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TERMOTEHNICA 1

CURS 1

TERMODINAMICA VAPORILOR

1.1. Generalitati

In diagrama p-v compresia (destinderea) izotermica este reprezentati de o
hiperbola: p-v = ct. Daca se repeta comprimarea izotermica la temperaturi
mai mici, in diagrama p-v (Fig. 7.1.) apar deformari ale hiperbolei, cu atat
mai accentuate cu cat temperatura scade mai mult. Tntr-un punct K (punctul
critic) cele doua inflexiuni ale curbei coincid, temperatura in acest punct

p Zona gazului
perfect
pef |\
! Vapori
umezi
S SI——
>
\
Fig. 7.1. Curbele limita Tn diagrama
p-v.
rT):

- ecuatia Van der Waals (1873 — Olanda):

a
(p+vzj (v-b)=rT
- ecuatia Kamerling-Onnes (1901 — Danemarca):

p.\/ =A+
- ecuatia Berthelot (1903- Franta):

fiind denumita temperatura
critici Ty In starea critica
parametrii termici se numesc
critici.  Aplicarea  legilor
gazului perfect pentru zona
cuprinsa intre izoterma critica
(Tk) si cea mai joasa izoterma,
la care nu se sesizeaza vreo
deformatie, duce la erori
foarte mari. Aceasta zona se
numeste zona gazului real (
sau zona vaporilor). Pentru
aceasta zona S-au propus mai
multe ecuatii de stare de catre
diversi cercetatori, care au
introdus corectii in ecuatia de
stare a gazului perfect (pv =
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_rT _a
P=v_b T2

- ecuatia Vukalovici-Novikov( Rusia):

‘N Aq(T Ay(T
(p + aivz—z) (V-bo-N) = r-T-[l oy -1l§o-)N - E(()I)\l)z - :'

in care N este numarul de particule, iar Ay(T), Ax(T), etc., au forme
complexe, neutilizabile pentru un calcul curent.Aceste ecuatii ilustreaza
cresterea complexitdtii ecuatiei de stare Tn zona gazului real.

In practica curenti nu se folosesc aceste ecuatii in mod direct, ci indirect, pe
baza lor (in special ecuatia lui Vukalovici-Novikov) s-au intocmit tabele si
diagrame pentru vaporii de largd utilizare 1n tehnica (apa, agenti frigorifici,
etc.). Pentru T<Ty izoterma prezintd un palier orizontal care se mareste
odata cu scaderea temperaturii. Limitele acestui palier dau curbele de
saturatie pentru lichid si vapori (curbele punctate).

La stdnga izotermei critice si a curbei de lichid saturat (p< pg)se afla zona
de lichid nesaturat. Se va intelege prin vapori ai unei substante starea de gaz
a acestei substante din imediata apropiere a zonei de lichefiere. Ca denumire
particulara prin abur se intelege vaporii de apa. Aburul este fluidul cu cea
mai raspandita utilizare termoenergetica.

In continuare se studiaza termodinamica aburului, dar studiul este valabil si
pentru vaporii altor substante. Se considera cd Intr-un recipient se afld o

At At

p = ct

0°C 1, T, 1(S) t;
Fig. 7.2 Variatia temperaturii apei in timp.

cantitate de apa m la temperatura de 0 °C. Prin Tncalzire temperatura apei va



TERMOTEHNICA 3

creste pana la temperatura de fierbere (zona A), ramane constantd pe durata
fierberii(zona B) si apoi creste din nou dupa ce s-a vaporizat(zona C). Se
considera(Fig.7.2.) : A - lichid nesaturat ; a - lichid la saturatie, notatia
standard fiind (): m = m"; B - amestec de vapori saturati uscati si lichid
saturat-vapori umezi; b - vapori saturati uscati (sunt la temperatura de
fierbere, dar nu sunt in contact cu lichidul saturat), notatia standard fiind ("):
m =m""; C - vapori supraancalziti.
Prin titlu de vapori se intelege concentratia de vapori saturati uscati din
amestec (vapori umezi):
~m" m" |kg vapori saturati uscati
X= [ 1 kg de vapori umezi }

m m+m"
pentru lichid saturat: m=m'; m" =0; x = 0;
pentru vapori saturati uscati: m=m"; m'=0; x = 1.
deci x € [0,1].
Pentru apa parametrii critici sunt : px = 221,11 bari, ty = 374,1 °C, V\ = 3,14
dm?. Se admite ci se fierbe apa la presiunea p=ct. Pornind de la ty = 0 °C
(punct O). Tn punctul a (v =
v’) incepe fierberea(sau
vaporizarea), iar in punctul
b s-a terminat acest proces
(v = v»). Repetand
procedeul la  presiuni
diferite, locul geometric al
tuturor  punctelor  care
limiteaza  inceputul  §i
sfarsitul fierberii este o
curbdi numitd curba de
saturatie sau curba limita,
avand doua ramuri :
curba limita a lichidului
saturat (x = 0) ;

curba limita a vaporilor saturati uscati (x = 1).

Odata cu cresterea presiunii se ajunge in  unctual critic K, unde vk = v’ =
v’ (volumul specific critic). Se delimiteazd zonele(Fig.7.3.):
I — lichid nesaturat (p<py), trecerea in stare de vapori se face prin zona de
vapori umezi ;

Fig. 7.3. Zone in diagrama p-v.
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Il — lichid nesaturat (p>py), trecerea in stare de vapori se face direct prin
izoterma T, fara a trece prin starea de vapori umezi ;

Il — vapori umezi (cuprinsa intre curbele x =0six =1) ;

IV — vapori supraincalziti care pot fi lichefiati izotermic (t < ty) ;

V - vapori supraincilziti care nu pot fi lichefiati izotermic (t > ty).

Daca V este volumul ocupat de cantitatea m de fluid, volumul specific este
\Y : .
V=g Pentru o stare din zona Il volumul total al amestecului este:
V=V'+V" unde:
V' - volumul ocupat de lichidul saturat;
V" - volumul ocupat de vaporii saturati uscati.
Masa totala de vapori umezi este : m=m'+ m", unde :
m" =x-m;
mz=m-m"=m-x-m=m(1 - Xx).
V=V'+V'saum-v=m"-v'+ m"-v"'=m(1l - X)-v' + x-m-v"
Pentru 1 kg de vapori umezi rezulta:
V=XV'+ (1-X)V' =V +Xx(V"-V)
_Vv-Vv _ac

X=Vv'-v T ab
Toate curbele de titlu constant (x = ct) pot fi trasate cu ajutorul acestui
raport in domeniul vaporilor umezi si toate trec prin punctul critic K.

1.2. Marimile calorice si termice de stare ale vaporilor

Aceste marimi sunt: presiunea p si temperatura t, ca mirimi termice de
stare, iar ca mirimi calorice: u, i, s ,v. In acest studiu se urmireste
transformarea energiei, care nu poate avea loc decét in intervalul de timp Tn
care are loc transformarea termodinamica a sistemului; in ecuatia primului
principiu al termodinamicii apare variatia nivelului energetic (diferenta
dintre doua marimi), deci nu intereseaza valoarea absoluta a acestui nivel, ci
variatia lui.

In consecintd, se poate alege o origine arbitrard pentru marimile de stare
calorice (i, s, u) fata de care se pot determina valorile acestora pentru diverse
stari ale fluidului.
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Toate instalatiile energetice cu vapori sunt alcatuite prin conectarea in serie
a unor agregate specializate care functioneazd ca ST deschise, ecuatia
primului principiu fiind:

0Q - oLy =dl =m-di
deci marimile care intereseaza in mod deosebit sunt entropia si entalpia.
Pentru aceste marimi s-a ales drept origine starea de lichid saturat in punctul
triplu al apei (to = 0 °C; p = 610 N/m?), unde apa se prezintd sub toate cele
trei stari: solid - lichid - vapori, ntr-un amestec la echilibru (Fig. 7.4.).
Tn punctul triplu s-a considerat: i'=0,s' =0, u' = 0.

In timpul fierberii, starea lichidului variind de la lichid saturat pani la starea
de vapori saturati uscati, pentru un kilogram de fluid, se absoarbe caldura de

vaporizare: r=i"-i"=(Uu"-u") +p(v"'-Vv) =0+ vy ,unde:

p [bari]

Pr= 1,003 |oooodmoe o

p.=0,0061

T[K]

| |
| |
| |
| |
| |
______ Lo__ |
| |
| |
| |
| |
| |
|

| |
| |
| |
| |
| |

To=273,15 T,=273,16 T;=373,15

Fig. 7.4. Punctul triplu P al apei: S - solid;
L - lichid; V — vapori.

