta temica a
fmbracamintii (Ry) Tn diferite puncte ale incaperii incalzite prin pardosealad
radianta sau cu radiatoare;

11) sistematizarea si centralizarea avantajelor si dezavantajelor sistemelor de
incalzire prin pardoseala radiana si cu radiatoare;

12) aplicarea programului de simulare numerica EED la determinarea capacitatii
termofizice a solului;

13) conceperea schemelor functionale a modelelor de calcul si adaptarea
programului de simulare numerica TRNSYS la stabilirea consumurilor de energie
termica pentru incalzire, racire si preparare a apei calde de consum;

14) validarea rezultatelor experimentale prin simulare numerica cu programul
TRNSYS.

Rezultatele partiale ale studiilor si cercetdrilor intreprinse pe parcursul elaborarii
lucrarii au fost valorificate prin publicarea unei carti in tara, a unui capitol de carte in
strdindtate si a 17 articole, cu continutul unor subcapitole din tezd, in reviste de
specialitate din tara si strdinatate si publicatii ale unor manifestari stiintifice inter-
nationale dintre care 4 indexate ISI si 4 indexate in BDI.

8.3 Directii viitoare de cercetare si promovare a
conceptelor propuse

In perioada urmétoare autorul doreste sd promoveze conceptul propus pentru
reglarea debitului de agent termic prin variatia turatiei pompei de circulatie in
functie de sarcina termica de incalzire sau de racire a unei cladiri, in scopul reducerii
consumului energetic si a emisiilor de CO,, pentru instalatiile termice ce utilizeaza
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pompa de caldura cuplata la sol. Acest lucru se va face prin publicarea unor articole
care se vor adresa specialistilor din domeniu. De asemenea, sistemul de reglare
propus este in curs de brevetare, prin aplicarea de catre autor a referatului in
vederea obtinerii unui “model de utilitate”.

Datorita evolutiei tehnologice rapide din domeniul automatizarii instalatiilor,
costul echipamentului propus pentru reglarea turatiei pompei de circulatie va scadea
considerabil, asfel incat implementarea lui intr-un sistem nou sau existent va avea
costuri de investitie tot mai reduse.

Avand in vedere reducerea consumului energetic si a emisiilor de CO,, dar si a
investitiilor pentru un sistem de panouri fotovoltaice, autorul isi propune pe viitor o
dublad hibridizare a pompei de caldura utilizand atat panourile solare fotovoltaice cat
si panourile solare termice pentru ridicarea performantelor pompei de caldura.

Pentru un studiu mai exact al caracteristicilor termofizice a solului si a evolutiei
temperaturii sursei pentru pompele de caldura cuplate la sol autorul are ca deziderat
viitor realizarea unor cercetari experimentale si simulari cu modele numerice asupra
schimbatorului de caldura din sol.

BUPT



Abrevieri

a.c.c.
ASHRAE

C
CoP
CPMF
CT
CTA
CTS

E

EED
FPS
HVACSIM+
K
PCAF
PCAS
PCG
PCCS
PCHCS
PMV
PPD
PST
SCS
SCSO
SCsvV
SCS
SR

T
TEWI
TNOC
TRNSYS
VL

LISTA CU ABREVIERI, NOTATII SI

- American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning

SIMBOLURI

apa calda de consum

Engineers

condensator

coeficient de performanta

coeficientul de performanta al modulelor fotovoltaice
centrala termica

cheltuielile totale actualizate

conditii de testare standard

evaporator

Earth Energy Designer

factorul de performanta sezonier mediu

program de simulare

compresor

pompe de caldura folosind apa freatica

pompe de caldura folosind apa de suprafata

pompe de caldura geotermice

pompe de caldura cuplate la sol

pompe de caldura hibride cuplate la sol

optiunea medie previzibila de confort termic
procentajul previzibil de insatisfactie termica
panouri solare termice

schimbator de caldura in sol

schimbator de caldura in sol in transee orizontale
schimbator de caldura in sol forat pe verticala
schimbator de caldura din sol

subracitor

tub

contributia totala la incalzirea atmosferei
temperatura nominalad de operare a celulei fotovoltaice
program de simulare a sistemelor in regim tranzitoriu
ventil de laminare
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Notatii

A

a [m?/s]
AC

Ap [m?]
Ao

Ap [m?]
A; [°C]

B
Bce,an [ kg]

C [J/(M*K)]
C W]

C [€]
Go

CI‘ES [W]
C,n[l/omizi]

Cer [€]

Cec [€]