¢@ - caldura latenta de vaporizare, iar termenul de " latentd" are
semnificatia cd aceasta cantitate de caldura nu este observabild din exterior

prin variatia marimilor termice p si t;

y - caldura externa de vaporizare.
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Pe baza calculelor s-au intocmit tabele si diagrame. Analog modului cum s-a
determinat volumul specific se obtine:
i=(L-x)i'+xi"=i"+x-(i" - 1) =i + x-r [kI/kg]
s=(1-%x)s+x8"=5+x-(s"-5 [kikg-K]
u=(1-x)-u+xu"=u+x(u"-u)[klkg]
Pentru m kilogram de fluid: =m-i; S=m-s; U=m-u.

1.3. Tabele si diagrame de vapori

Pentru determinarea marimilor calorice de stare ale vaporilor de apa s-a
folosit ecuatia termica de stare Vukalovici-Novikov, precum si ecuatiile de
definire ale marimilor de stare. Atat tabelele cat si diagramele intocmite
acoperd intreg domeniul de stdri care poate fi util pentru proiectare.
Utilizarea calculului duce la rezultate mai precise, dar utilizarea diagramelor
prezintd mai multa rapiditate in obtinerea rezultatului urmarit. Aceste tabele
si diagrame sunt date in cartea: "Proprietdtile termodinamice ale apei si ale
aburului - tabele si diagrame" dupa M.P. Vukalovici. Sunt trei tabele si
anume:

Tabelul I. Apa si abur in stare de saturatie in functie de temperatura.
t | T| p v v p" i i" r s' s"

oc | K| bar | m¥kg | m*kg | kg/m® | kilkg | kilkg | ki/kg | ki/(kg-K) [kJ/(kg-K)

Tabelul 11 : Apa si abur in stare de saturatie in functie de presiune. Este la
fel ca Tabelul 1, dar pe prima coloana este presiunea [bari].
Tabelul 1ll. Apa si abur supraincalzit.
p P1 P2
tt=;i"= tr=;i"=
v'=:8"= v'=:8"=
t v i S v i S
m°/kg kilkg | kd/(kg-K) m*/kg kilkg | kJ/(kg-K)
Tn acest tabel 11l zona de demarcatie dintre apa si abur supraincilzit este

ardtatd printr-o linie orizontala ingrosata, deasupra cdreia se afla parametrii
pentru apa nesaturatd, iar sub aceastd linie se afld parametrii aburului
supraincilzit.In fig. 7.5. sunt prezentate diagramele:T-s, i-s, lgp-i.
Observatii:

- Tabelele I si II cuprind parametrii la saturatie pentru curbele x =0 si x = 1;
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- Tabelul III cuprinde parametrii apei si aburului supraincalzit, deci in afara
curbelor de saturatie;

- Pentru zona lll(vapori umezi), deci in interiorul curbelor de saturatie,
parametrii de stare se calculeaza prin intermediul titlului de vapori x;

- Pentru studiul economicitatii instalatiilor termice cu vapori se foloseste
diagrama T-s, deoarece ariile de sub curbele reprezentative ale
transformarilor termodinamice sunt proportionale cu schimbul de energie;

- Pentru studiul transformarilor adiabatice din masinile de forta se foloseste
diagrama i-s;

- Pentru studiul instalatiilor frigorifice se foloseste diagrama 1g p-i;

1.4. Transformarile simple ale vaporilor

Vaporii sunt produsi intr-un generator de vapori (cazan) la parametrii

Fig. 7.5 Diagrame de vapori.
necesari(p, 1, t) si sunt trimisi apoi in agregatele care formeaza instalatia
termica. Ecuatia principiului | pentru aceste sisteme deschise este:

50 - 8P = di = m di
P - puterea mecanica totala (P, sau P).
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Transformarea izobari (p = ct.)
S-a reprezentat in Fig.7.6. o transformare izobard 1-2 a vaporilor umezi

Fig. 7.6.Transformarea izobara (p = ct.).

(X1)
n vapori supraincalziti (la t;). Starea 1 este determinata de (p, X1), iar starea
2 de (p, t2) . Se scrie :

dp:O;I._t:P:-f\'/deO
Quz=m (iz - iy
iar entalpiile iy si i, se pot lua din diagramele i - s sau Igp - .

Daca se folosesc tabelele I sau Il (pentru i' si r), iy se calculeaza (i, = 1" +
X1-r), iar i, se poate lua din tabelul IIT 1a p si t,.

Transformarea izocora (v = ct.)

Fig. 7.7 Transformarea izocora (v = ct.).
Aceasta transformare se realizeaza in recipiente inchise, In procesele de
tratare cu abur din industria chimica si alimentard. Ecuatia pricipiului I se
scrie astfel(pentru m=1kg):

dq+vdp=di;gi2=1iz-1i1-V(p2-p1)



TERMOTEHNICA 9

Pentru transformarea ilustrata(Fig.7.7.):
=i+ X vi = v+ X (V1" = Ve) s V=V =V = Vo' + X (V2 - VY)
si rezulta (daca punctul 2 s-ar afla in zona I11):
_V-vy

Xo = V2" _ V2|
Transformarea izotermica (T = ct)
In zona vaporilor umezi izoterma se suprapune peste izobari. Ecuatia
primului principiu este:

6q+vdp=di; Tds-L;=dl

= -JVdp = T(s2-51) - (i2- )

Transformarea adiabatica reversibila (86 =0.,ds=0)

Fig. 7.8 Transformarea izotermica (T = ct.).

Aceasta transformare (Fig.7.9) se intalneste la toate ciclurile instalatiilor de

forta cu vapori.Ecuatia primului principiu este :
5Q-6P=dl;86Q=0;8P=m (ip- iy)

Puterea P poate fi putere mecanica de rotatic P, la arbore sau putere

dinamica (cinetica) Pgin:
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v S S i Fl
7.9 Transformarea adiabatica reversibila (ds = 0)
2
e .. s (CS C
de unde: Pr=m(iz2-ip)-m (—5 - —ézj

Pentru transformarea adiabatica ilustratd in Fig.7.9. starea 1 este definitd de
parametrii : py, t1 (se scot din Tab.1ll).

Se scrie:
S1=5,=52" + Xo:(S2" - S2)
S1 -52' . .,
de unde: Xo =T o= h=i) + Xl
S -S»

Parametrii starii 2 (s2', S2", i2', ) se scot din Tab. I in functie de presiunea
2 2

P2.

2 2
- T o S
In cazul ajutajului (P, = 0): i - iy = lo :%-%@ iy +% =i, +%
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Micsorarea nivelului energiei potentiale a vaporilor va duce la cresterea
energiei cinetice a vaporilor. Viteza teoretica la iesirea din ajutaj este:

Fig. 7.10 Adiabata ireversibila a vaporilor (ds # 0).
C = \’Cl +2 (I]_ - |2)
sau, neglijindu-se viteza de la intrarea In ajutaj c;, se scrie: ¢, = /2 (iy - ip)
Adiabata ireversibila a vaporilor (ds # 0)

Pe parcursul destinderii adiabatice in canalele fixe (ajutaje, statoarele
turbinelor) si in canalele mobile (rotoare) apar pierderi prin frecare; aceste
pierderi de energie mecanica sunt transformate in caldura, deci entropia
fluidului creste, adiabata fiind o pseudopolitropa (adiabata ireversibila).
lp=i1-12=1
Se considera o destindere de la starea 1(p1, 1, i1, S1 iau din Tab. III) pana la
presiunea p, (Fig. 7.10).
Transformarile vor fi:
1-2,4 - destindere adiabaticd reversibila; 1-2 - destindere adiabatica
ireversibila.
Pierderea de energie mecanica este:
Al =lyg-1r=lip-i24¢>0
Randamentul adiabatic al destinderii:
_ e a-ip
8= 1 ™ iy -
Pentru o destindere in ajutaj (P, = 0):
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2
* L. * (C C
Pein =M (i1 - i5) = (%%

si neglijand viteza cy, rezulta:

C2 =2 (i1 -12) ; Coad = V2 (i1 - 12a0)

Se defineste un coeficient de viteza @:

C
¢=5—<1;¢°=n

C2ad
Pentru compresia adiabatica ireversibila se folosesc aceleasi relatii cu indice
: i1 - ipad
schimbat, dar : Mag = |1—|za

Laminarea

Laminarea este un fenomen ireversibil care-si gaseste o larga utilizare la

Fig. 7.11 Laminarea (di = 0).

instalatiile frigorifice (in ventilele de laminare) sau in reglarea puterii
turbinelor cu vapori. Se observa ca prin laminarea vaporilor umezi se pot
obtine vapori supraincdlziti, dar cu presiune si temperatura inferioare
valorilor initiale. Daca fluidul se gaseste cu ambele stari (1 si 2) in zona de
vapori umezi atunci titlul x, va fi:
. . ., ., i1 - 1"+ X111
L=<l X =1 +x2-r2:>x2:r—2
Variatia ireversibila a entropiei va fi:

AS =S, —S1 =S)" + Xp-(S2" - 82) - [S1" + X1+(51" - $1)]
Daca starea 2 este situata in zona vaporilor supraincalziti, atunci se cauta in
Tab I1l (la presiunea p,), in coloana entalpiilor, o stare pentru care i, = iy,
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citindu-se apoi temperatura t; si entropia S;. O rezolvare mai directa a
problemelor se poate face utilizind diagramele i-ssilgp - i, darcuo
precizie mai scazuta.

15. APLICATII
Problema 1. Tntr-un rezervor de volum V= 10 m°se gaseste abur umed cu

presiunea p= 100 bari. Din tot volumul apa saturata ocupa 3m®. Sa se
determine entalpia aburului.

Entalpia aburului umed se determina cu relatia:

i=i -x+i(l-x)=i+x-r
unde se cunoagste entalpia i a lichidului saturat si caldura r de vaporizare.
Din Tab. 2 se scot: i = 1407 ,7 k%g ;r=1317 ,0 % g

. 3 " 3
v = 0,0014521 m/ ;v = 0,01803 m/;
kg kg

Titlul de vapori x se va determina cu ajutorul relatiei de definire:

unde cantititile de abur saturat uscat (m") si de apd saturatd (m') pot fi
. Vv
calculate cu relatia:m = —.

v o (v-v) (w0 -3)

m =—-= — = =388 ,24 kg
Y \Y; 0,01803
a2 3
m =—=—————=2065 ,97 kg
v 0,0014521
388 ,24
X = = 0,158
2454 |2

i=i +x-r=1407 ,7+ 0,158 -1317 = 1615 ,sk%g
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Problema 2. Printr-o conducta cu diametrul de 80mm se transporta abur cu
presiunea de 7 bari si umiditatea de 10% . Debitul de abur este de 2 % Sa

se determine viteza aburului in conducta.

Ecuatia debitului m printr-o conducta este:

2 wW

: w
m=A-w-p=A-—=mn-d
Y, 4.v

« o .= TV . A .
Se determini viteza de curgere: w = m-—, unde: v =v + x(v' - v'), aburul
A
fiind umed, cu titlul de vapori x =1-u =10,9.
. o . 3 " 3
Din Tab.2. rezulta: v =0,0011081 M @ v =0,2728 M /kg :

3
v = 0,0011081  + 0,9(0,2728 - 0,0011081 )= 0,2456 m@ ;

3
©2.10 2
m = - = _ 0,556 kgy;
3600 3,6 S

d 0,08 )
A=r —=1r1 = 0,005 m
4 4
0,556 - 0,2456
w=—7-—#+"' " _97 ,3”/.
0,005 S

Problema 3. Cantitatea de 200 kg de apa, cu presiunea de 1,1 bari si
temperatuta de 20°c , trebuie incilzita pana la 100 °c, prin injectare de
abur umed cu temperatura de 120 “c si titlul de vapori 0,9.

Sa se determine cantitatea necesara de abur.

Ecuatia de bilant termic este (indice 1 pentru apa si indice 2 pentru abur):

i—i

Rezulta : m,=m,; —=
)
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Din Tab.3, la p =11bari §i t=20°C ,rezulta: i, = 83,9% , lar pentru

0
t=100 C :i= 419 "y )
kg

Din Tab.1, lat =120 °c , se scot:

o K/ -, _ kJ
|_503,7%g,r_2202 %g

Entalpia aburului umed este:
i=i +x-r=583,7+0,9 2202 = 248 ,5%9

419 -83,9
m, =20 — =32 ,4kg
2485 |5 — 419
Problema 4. Sa se calculeze caldura necesara vaporizarii complete a 5 kg

de apa la presiunea de 1 bar, temperatura initiala a apei fiind de 20 °c .

Caldura absorbita izobar este: Q, = m(i, —i,)

unde i, este entalpia apeila 1 bar si 20°c (din Tab.3: i, =8 ,9K . ).iar
i, este entalpia aburului saturat uscat la p=1 bar (din Tab.2:
O kJ

i = 2675 # ).

Rezulta : Q, =5(2675 -8,9)=12056 kI
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CURS 2

CICLURILE IDEALE ALE INSTALATIILOR
TERMICE CU VAPORI

1.1. Generalitati

Vaporii (in special aburul) constituie un fluid foarte utilizat ca agent
energetic. Aburul este folosit in instalatii:

a. tehnologice (ca agent de incalzire).

b. de forta (ca agent energetic).

Fig. 8.1. Instalatie tehnologica cu abur saturat.

Instalatiile tehnologice cele mai simple (Fig. 8.1.) sunt formate dintr-un
cazan K, in care se produce aburul, consumatorul de caldura | si pompa de
circulatie P. Cazanul produce de obicei abur saturat.

Pompa de circulatie nu trebuie sa ridice presiunea fluidului decat cat este
necesar pentru compensarea pierderilor de presiune prin rezistentele
hidraulice ale intregii instalatii.

Nu este vorba de o transformare inchisa, ci numai de o transformare izobara
care se efectueaza Tn ambele sensuri ; deci, in aceasta instalatie se face un
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transport la distanta a caldurii pana la consumator prin intermediul aburului,
ca agent purtator caldura.

1.2. Instalatii de forta cu vapori care functioneaza dupa ciclul Rankine

Observatie: Datorita proprietatilor vaporilor in zona de vapori umezi, unde

Fig.8.2. Instalatii de forta cu vapori care functioneazd dupa ciclul
Rankine: K — cazan, S — supraincalzitor, T — turbina, G - generator
electric, C - condensator racit cu apa, P - pompa de presiune.

izobara este si izoterma, ciclul Carnot poate fi realizat destul de apropiat de
cel teoretic, spre deosebire de cazul instalatiilor cu gaze.

Dar instalatia cu abur care ar functiona dupa ciclul Carnot nu este utilizata in
practica, datoritd unor dezavantaje fata de alte instalatii utilizate :

- cadere mica de entalpie la destinderea adiabatica a vaporilor umezi ; deci
pentru puteri mari instalatiile au un gabarit mare ;

- compresia adiabatica a vaporilor umezi se face cu consum mare de energie
si compresorul are dimensiuni mari ;

- randamente mici de utilizare a caldurii combustibilului.

Functionare
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Aburul saturat produs Tn cazanul K este supraincalzit Tn supraincalzitorul S,
destins adiabatic (teoretic) in turbina T pana la presiunea p,. Aburul uzat
este trimis n la condensatorul C, unde este condensat total (pana la starea de
lichid saturat x = 0), apoi pompa P ridica presiunea lichidului saturat pana la
presiunea p; de regim a cazanului ; la iesirea din pompa starea lichidului
fiind a (lichid nesaturat).

Lichidul fiind aproape incompresibil, volumul sau nu variaza sensibil, deci
comprimarea 3-a reprezinta o dreapta in diagrama p-v.

Lichidul din cazan se va incélzi a-0 pana la temperatura de fierbere, 0-1
reprezentand fierberea si supraincalzirea. In diagrama T-s izobarele p; si p2
sunt foarte apropiate, deci starile 3 si a aproape se suprapun.

Puterea cedata exteriorului (generatorului electric G) este:

dar deoarece izobarele sunt foarte apropiate de curba limita x = 0: i = i3,

deci: Pext =M (ip — ip) = Pg
Fluxul termic consumat in cazan si supraincalzitor:
Q1=m (i1 —ia)

Fluxul termic cedat in condensatorul C

Qz=m(iz—iz) =m (i —ia)
Randamentul termic al ciclului Rankine va fi:

P m(ii-ip) iri-ip . iz-1s
== Tii-l -
Ql m (il _ ia) 1-la 1-1a
La aceste instalatii de forta intereseaza randamentul general ny de utilizare a
.. N P P
caldurii combustibilului ars in focar: ng=—7—="7
Qu B-Hi

élk: I:%Hi — fluxul termic degajat prin arderea debitului é[kg/s] de
combustibil cu puterea calorica H; [kJ/kg].