CTy [V/°C]
CT; [A/°C]
COPse,
COPsist

¢ [I/(kgK)]
¢ [3/(kgK)]
Cm

¢p [3/(kgK)]
Cw [I/(kgK)]

D
d

E

E [kWh/zi]
EER [Btu/Wh]

- factorul de absorbtie a radiatiilor solare

difuzivitatea termica a solului

adaosul pentru compensarea efectului suprafetelor reci
aria suprafetei corpului uman ramas neacoperit

adaosul pentru orientare

- aria suprafetei corpului uman imbracat

- amplitudinea oscilatiei zilnice de temperatura, in functie de
localitate

- coeficient de transformare a energiei electrice in caldura

- consumul anual de combustibil echivalent necesar producerii
puterii de actionare

- capacitatea termica volumetrica a solului

- fluxul de caldura sensibila cedat de corpul uman prin
convectie

- cheltuielile anuale de exploatare a instalatiei

- coeficientul de corectie a amplitudinii oscilatiei zilnice a
temperaturii aerului exterior insorit

- fluxul de caldura sensibila pierduta prin respiratie

- consumul zilnic normat de apa calda pentru unitatea de
utilizare

- cheltuielile de exploatare pentru centrala termica

- cheltuielile de exploatare pentru pompa de caldura
- coeficientul temperaturii initiale a panoului solar
coeficientul temperaturii panoului aflat in scurcircuit
coeficient de performanta sezonier

coeficientul de performanta a sistemului

caldura specifica a solului

caldura specifica a stratului de material j

- coeficientul de corectie al necesarului de caldura

- caldura specifica a aerului

- caldura specificd a apei la temperatura medie intre intrarea
si iesirea din boilerul pompei de caldura

- indicele de inertie termica al elementului de constructie
- deteriorarea panoului solar dupa 20 ani

- factorul de corectie pentru indltimea cladirii

- consumul de energie zilnica

- raportul de eficientd energetica in regim de racire
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E, [KWh] - energia de actionare a pompei de caldura

E.. [1] - energia consumata pentru asigurarea sarcinii termice
necesare la prepararea a.c.c.

E;[W] - fluxul de caldura pierdut prin difuzia vaporilor de apa prin
piele

Es [kWh] - productia zilnica medie de electricitate

Eeo [kWh] - energia electrica consumata

E,, [KWh] - productia lunara medie de electricitate

E, [%] - energia primara

E, [W] - fluxul de caldura pierdut prin evaporare

Eres [W] - fluxul de caldura pierdut prin respiratie

Ereg [kWh] - energie regenerabilad

Ese, [KWh] - consumul sezonier (pe perioada de calcul) de energie al
sistemului cu pompa de caldura

Es [kWh] - energia termica preluata de la sursa de caldura

E; [kWh] - energia termica utilizata pentru incalzire

E: [W] - fluxul de caldura pierdut prin evaporarea transpiratiei de pe
suprafata pielii

E: sor [kWh] - energia termica extrasa din sol

Ey [kWh] - energia termica utilda produsa

Fe [%] - perioadele procentuale in care sistemul de stocare este
complet descarcat

Fr [%] - perioadele procentuale in care sistemul de stocare este
complet incarcat

f - coeficientul de amortizare a oscilatiilor de temperatura

fu - raportul intre suprafata corpului imbracat si suprafata
corpului ramas neacoperit

f - coeficientul de infiltratie prin rosturi

G [m3/s] - debitul agentului termic pompat

Gac [M3/s] - debitul de ap3 caldd de consum

Gr - numarul Grashoff

g [m?/s] - acceleratia gravitational3

h [m] - adancimea pardoselii sub nivelul solului

h [m] - Indltimea corpului uman

Iy [€] - costul de investitie initial

Ip [W/m?] - intensitatea radiatiei solare directd

Iy [W/m?] - intensitatea radiatiei solare difuze

I, [W/m?] - intensitatea medie a radiatiei solare totale

I, [W/m?] - intensitatea radiatiei solare totale

Icr [€] - costul de investitie pentru centrala termica

Isc [V] - curentul de scurtcircuit al panoului fotovoltaic

Ipc [€] - costul de investitie pentru pompa de caldura
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1

iLoc [pers/m?]
iy [met]

J

L [m]

L [m]

Lj [m]

1 [3/kg]
M [W/m?]