1.3. Parametrii care influenteazi randamentului termic al ciclului
Rankine
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Se observa ca: g = f(iy, iz, ia), dar iy = f(py, t1), i2 = f(p2), ia = f(p2) deci:
Nt = f(p1, ta, P2)

Se vor compara doua instalatii la care: p1>p,', T1= T;', P2=p, " ,(la=i,").
Datorita formelor izotermei t; si izobarei p; rezultd ca iy — i < i;" — i,
deci nt < n,', adica randamentul termic creste odata cu cresterea presiunii
din cazan.

Influenta presiunii aburului supraincalzit (p;)

T pllpl i p]_I P1
Nt

T1 = Tll

P2=p2

S S P1

Fig. 8.3. Influenta presiunii aburului supraincalzit (p;) asupra
randamentului termic.
Influenta temperaturii de supraincilzire (t;)

AT P1

K l‘/ T
--T,

p1=pa

P2 =p2'

w
w

ty

Fig. 8.4. Influenta temperaturii de supraincalzire (t;) asupra
randamentului termic.
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Se vor compara doua instalatii la care p1 =p,', T1<T,', P2 = p,' (la =i,").
Se observa ca iy <i;' siip <i,', dar i, — i1 > i,' — iy, ceea ce duce la
cresterea randamentului (n: <n,'), crestere care este mai importanta valoric

decat cresterea caldurii absorbite Tn supraincalzitor (pentru ridicarea
temperaturii de lat; lat, ).

Influenta presiunii de condensare (p)

T [ P1
/pl Nt
____Tl
\ T,=T¢
x=1 P1=p1
S S P2

Fig. 8.5. Influenta presiunii de condensare (p,) asupra
randamentului termic.
Se vor compara doua instalatii la care: p1=p,", T1 =T,", P2<p,', l2> 15, ",
deci n;>n, ', dar se va micsora caldura absorbita in ciclu :
O’ =ip—la’ <ip—la=01

Micsorarea lucrului mecanic este mai importantd valoric fatd de micsorarea
caldurii absorbite, deci randamentul termic scade odata cu cresterea
presiunii p,. Scaderea presiunii p; este data de temperatura apei de racire din
condensator, care variaza intre 4...25 °C. La aceste temperaturi presiunea
aburului py, este cuprinsa intre 0,008...0,03 bari. Aceste instalatii cu
presiuni mici de condensare se numesc instalatii de forta cu condensatie si
se utilizeaza n centralele termoelectrice de putere medie.

1.4. Instalatia cu termoficare

Cele mai mari pierderi de cédldura la instalatia Rankine au loc 1in
condensatorului C. Aceasta caldura pierdutd prin condensare este evacuata
de apa de racire in exterior, la o temperatura redusa, apropiatd de
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temperatura mediului ambiant. Termoficarea are rolul de a interveni asupra
regimului de functionare a instalatiei Rankine, in scopul utilizarii caldurii
transportate de apa de racire (Fig.8.6). Este necesar sa se ridice temperatura
apei de racire din condensator pana la o valoare la care apa sa poata fi
folosita ca agent de incalzire (t ~ 100 °C). La o presiune p, ~ 1 bar,
temperatura de condensare este t, ~ 100 °C. Este evident ca, prin cresterea
presiunii de condensare p,, randamentul termic scade, dar mai importanta

este utilizarea cat mai completa a caldurii combustibilului (é H;).
Randamentul global de utilizare a
caldurii combustibilului va fi :

_P+ éi

N Mg=",

B-H;

Qi — caldura utilizata de consumatorii I.
ng = 0,8...0,85, fata de n = 0,3 — pentru
instalatiile de forta cu condensatie.
Instalatia cu termoficare se utilizeaza
pentru incalzirea spatiilor de locuit.

A
A

3l Ly
</

Fig. 8.6. Instalatia cu

termoficare.

1.5. Instalatia de forta cu Incilzire intermediara

Fig. 8.7. Schema si ciclul instalatiei de forta cu incalzire intermediara.
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Scopul principal al acestei instalatii cu incalzire intermediara este de a
asigura o functionare mai indelungata a turbinelor si de a creste randamentul
global al ciclului. Daca titlul aburului x are valori mici, atunci paletele
turbinei se deterioreaza intr-un timp mai scurt. Aceasta degradare a paletelor
se datoreaza efectului coroziv al umiditatii care apare la suprafata paletelor.
Din practica, s-a constatat ca destinderea aburului in turbine nu trebuie sa se
realizeze sub x= 0,9, pentru a se evita o uzura a paletelor sub limita admisa.
Aburul care se destinde in turbina T, este incilzit din nou 2-1’ si apoi
destins n turbina de joasa presiune T,. Daca s-ar face o destindere numai in
turbina T4, atunci titlul x, ar fi mai mic decét 0,9.

Randamentul termic al instalatiei este:

(- * (i -ig) _
Nt = s = (il 'ia) + (ill _ iz) Nt Rankine

daca i;'—i," >i;" —l.

1.6. Instalatia de forti cu priza de vapori

Fig. 8.8. Schema si ciclul instalatiei de fortd cu priza de vapori : | —
consumator extern ; R — schimbator de caldurd prin amestec.
Motivul utilizarii acestei instalatii cu prizad de vapori este urmatorul : este
necesar adesea sd se alimenteze cu abur diversi consumatori tehnologici ;
daca s-ar folosi o instalatie de abur separatd pentru acesti consumatori,
atunci ar scadea randamentul de utilizare a caldurii combustibilului,
deoarece cresc suprafata prin care se pierde caldura si gabaritul instalatiei.
De aceea se foloseste o singura instalatie cu rol dublu : producere de putere
mecanica si alimentarea unor consumatori tehnologici.Dupa destindere in
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turbina T, un debit r;n de abur este preluat printr-o priza de catre
consumatorul 1, iar restul se destinde in turbina T,. In schimbatorul R se
amesteca condensatul din consumatorul | cu condensatul de la
condensatorul C.

Puterea mecanica obtinuta este:

P= m-(il — |3) + (m - ml)(i3 — |2)
Fluxul termic absorbit in ciclu:

Q1 =m-(iy —ia)
Fluxul termic utilizat de consumatorul extern I:
Qi=my:(iz—I4)

Randamentul global al instalatiei va fi:
_P+ Q _ m(iy - i3) + (M - my)(is - i) + My(iz - is)
B-H; B-H;
Notiunea de «randament termic » al ciclului nu prezinta in acest caz o
importanta deosebita.

Mg

1.7. Instalatia frigorificd intr-o treapti de comprimare cu ventil de
laminare

Aceste instalatii sunt destinate inversarii sensului fluxului termic, prin
consum de energie mecanica din exterior ( Fig.8.9 ).
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Fig. 8.9. Schema si ciclul instalatiei frigorifice/pompei de caldura : C —
compresor, K — condensator, VL — ventil de laminare, V — vaporizator.

Functionare : Agentul frigorific (amoniac, freoni, clorura de metil, etc.) cu
starea 1 de vapori saturati uscati este comprimat adiabatic 1-2, apoi este
condensat si racit 2-3 pana la starea de lichid saturat 3. Prin laminare 3-4 (i =
constant) se obtin vapori umezi cu starea 4 ( titlul x4 fiind apropiat de curba
x = 0), iar vaporizarea 4-1 se face cu absorbtie de caldura.
Lucrul mecanic elementar consumat si puterea la compresor:
|C:i2—i1 ; P:m(ig—il)

Fluxul termic la vaporizator:

Qv =m (i1 — is)
Fluxul termic la condensator:

Qk =m (i — i3)
Daca instalatia functioneaza ca instalatie frigorifica, atunci se absoarbe

L[]
fluxul Qv
de la corpurile carora trebuie sa li se mentind o temperatura scazuta si se

cedeaza mediului exterior fluxul Qg. Eficienta frigorifica (coeficientul
economic) a instalatiei frigorifice este:
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L]
Pompa de caldura absoarbe cildura Qv din mediul exterior si, prin consum

L]
de energie mecanica, cedeaza caldura Qk unor corpuri care trebuie incalzite.
Eficienta frigorificd a pompei termice este:

° - -
= Qe L2713
PC P Io - 11

1.8. Instalatia frigorifici intr-o treapti de comprimare cu detentor

Detentorul poate fi un compresor cu piston sau o turbina. Instalatia este mai
scumpa decat instalatia cu ventil de laminare, dar cheltuielile de exploatare
se micgoreaza, deoarece detentorul asigurd partial antrenarea compresorului

C.