MA [kg]
MAO [kg]
MA1 [kg]
m

m [kg/s]

ms

Np

Nu

NU

n [h™]

n, ny, ny [rot/min]
Ns

n, [h™]
P [W]
Pa [W]
Pa [W]
Py [W]
Pm [W]
P [W]
Pr

p

pa [Pa]
Pc [Pa]
po [Pa]
ps [Pa]

- indicele de calcul pentru cele n categorii de consumatori

- indicele mediu de locuire

intensitatea muncii

- stratul de material component al elementului de constructie
- lungimea putului forat

- dimensiunea caracteristica a suprafetei elementului de
constructie

- lungimile rosturilor ferestrelor si usilor din fatadele supuse
actiunii vantului

- lucrul mecanic specific de comprimare

- energia metabolicd produsa de corpul uman in unitatea de
timp

masa de aer relativa

- masa de aer 0

- masa de aer unitara

coeficientul de masivitate termica al elementelor de
constructie exterioare

- debitul masic al agentului frigorific

coeficientul de masivitate termica al solului

- numarul de persoane

numarul Nusselt

- numarul persoanelor ce utilizeaza apa calda de consum
- numarul de schimburi orare de aer

turatii ale pompei

- coeficientul de corectie ce tine seama de conductivitatea
termica a solului si cota pardoselii sub nivelul solului

- numarul deschiderilor orare in functie de destinatia cladirii
- puterea de alimentare

- puterea de actionare a pompei de caldura

- puterea electrica absorbitda de compressor

- puterea instalata a surselor de iluminat

- puterea instalata a masinilor actionate electric

- puterea teoretica consumata de compresor

- numarul Prandtl

- perimetrul incaperii

- presiunea partiald a vaporilor de apa din aerul interior
- presiunea corespunzatoare condensarii

- presiunea corespunzatoare vaporizarii

- presiunea la saturatie a vaporilor de apa din aerul interior
la temperatura punctului de roua al acestuia
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Q [W]
Qpc [W]
Qr [W]
Qo [Btu/h]
Qap [W]

Qac [W]
Qac [W]
Qdeg [W]

Qi [W]
Qi [W]
Q[nf [W]
Ql[nf [W]

Qainr [W]

Qinc [W]
Qm [W]
Qmax [W]
Qp [W]
Qracire [W]
Qs [W]

Qsol [W]
Qu [W]

Quan [W]
q

q (W/m?]
go [3/kg]
g, [3/kg]

gc [I/kg]

qe [W/m]
an [W]

q [W]

ap, [W]

q- [W/m?]
Gsr [3/kg]

- puterea termica totald schimbata intre sonda si sol

- puterea termica a pompei de caldura

- fluxul termic cedat prin transmisie in regim stationar

- puterea termica de racire a pompei de caldura

- necesarul de frig pentru compensarea aporturilor de caldura
prin insolatie

- caldura acumulata in corpul uman

- sarcina termica zilnica necesara pentru prepararea a.c.c.

- necesarul de frig pentru compensarea degajarilor de caldura
de la sursele interioare

- fluxul de energie interna
- caldura degajata de instalatiile de iluminat
- sarcina termica pentru incalzirea aerului infiltrat

- sarcina termica pentru incalzirea aerului infiltrat,
determinata tinand seama de numarul de schimburi de aer
necesar din conditii de confort fiziologic

- sarcina termica pentru incdlzirea aerului infiltrat,
determinata de viteza conventionald a vantului

- necesarul de caldura pentru incalzire

- caldura degajata de masini si aparate actionate electric
- consumul de caldura de varf

- caldura degajata de persoanele din incapere

- sarcina termica de racire

- caldura transferata prin conductie de la nivelul pielii la
suprafata exterioara a imbracamintii

- fluxul termic cedat prin sol pentru incaperile asezate direct
pe sol sau ingropate partial in sol

- sarcina termica necesara pentru incalzirea aerului patruns la
deschiderea usilor

- puterea termica utila livrata anual

- sarcina termica specifica a agentului

- puterea termica superficialda medie pe unitatea de suprafata
- puterea frigorifica specifica la vaporizarea agentului

- puterea medie anuala de extractie/absorbtie a solului pentru
perioada de 20 ani

- sarcina termica specifica la condensare

- puterea specifica de extractie/injectie

- sarcina orara de varf pe perioada de 6 ore

- sarcina maxima lunara a solului pe perioada de 1 lund
- degajarea de caldura a unei persoane

- fluxul de caldura transferat prin radiatie termica

- sarcina termica specifica la subracire
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R [M2K/W]
R [W]
R [M?K/W]

Ro [M2K/W]
Ry [MK/W]

R20a [MK/W]
Rep [MK/W]
Rpe [M?K/W]

Rcl [C|O]
R; [M?K/W]

R, [MK/W]
Rpg [M?K/W1]

Ry, [(M?K)/W]
R [M2K/W]
Rs [MK/W']
rm]

r’[m]

ra
rp [m]

S [m?]
Sc [m?]