Puterea mecanica absorbita din exterior va fi:

P=Pc-Pp=m(iz-i1)-m(iz - is)
Aceste instalatii se folosesc pentru puteri frigorifice mari si ca pompe de
caldura de puteri medii si mari (Fig.8.10).

lgp

Fig. 8.10. Schema si ciclul instalatiei cu detentor: C - compresor; K -
condensator; D - detentor; V — vaporizator.
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1.9. Instalatia frigorificd cu comprimare in doui trepte si cu doui

laminari

T Nap

A

A 4

Fig. 8.11. Schema si ciclul instalatiei frigorifice in doua trepte de
comprimare si cu doua laminari: K — condensator, VL - ventil de laminare,
V — vaporizator, Bl - butelie de racire intermediara, C; - compresor de inalta
presiune, C, - compresor de joasa presiune.

Cand raportul presiunilor (p,/p1) este foarte mare, se utilizeaza comprimarea
in doua trepte, care conduce la o economie de lucru mecanic consumat si la
obtinerea unor temperaturi mai scazute (Fig.8.11).

Fluxul de cilduri la condensator: C.QK = r;l (ig - 15)
Fluxul de caldura la vaporizator: év = rﬁ (iy - 1g)

Fluxul de caldura la butelia de racire intermediara: (.)Bm = r;l (iz-13)

Puterea totald consumatd pentru antrenarea compresoarelor:
P =Pc, +Pc,=m (iz - i1) + m (i - i)

Qv iy - ig
P T (iz-iy) + (i - i3)

Eficienta frigorifica este: ¢
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Pentru obtinerea unor temperaturi i mai scazute se utilizeaza instalatii
frigorifice in cascada, cu agenti frigorifici diferiti pe fiecare treapta a
cascadei. Alte tipuri de instalatii frigorifice: cu absorbtie, cu adsorbtie,cu
ejectie.

1.10. APLICATII

Problema 1. O turbina de abur cu puterea teoretica de 5000 kW trebuie

alimentatd cu abur de 24 bari si 450 "C .Presiunea la iesirea din turbina este
0,02 bari. Sa se determine debitul masic de abur, destinderea in turbina fiind
o adiabata reversibila .

Din ecuatia puterii mecanice adiabatice: P = m(i, - i, ), se determina debitul

masic m .
Pentru starea 1 se scot parametrii i si s din Tab. 3, la p = 24 bari Si

0~ . kJ . kJ
t=450 °C : = -
i, = 3351 %g sy = 7,192 /kgK

lar pentru starea 2 se foloseste Tab. 2 de unde, pentru p = 0,02 bari , Se scot

TR kj . _ KJ L KJ .
parametriizi, = 73,52 AJ ;r, = 2459 Ag ;s, = 0,2600 oK
" KJ
s, = 8,722 /kgK :
s.—s, 7192 — 0,2609

Titlul de vapori este: x, = —2 =
s, —s, 8,722 —0,2609

2

= 0,819 , iar entalpia:

i, =i, +x,-r,=73,52 + 0,819 -2459 = 2087 k%g;

2 2 2

P 5000
= ~ 3.955 I‘9/:14,24 y
i, —i, 331 — 2087 s h

1

3 .
Il

Problema 2. O instalatie frigorifica cu amoniac (NH ,) functioneaza dupa
ciclul teoretic cu compresor si ventil de laminare. Puterea frigorifica a

instalatiei este: QV =150 kw , iar Tn vaporizatorul V amoniacul fierbe la

temperatura de - 30 °c . Temperatura de condensare Tn condesatorul C este
de 40 °c . Sa se determine:
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1-  Presiunea, temperatura, titlul, entalpia si entropia in starile
caracteristice ale ciclului;

2- Debitul de amoniac prin instalatie;

3- Puterea motorului de antrenare M;

4- Caldura Q , cedata sursei calde;

5- Eficienta frigorifica a cilcului.
Din tabel rezulta marimile caracteristice la saturatie:

Pentru t = -30°C: p =119 bari | i = 282 ,22 k%g i’ = 1640 ,53 % :
_ ki / kJ C L K
r=1358 ,31 %g s = 3,650 AQK s = 9,247 /kgK

Pentru t = +40°C : p =15,533 bari | i = 609 ,14 % Cil=1700 43 K < :

-1100 29 K/ s~ 4,830 K cs =834 K
r [l Agls ) AQK’S ] kgK

Tn starea 1 ( la intrarea compresorului C) amoniacul este n stare de vapori

saturati uscati (x = 1), iar temperatura este t, = —30 % ¢ Pentru determinarea
starii 2 se utilizeaza diagrama Ig p —i: din starea 1 se urmareste izentropa

s, = 9,247 %K pina la intersectia cu izobara p, = 15,533 bari .

0

Din diagrama se vor citi: t, = 160

2

c;i,=208 58K/  Starea 3 este pe

kg
izobara p, = p, = 15,533 bari ,avand x, = 0 (Starea de lichid saturat).

Pentru starea 4:p, = p, =119 bari ; i, = i, (laminare adiabaticd) si rezulta

4

. i, —i,) 60914 — 282 22
titlul x,: x4:(3 4)= - 0,24
ry 1358 |31

iar entropia starii 4 este:
Sy =yt xglsh—5y)=3.65 +0,24 (9,247 —3,650 )= 5"%9K
Valorile marimilor caracteristice sunt date in tabelul mai jos:

Presiunea | Temperatua | Titlul EElE || S

Starea | = 0C. i % % <

1 1,194 -30 1 1640,53 9,247
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2 15,533 160 - 2038,58 9,247
3 15,533 40 0 609,14 4,830
4 1,194 -30 0,24 609,14 5

Debitul masic m de amoniac:

150
Qu _ouss 9/

(i,-i,) 1640 ,53 — 609 ,14 s
Puterea motorului M de antrenare a compresorului :

Py =Pc =m(i, —i;)= 01454 (2038 ,58 — 1640 ,53 ) = 57 ,87 kW
Fluxul cedat sursei calde:

Qy =m(i, —iz)=0,1454 (2038 ,58 — 609 ,14 ) = 207 ,87 kW .

Verificarea bilantului termic: Q , = Q, + P¢ =150 + 57,87 = 207 ,87 kW .
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CURS 3

AERUL UMED

1.1. Generalitati
Aerul umed este format dintr-un amestec de gaze cu naturi chimice diferite

care evolueaza in imediata apropiere a zonei de lichefiere a unora dintre
componenti. Dacad se considerd cd acest amestec este racit(la p=ct.), se
poate atinge o temperatura la care sa apara procesul de condensare a unui
component.

Legile lui Amagat si Dalton se pot aplica si pentru amestecuri de gaze reale,
erorile comise se incadreaza in limite admisibile ale calculului curent:

P=(P1+Pa+wu PpnlpT =2 PipT)

Aerul umed constituie cel mai important amestec  folosit ca agent
termodinamic in instalatiile termice cu gaze, cat si ca agent de incalzire sau
ricire. In aerul atmosferic umiditatea provine din evaporarea apei de pe
suprafete libere de apa sau de pe terenuri umede.Se considerd aerul umed ca
un amestec de aer uscat si vapori de apa.
Pentru partea uscatd corespunde compozitia volumicd(molara):

0, — 20,99%

N2 — 78,03%

Ar — 0,94%

CO,— 0,03%

H2 — 0,01%

Masa molara pentru aerul uscat va fi :
M, => v M, =28,97 kg /kmol

1.2. Marimile de stare ale aerului umed

Gradul de umiditate a aerului este dat prin:

- umiditate absoluta.

- umiditate relativa.

Umiditatea absoluta x este raportul intre cantitatea de vapori de apa din
m

\

aer si un kg de aer uscat : X =

ma
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X [kg vapori/l kg aer uscat] sau d [g vapori/1kg aer uscat].
Cantitatea totala de aer umed va fi (pentru un kg de aer uscat) :

m=1+x [aer uscat +vapori]
Umiditatea relativa ¢ reprezinta raportul dintre cantitatea de vapori pe care
o contine aerul la temperatura data t si cantitatea maxima de vapori pe care
poate sa o contina aerul la aceiasi temperatura:

my

m
100 %) ;o= ="—"—="-
sat s ps -V Ps
Considerind aerul umed ca un amestec de doua gaze, se scrie legea lui
Dalton: P=Pa*pv
unde :
Pa - presiunea partiala a aerului uscat ;
Py - presiunea partiala a vaporilor de apa ;
p - presiunea totala a acrului (masurata cu barometrul) .
Se disting situatiile:

- Daca py = psat (presiunea de saturatie la care Tncepe condensarea
vaporilor de apd),orice exces de umiditate va rdmane in stare lichida (lichid
saturat),deci se poate denumi aerul n aceasta stare ca aer saturat (cu vapori
de apd),cantitatea de vapori de apa iIn aceastd situatie este cantitatea
maxima(Msat).

- Daca py< psat , Umiditatea x va fi sub forma de vapori supraincalziti,
aerul fiind numit aer nesaturat. Pentru starea de saturatie ¢ =1 sau ¢ =
100%.

- Daca t < tg, vaporii de apa se vor condensa, presiunea lor partiald py
se va micsora, iar condensarea Se face pana cand py atinge valoarea presiunii
de saturatie corespunzitoare temperaturii t. In acest caz aerul umed va fi un
amestec de aer uscat si vapori umezi, adica aer suprasaturat.Umiditatea in
exces se prezinta sub forma de suspensie find (ceatd) sau masa lichida.
Dacamy,=0, ¢ =0,deci ¢ € [0,1] sau: 0% < ¢ < 100%.

¢ =
m

my=py-V:mg=ps-V, ¢=—"

Pentru calculele tehnice, in situatia in care ¢ < 1, vaporii fiind supraincalziti,
nu se comite o eroare prea mare (sub 2%), daca se considera acesti vapori

. A p p
drept gaz perfect si in acest caz : py = —— py=—2
r, - T re - T

v S
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< P
Rezultd : 0=—"; Py =0-pg
Ps
Se scriu ecuatiile de stare pentru aer uscat si pentru vapori de apa:
Pg-V=m,-r, - T, py-V=m,-r,-T

dar r,= 287,07 J/kgK, r,= 461,09 J/kgK

si rezulta :
x= v _Pv fa g Py _gep Py
a 'v. Pa Pa P=Dy
(p'ps
X =062 - ———=1f(p) = f(t)
p_(P'ps
Umiditatea maxima se obtine pentru @=1:
X max = Xg = 0,62 - s
p_ps

Daca se cunoaste umiditatea absoluta X, se pot calcula presiunile partiale
ale aerului uscat si vaporilor de apa :

[ p-X
py=—————

0,622 + X
| 0,622 -p
Pa=P-Py=———
| Y 0,622 +x

Constanta r a aerului umed se calculeaza astfel :
F=2 Wi Ty =Hy -Tg+uy- Ty

Pentru un amestec (1+x) kg de are umed: n, =1;n, = x sirezulta :

r=21-r,+u,-r, = 287 ,07 + x - 461 ,09

kg - K
Densitatea aerului umed va fi :
ma + mV pa pV
p = = =+
\Y, r,oT 1, -T
o . p
Se aduni si se scade termenul —
T
Pa Py Py Py py+P, Py 1 1
p = + + - = —(—=-—)
ra T r,-T ra~T ra~T ra~T T M ry

dar:
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pa+pv:p$i pv =(p'p5’

oo —P  oomms 2Ps
287 ,07 - T T
Se observa ca aerul umed este mai usor decit aerul uscat: Paer umed < Paer uscat-
Aceasta este si explicatia pentru care, in atmosfera, aerul umed de deasupra
suprafetei solului se ridica la indltime unde, datoritd scaderii temperaturii,
poate ajunge la temperatura de saturatie, la care umiditatea incepe sa se
condenseze, formand asfel norii.
Entalpia aerului umed este formata din entalpia aerului uscat si entalpia

vaporilor de apa : i=1-i, +x-i,

atunci :

in care : i, =Cp-t=1-t (kl/kg aer uscat )

lar din ecuatia Ramzin,suficient de precisa, rezulta :
iv=2490,67+1,967 t (kJ/kg vapori)

si inlocuind valorile numerice rezulta :

i=1-t+x(2490 +1,96 -t) (kJ/kg aer umed)
Relatiile deduse, prin considerarea aerului umed ca un amestec de gaze
perfecte, sunt suficient de precise in practica de proiectare a instalatiilor de
ventilatie si de climatizare.
Marea majoritate a calculelor se efectueaza cu ajutorul diagramei i-X,
intocmita pe baza ecuatiilor de mai sus, pentru presiunea atmosferica medie
a zonei geografice considerate.Calculul diagramei se face pentru cantitatea
(1+x) kg de aer umed.

1.3. Diagrama i-x a aerului umed

Pentru comoditatea trasarii curbelor i=ct s-a trasat ordonata entalpiilor la un
unghi de 45° fata de abscisa x; ordonata perpendiculard pe abscisa fiind
dusi din motive de prezentare grafica. Dreptele de i=ct fac unghiul de 45°
cu abscisa, iar ordonata entalpiilor nu se traseaza de obicei pe diagrama
(Fig.9.1)
Trasarea izotermei se face pe baza ecuatiei :

i=1-t+x(2490 +1,96 -t) = t(1+1,96 - x) + 2490 -x (kJ/kg)
care reprezintd ecuatia unei drepte (Fig. 9.2). Pentru trasarea izotermei se
determina doua puncte: punctul O de coordonate :x=0; i, = t-1 si punctul 1

de coordonate :x = Xj; i = i;. Odata cu cresterea temperaturii (sub x =ct),
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entalpia aerului umed creste mai repede decat a aerului uscat, astfel ca panta
izotermelor se mareste.

i i
+— i t2
IT lordonata 12 5
entalpijl{
_ i=ct N7 ! b
. IZCAE50
459 7 R
45° &
X X X
Fig.9.1. Diagrama i-x a Fig.9.2. Trasarea izotermei.
aerului umed.

Trasarea curbei de presiune partiala a vaporilor p, (Fig.9.3) se face pe
baza ecuatiei:
p-X
0,62 + X
unde p este presiunea pentru care

[ Pv

s-a Tntocmit diagramque obicei
1. @1 p=760 mmHg).
— Trasarea curbei de saturatie
/7 L Curba ¢ = 100% ( @=1)se obtine
din totalitatea punctelor rezultate
Pv } Dut 4 Pv din intersectia dreptelor t;=t; si
— X=X 1y = 0,622 —
X1 X P-Ps
Fig.9.3. Trasarea curbei de presiune Curba de saturatie imparte
partiald a vaporilor py, diagrama i-x n 2 zone(Fig.9.4) :

| - zona de deasupra curbei: aer nesaturat alcatuit din aer uscat si vapori
supraincalziti.

Il - zona de sub curba : aer suprasaturat format din aer uscat si vapori umezi,
in care umiditatea este formata din vapori saturati uscati si lichid saturat sub
forma de ceatd sau de condensat.
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| - aer nesaturat aer saturat

-

¢=100%
1 er suprasaturat
I r

Pv
} pvl

Fig.9.4. Trasarea curbei de saturatie.

Pv

Trasarea curbelor ¢ = ct.: pentru starea 1 se determina presiuneca py
corespunzatoare umiditatii absolute X; si apoi se determina presiunea la
saturatie s, care se citeste in dreptul intersectiei dintre t; si
¢=100%(Fig.9.5).

.. .o o . p
Umiditatea relativa se calculeazi cu relatia: ¢ = ——

Ps
Curbele ¢ = ct. care intersecteazd izoterma de fierbere (t=100°C) devin
normale la abscisa.

t =100°C
100%

X1 X1max X
Fig.95. T bel =ct.
i g rasarca curo€lor o=cC O stare
oarecare 1
01
Ny, eT100%
tj_ u S
tad r /
tr

Pv

—

X1 X1max X
Fig.9.6. Parametrii aerului umed.
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(Fig.9.6) este caracterizata prin :

-umiditatea relativa @.

-umiditatea absoluta X;.
-umiditatea
absolutd maxima
X1max-
-temperatura t; a
punctului de roua
r .La temperatura
tr apar primele
picaturi de apa,
prin racirea
aerului la x=ct.
-temperatura
termometrului
umed sau
temperatura
adiabatica tag.
- starea  de
saturatie S la care

corespunde Xmax-

1.4. Procese de tratare izobari a aerului umed

Tratarea aerului umed se face n instalatiile de conditionare si ventilare a

aerului. Aerul tratat trebuie sa aibd o anumitd stare termica (impusa de

conditiile de proiectare) caracterizata prin : t, X, @.

1.4.1. Incalzirea aerului umed

Se considera un canal de
| tratare a aerului(Fig.9.7) 1n
- X Xt
m Lo —sm . . . '
care circula debitul m de aer
umed si care trebuie incalzit(la

i . 02 X= ct.)pana la temperatura t;.
Incalzitorul | cedeazd aerului

/ ©=100% fluxul Q,: @, = m(iz-i1)
S Prin 1incalzire se micsoreaza
umiditatea relativa : @;>@>.
— Procedeul de calcul este

t
t

Pv

—
ge)
w
&

111

X=ct X
Fig.9.7. Tncalzirea acrului umed.
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urmatorul : cunoscind starea 1 a aerului (t;, @1 ) si debitul de aer, se
dimensioneaza incalzitorul | , astfel incit la iesirea acestuia aerul sa aiba
temperatura t,.