Si [m?]
Scj [mZ]

S, [m?]

SLoc [m2]
S, [m?]
s [m]

t [h]

To [°C]

- rezistenta termica a elementului de constructie
- fluxul de caldura sensibila cedat de corpul uman prin radiatie

- rezistenta la permeabilitate termica a straturilor componente
ale pardoselii situate deasupra tubului

- rezistenta termica globala a elementului de constructie
considerat

- rezistenta termica efectiva a solului corespunzatoare unei
sarcini termice de extractie/absorbtie pe perioada de 1 luna

- rezistenta termica efectiva a solului corespunzatoare unei
sarcini termice de extractie/absorbtie pe perioada de 20 ani

- rezistenta termica efectiva a solului corespunzatoare unei
sarcini termice de extractie/absorbtie pe perioada de 6 ore

- rezistenta termica a benzii de contur la trecerea caldurii prin
pardoseala si sol catre aerul exterior

- rezistenta la transfer termic a imbracamintii

- rezistenta la transfer termic superficial la nivelul suprafetei
interioare

- rezistenta termica a peretelui putului forat

- rezistenta termica cumulata a pardoselii si a stratului de sol
cuprins intre pardoseald si panza de apa freatica

- rezistenta la transfer termic a imbracamintii
- rezistenta medie la transfer termic
- rezistenta termica a solului din jurul sondei

- distanta de la punctul P la centrul sectiunii transversale a
tubului

- distanta de la punctul P la centrul sectiunii transversale a
tubului virtual

rata de actualizare
- raza putului forat
aria suprafetei unui element de constructie

- aria unei benzi cu latimea de 1 m situata de-a lungul
conturului exterior al suprafetei S,

- aria suprafetei totale a incaperii

- aria unei benzi cu latimea de 1 m situata de-a lungul
conturului care corespunde spatiului invecinat cu temperatura
ti

- aria cumulata a pardoselii si a peretilor aflati sub nivelul
solului

- aria suprafetei locuibile

- aria suprafetei usii considerate

- pasul de dispunere a tuburilor pardoselii radiante

- timpul in care este incalzita apa

- temperatura de vaporizare a agentului frigorific
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Ty [K]
T, [K]
T [°C]
Ters [°C

T. [°C]
T¢ [°C]

T; [°C]
Tp [°C]
TNOC [°C]
Ts [°C]
Ts [K]

T, [K]
TR [ani]
TR, [ani]
t [%]

t. [°C]
tac [OC]
taccm [OC]
tar [°C]
tag [°C]
te [°C]
tej [OC]
temz [OC]
tem [OC]
ty [°C]

ti [°C]

tim [OC]
tmr [°C]
tp [°C]
t, [°C]
ti PD [OC]

ti RAD [OC]

tom [°C]
t, [°C]
ts [°C]
ts [°C]

- temperatura absoluta a suprafetei pardoselii
- temperatura medie ponderata absoluta a peretilor incaperii
- temperatura de condensare a agentului frigorific

- temperatura celulei fotovoltaice in conditii de testare
standard

- temperatura de iegire din sonda

- temperatura medie a fluidului din tuburile sondei verticale
- temperatura de intrare din sonda

- temperatura peretelui putului forat

- temperatura nominala in functionare a celulei fotovoltaice
- temperatura neafectata a solului

- temperatura absoluta a sursei reci

- temperatura absoluta a sursei calde

- timpul de recuperare

- durata de recuperare normata

- toleranta

- temperatura resimtita (de confort)

- temperatura apei calde la iesire din boiler

- valoarea medie a temperaturii apei calde de consum

- temperatura apei reci la intrare in boiler

- temperatura medie a agentului termic

- temperatura de calcul a aerului exterior

- temperatura de calcul a aerului interior pentru incaperile
- temperatura aerului exterior medie zilnica

- valoarea medie a temperaturii aerului exterior
- temperatura la suprafata exterioara a imbracamintii
- temperatura de calcul a aerului interior
aldturate
- valoarea medie a temperaturii aerului interior
- temperatura medie de radiatie
- temperatura in punctul P al tubului
- temperatura pielii corpului uman

- temperatura aerului interior obtinuta pentru incalzirea cu
pardoseala radianta

- temperatura aerului interior obtinuta pentru incalzirea cu
radiatoare

- temperatura medie a suprafetei pardoselii
- temperatura agentului termic pe retur
- temperatura sursei reci

- temperatura de calcul a aerului insorit corespunzatoare unei
localitati, pentru luna, orientarea si ora din zi
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tem [°C]
t: [°C]
tem [°C]
t, [°C]
twf [OC]
t; [°C]

Us [V]
vV [m?3]
Vac [M?]
v [m/s]
v; [m/s]
wIw]

w, [kWh/m?]
Wpc [kW/GJ]

Simboluri

a[°]

a

ae [W/m2K]
o, [W/m?K]

o, [W/m?3K]
a. [W/m3K]

Opc

B

Bo

Y

y [N/m?]