1.4.2. Racirea aerului umed

Procesul de racire este invers procesului de incdlzire.Umiditatea relativa se
micsoreaza continuu si, la un moment dat, se poate ajunge la =1, aerul
umed devenind saturat cu vapori de apa (Fig.9.8). In aceastd stare ry
temperatura t; se numeste temperatura de roua, deoarece sub aceasta
temperatura vaporii de apa condenseaza. Racind aerul in continuare (r;-2),
vaporii de apad condenseaza, micsorandu-se umiditatea absolutd X. Daca
temperatura scade sub t1, atunci aerul devine suprasaturat cu vapori, starea
aerului fiind un amestec de aer uscat si vapori umezi la saturatie care
condenseaza partial. Deoarece presiunea amestecului ramane constanta,
scaderea umiditatii absolute duce la scaderea presiunii partiale a vaporilor
de apa py si la scaderea temperaturii. Cantitatea de umiditate cedata ( Ax =
X1—X2 ) este evacuatd printr-un separator de umiditate S, asezat dupa
racitorul R. Calculul se face folosind parametrii din diagrama i-x.

_ ] Fluxul termic extras din aer
Xul INR7[S | Xalz este:
1l — — .

m m 2
i Qy, = m(iy —ip) [KW]
5% Debitul de condensat care este
evacuat va fi :

Mc=m(X; —X5) [ka/s]
Calculul se poate face si cu
¢=100% relatiile de calcul stabilite
anterior.
Se deosebesc doua cazuri :
— - daca to>t, , se face o ricire
uscata (nu  se  depune
Pv condens).
- daca t<t, , se face o racire
X2 Ay X1 X umed3a, iar prin separarea
condensatului se realizeaza si
uscarea aerului.

Fig.9.8. Racirea aerului umed.
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O metodid modernd de uscare a aerului comprimat constd in utilizarea
unei instalatii frigorifice (Fig.9.9).

CA
Aer din Q\ 2 6
atmosferd \—7 V
b 7
Spre REC
consumator
1é L
. @ MVL
5 . CF . 3
........................ K

¢apé*

Fig.9.9. Instalatie de uscare a aerului comprimat.

Instalatia cuprinde: CA- compresor de aer , REC - recuperator de frig, V-
vaporizator, CF - compresor frigorific, K- condensator, VL-ventil de
laminare, ---- -circuit de agent frigorific.

Functionare : Aerul comprimat (de exemplu la p=7 bari) este racit in REC
si apoi In vaporizatorul V. Prin racire se depune umiditate sub forma de
condens. Pentru ca starea aerului la iesire sa fie cat mai departata de curba
¢=100% (la =1 se mai poate depune restul de umiditate neevacuata), se
face o incalzire a aerului uscat (7-8) Tn REC.

Aceasti uscare se poate realiza pana la eliminarea totald a apei din aer. In
acest caz se foloseste o instalatie frigorifica care face o racire a aerului sub
0°C (cénd apa depusa ingheatd) si care sd functioneze alternativ cu doud
vaporizatoare: Tn timp ce un vaporizator functioneaza, celalalt se dezgheata.
Pentru o uscare si mai buna se pot folosi cartuse cu silicagel prin care se
trece aerul la iesire din instalatia frigorifica. Silicagelul are proprietatea de a
retine vaporii de apa.
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Reprezentarea in diagramele i-x (pentru aer) si Igp-i (pentru ciclul frigorific)
este data Fig.9.10 :

lgp i

i i . X7 X Xs
Fig.9.10. Uscarea aerului comprimat.

Depunerea de umiditate in REC :

rh Rec rﬁ(xs - Xe)
m - debitul de aer uscat
iar in vaporizatorul V se depune :

my =m(x, -Xx,)

Fluxurile termice schimbate:
JQREC = rﬁ(is —ig) = m(xs - X;)

Q. =mi, -i,)
Observatie : Pentru a se putea face calculul instalatiei de uscare trebuie mai
intai sa se traseze diagrama i-x la presiunea aerului comprimat. Diagramele
I-X existente in cartile de specialitate sunt trasate pentru presiunea
atmosferica de 760 mmHg.
Uscarea aerului este necesara deoarece prezenta apei in aer duce la :
- corodarea tubulaturii prin care circuld aerul comprimat ;
- Uzura mai rapidd a dispozitivelor si masinilor care lucreazd cu aer
comprimat ;
- inghetarea apei din aer pe conducte ;
-ruginirea imediatd a suprafetelor polizate cu polizoare pneumatice
(actionate cu aer comprimat);in aceasta situatie nu se poate aplica vopsirea
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suprafetelor decat dupa indepartarea ruginei.

Facand un calcul economic, se constatd cd aceastd metodd de uscare a
acrului prin frig este indicata,amortizarea instalatiei de uscare facandu-se in
aproximativ 4 ani.

1.4.3. Amestecarea aerului umed cu caracteristici diferite

Se cd se amestecd debitul m, de aer,cu parametrii i1,x; , cu debitul

m 2 ,avind parametrii iz, x(Fig.9.11).

i }
M1, iLXe m=mai+mz,isXs 0=100%
/
——
mu1, I1,X1
Xl Xa X2 X

Fig.9.11. Amestecarea aerului umed.

Entalpia amestecului va rezulta din ecuatia de bilant caloric :
My-ig+ma-i, = (M1+m2)-i,

mi-ig + ma-i,

Iy =

mi+moy
Mi-Xq+M2-X,

si similar pentru umiditatea X, : x, =

mi+mo

Ecuatiile de bilant caloric si masic Se mai scriu:
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mi(i=iy) =ma2(i, - i)

m1(x - x1) = M2 (X, - X)

Daci —L = n  rezulti: i—iy=n(i, —i)
m 2
X =Xy =n(Xy=X)
i—ip Q-

se elimina n si relatia devine: =
X - Xl X 2~ X

care reprezintd ecuatia unei drepte ce trece prin punctele 1 si 2, numita
dreapta de amestec: i=f(x).

Pentru determinarea starii a de amestec se determind entalpia i, cu relatia
de mai sus (sau umiditatea absolutd X,), iar punctul a se gaseste la
intersectia dintre dreapta 1-2 si dreapta i=i, (SaU X = X,).

01

ty

AX

Xa X

Fig. 9.12. Amestecarea aerului (starea finala a
amestecului este a'.)

Odata stabilita starea a, se pot citi din diagrama :@g, ta, Pva-

Daca dreapta de amestec 1-2 intersecteazd curba de saturatie, Starea
amestecului ar fi a; se observa ca starea a este Th zona aerului suprasaturat
(Fig.9.12). Neglijand entalpia condensatului fata de a aerului saturat , starea
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corespunzatoare amestecului va fi starea a , situata pe curba de saturatie si
care are entalpia egala cu a amestecului ( i,. <i,.). Excesul de umiditate

poate fi eliminat prin separare mecanica.
1.4.4. Evaporarea apei de pe suprafete libere

i o1 Se considera ca aerul umed
cu starea 1 circuld printr-un
t, 1 ©=100% canal peste o zond cu
—— / apa(Fig.9.13). Daca peretii
tog canalglui sunt termoizolati,
— i=ct. atunci ”céldu'ra necesara
evaporarii apei este preluata
de la aer, deci entalpia
amestecului ramane
neschimbata.
Starea 2 se afla la intersectia
X curbelor @=1 si i=ct.
Procesul trebuie descompus
— Xo,1 n trei faze :
— | - O cantitate de apa se
— evapora si se amestecd cu
aerul, marindu-i umiditatea
absolutd X (presiunea pratiala
a vaporilor creste).
Il - Prin absorbtia caldurii de
catre apa care se evapora,

X1 X2

X111

Fig. 9.13. Evaporarea apei.

aerul se raceste.

Il - Aerul se va rdci pana ce va atinge o temperatura de echilibru pentru
care cedarea de caldura de catre aer este egala cu caldura de vaporizare a
apei. Aceasta temperatura se numeste temperatura de saturatie adiabatica
tag Sau temperatura termometrului umed. Ultima denumire se datoreaza
faptului ca aceasta temperaturda se masoara cu un termometru al carui
rezervor este nvelit intr-o tesatura textila umeda si situat in curentul de aer.
Pentru masurarea parametrilor aerului umed se foloseste aparatul numit
psichrometrul Assman.