AC [%]

Al [€]

AH [m]

AE [kWh/an]

- temperatura medie zilnica a aerului exterior insorit
- temperatura agentului termic pe tur

- temperatura medie a apei pe tur

- temperatura la consumator

- temperatura apei freatice

- temperatura medie zilnica a aerului exterior pentru luna
considerata

tensiunea initiala a panoului solar fotovoltaic
volumul incaperii

- volumul de apa calda de consum

viteza conventionala a vantului

- viteza aerului interior

- fluxul de energie consumat pentru efectuarea unui lucru
mecanic de catre om

- energia specifica de pompare

- consumul specific de energie electrica al pompei de caldura

- coeficientul unghiular al dreptei de variatie a temperaturii
fluidului de lucru cu logaritmul timpului

- unghiul de incidenta solar
- coeficientul total de transfer superficial de caldura
- coeficientul de transfer termic convectiv

- coeficientul de transfer termic superficial la nivelul suprafetei
pardoselii

- coeficientul de transfer termic prin radiatie

- coeficientul de schimb termic la exteriorul elementului de
constructie

- cota de participare a pompei de caldura la acoperirea
necesarului de varf

- coeficientul de dilatare volumica a aerului
- rata medie a inflatiei

- constanta lui Euler

- greutatea specifica a apei

- economia de combustibil

- sporul de investitie

- pierderea de sarcina suplimentara

- economia anuala de energie
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AT, [°C]
AT(rp, 1) [°C]
At [°C]
At [°C]
At [°C]

Aty [°C]
At, [°C]

& [m]
5, [m]
9 [m]
€

&

&rF
Epc
€pc,r
€1, &

Nes
n;
Nm
Ng
Np
r]r
Ns

Nt

A [W/(m-K)]
Aj [W/(miK)]
A [W/(m-K)]
v [m?/s]

v [HZz]

p [kg/m’]

p [m]

- gradul de subracire al agentului frigorific

- diferenta de temperatura dintre fluidul de lucru si sol

- ecartul de temperatura

- diferenta de temperatura intre suprafata pardoselii si aer

- diferenta intre temperatura de condensare si temperatura sursei
calde

- diferenta intre temperatura sursei reci si temperatura de
vaporizare

- cresterea de temperatura din cauza interferentelor termice intre
putul forat si puturile invecinate

- grosimea stratului de beton
- grosimea stratului de lemn
- grosimea stratului de material j

- Intarzierea cu care oscilatiile de temperatura se resimt in
incapere

- eficienta ciclului Carnot inversat

- eficienta instalatiei frigorifice

- eficienta termica teoreticd a pompei de caldura
- eficienta termica reala a pompei de caldura

- coeficientul de emisie/absorbtie al pardoselii si respectiv al
peretilor incaperii

- raportul dintre productia totala de energie electrica si consumul
de energie primara pentru producerea energiei electrice

randamentul general al instalatiei de pompare
randamentul mecanic al corpului uman

randamentul motorului electric

randamentul intern al compresorului

randamentul mecanic al compresorului

randamentul global de utilizare a energiei electrice
randamentul de producere a energiei electrice
randamentul ciclului real fata de un ciclu Carnot referential

- indicatorul sintetic pentru aprecierea modului in care este
valorificatd energia primara consumata

- randamentul de transport a energiei electrice

- conductivitatea termica a solului

- conductivitatea termica a stratului de material j
- conductivitatea termica a aerului

- vascozitatea cinematica a aerului

- frecventa motorului pompei de circulatie

- densitatea aerului

- raza tubului pardoselii radiante
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ps [kg/m?]
p; [kg/m3]
pw [kg/m?]

t [h]

T [ani]

Tmin [MiN]
b [%]

ban [kW/kg]
W

2A

- densitatea apei la temperatura medie intre intrarea si iesirea

densitatea solului
densitatea stratului de material j

din boilerul pompei de caldura
- timpul

numarul anilor pentru care se efectueaza actualizarea
perioada minima de testare

umiditatea relativa a aerului interior

gradul de utilizare al combustibilului

coeficient adimensional la calculul sarcinii de racire
suma adaosurilor la pierderile de caldura prin transmisie
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