1.4.5. Umidificarea aerului

Umidificarea aerului este necesarda pentru climatizarea aerului si se
realizeaza prin pulverizare cu apd sau abur saturat. Se considerd debitul de
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aer m cu starea initiala 1 (t;,X1)si care trebuic umidificat pana la starea 2

(t2,X2). Debitul de umidificare m apa €Ste sub forma de apa injectata fin sau
sub forma de abur injectat. Pentru 1 kg de aer uscat se pulverizeaza

cantitatea de umiditate: oo aea

[kg umiditate/kg aer uscat]

L €0=2500

Fig.9.14. Diagrama i-x: umidificarea
aerului umed.

Dupa umidificare (Fig.9.14), umiditatea absolutd va creste cu: Ax (kg
umid./kg aer uscat),iar entalpia amestecului creste cu: Ai=n -i, (kd/kg aer
uscat), unde:
Ia - entalpia agentului de umidificare (kJ/kg umid.).
Se defineste directia sau raza procesului raportul:

Q m@,-i,)  i,-i,  Ai KkJ

& = = = = —

: : X, — X Ax' kg . umiditate
M apa m(x, —x,) 2 1 g

Q ,rﬁ - fluxul de caldura si debitul de umiditate schimbate de aer in timpul
proceselui de umidificare.
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Se obisnuieste ca directia sa fie
marcata in diagrama i-xX prin
segmente de dreapta ce
reprezintd diferite valori ale
sale. Deoarece ¢ e [-o ,4+x ], S€
deosebesc urmatoarele cazuri
particulare(Fig.9.15):

-pentru x=ct:
&=+ - Iincalzire uscata;
& = —o - racire uscata (1-2;).
Xoc X -pentru i=ct:
apa ¢ = 0 -umidificare adiabatica (1-
~ ~ (abur) 2ad)

-pentru t=0 °C:

X1,i1 m X2,i2 £, = 2500 ;izoterma t=0°C este

—_—

paraleld cu e,

—100 O~
Fig. 9.15. Diagrama i-x: cazuri de -pentru t=100 °C: .
umidificare cu apa sau abur. £ = 2689 ; izoterma t=100°C

este paralela cue,, .

Observatie : Cunoscind starea initiala si unul din parametrii starii finale 2,
se poate determina starea finala ducind o paralela din starea 1 la directia
procesului si intersectind-0 cu curba parametrului cunoscut. Pulverizarea
apei se poate face adiabatic sau politropic.

e In cazul pulverizarii adiabatice, sistemul apa-aer nu schimba caldura
cu mediul exterior,dar in interiorul sistemului poate avea loc un schimb de
cildura intre apa si aer.In ecuatiile de bilant se considera ci debitul de aer

nu se modificd in decursul procesului(m >> m . ).
Ecuatia de bilant termic:

t =m-i,

m-1y + M apa 'Cpapa " tapa

papa ~ “apa

Ecuatia de bilant masic:
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Mm-X, + Maa = M-X,

M apa

X, =X, =
m
Rezulta ca directia procesului de umidificare adiabatica este :
Ai _ kJ
€= "= Cpgap -tapa =lgpa = 418 -tapa ;

AX kg . umiditate

adica directia procesului este foarte aproape de cea a izentalpei pentru
cares = 0.
e In cazul procesului politropic, sistemul aer-apa schimba fluxul de

caldura @, cu mediul exterior, iar ecuatia bilantului termic este:

m'i1+mapa'0papa ~tapa +Q, =m-i,

S-a considerat ca fluxul termic Q , patrunde din exterior in sistem.
Ecuatia bilantului de masa este aceeasi ca la pulverizarea adiabatica:

m'X1+mapa :m~X2
Directia € se calculeaza cu relatia :
Ai Qe

g=—=¢ e +
apa apa
Ay pap p

M apa
In diagrama i-x (Fig.9.15) sunt reprezentate diverse procedee de
pulverizare a apei : 1-2a, 1-2b, 1-2ad, 1-2c, 1-2d.
e n cazul umidificirii cu abur ecuatiile de bilant termic si masic sunt :

Jm~|1+mv-tv =m-i,

{m-x1+mvzm-x2

unde:

m . (Kg/s)- debitul masic al vaporilor (abur saturat).
iv (kJ/kg) - entalpia aburului.
Entalpia vaporilor de apa la t;=100 OC este:
i,=c . -t +(200 -23-t)=28 kIKkg

v p apa s
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Directia € este:

s A i, = 2689 kJ/kg
Ax

dar &, =2689 , deci procesul se va desfasura dupa directia izotermei de
100 °C(1-2b in diagrama i-x).

1.5. APLICATI

Problema 1 Sa se determine fluxul termic necesar pentru a incalzi debitul

kg

m=0,2 de aer de la temperatura de 20°c péana la temperatura de

80 "c . Umiditatea relativa initiald este de 50%, iar presiunea barometrica a
aerului este p = 1013 ,33 mbari

Incalzirea aerului umed se face sub umiditate absolutdi constanta.
Rezolvarearapida poate fi facuta cu ajutorul diagramei i - x , fluxul termic

fiind : Q=m(i,-i,).
La intersectia dintret, =20°C cu ¢, =5 % se afla starea 1 pentru care

ilzssk%g.

Pe aceeasi dreapta de x=ct, la intersectia cu t, = 80 °C , se citeste valoarea
entalpiei i, - 98 k%g

Fluxul termic va fi: Q = 0,2(98 — 38) = 12 kw .

Pentru un calcul mai exact se pot folosi ecuatiile uzuale pentru aerul umed.
Din ecuatia entalpiei: i = t = x (2490 + 1,9 -t)

aplicata pentru cele doua temperaturit, si t, (pentru x, = x, ), se obtine:

Q=m(,-i)=m(t, -t) L+196 -x)
unde:

0,622 -9 -p,
X=—————"—"—.

P=—¢ Py
Din tabelul de vapori la saturatie, pentru t = 20 °c , corespunde o presiune
p.. = 23,37 moari si, inlocuind, se obtine:
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0,622 -0,5-23,37 kg
X = - 0,00725 v
1013 ,33 - 0,5 - 23,37 kg ,

iar fluxul va fi: @ = 0,2 (80 —20)-(1+1,96 -0,00725 ) =12 17 kW .

Eroarea dintre valoarea calculata, pe baza utilizarii diagramei, si valoarea

calculata dupa ecuatiile caracteristice (considerate ca fiind exacte) va fi:
1217 -12

e = 100 =1,3% , deci nesemnificativa.
12 17

Problema 2 Starea aerului la intrarea Tntr-un racitor este: t, = 25 °C

@, = 60 % . Sa se determine fluxul cedat, astfel incat temperatura aerului sa

1

fie de 10°c la saturatie (starea de la iesirea din racitor), precum si
umiditatea condensatd. Debitul de aer este m - Zk%, jar prsiunea

barometricd p, = 1013 ,33 mbari

Starea initiala 1 este determinatd de intersectia dintre izoterma de 25°c si
curba ¢ =60% . Starea 2 se afla pe izoterma de 10°C si se observa ca

intersectia izotermei cu curba de saturatie are loc la umiditate absolutd mai
mica decat umiditatea starii initiale (racire umeda). Va rezulta ca racirea este
insotitd de condensare, starea finald 2 se va gasi la intersectia dintre

izoterma de 10°c Si ¢ =100 % . Fluxul termic cedat de aer prin racire este:

Q = m(i, - i,), iar debitul de condens va fi: mw. = m(x, - x,).
Din diagrama rezulta:

. kJ . _ ] 73kgv .
|l_55/kga,x1_12 10 A}
— kJ . _ ) 73kgv

|2_28/kga,x2—7,510 A

Se calculeaza: Q = 2-(55 - 28) = 54 kw ;

3

M =2-(12 ~7,5)-10 ° = 9.10 *kg\s.
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Problema 3 Tntr-o instalatie de conditionare a aerului se amesteca debitul
de aer m, = 2"9/, CuUt,=30°C si p,=70%, cu debitul m, :1"&%,
S S

avand t,=10°C si ¢, =20% . Sd se determine temperatura, umiditatea
relativa si absoluta, precum si entalpia amestecului.
Pentrut=30°C : p_, = 42,41 mbari p,=¢, P, = 29,68 mbari

0,622 29,68 kg
X, = - 0,01876 v X
1013 ,33 — 29 ,68 kg ,

i, =30 +0,01876 (249 +1,9 -30)= 77,66 K
1 kg

a

Pentrut=10°C : p,, =12,27 mbari ; p,6 = 2,454 mbari |

sat

0,622 -2,454 kg
X, = —————— — 0,00151 v ;
1013 ,33 — 2,45 kg ,

i, =10 + 0,00151 (2490 +1,9 -10 )=13,79 ky

kg ,
. . m . o
Raportul dintre debite este: n = —% = 0,5 si rezulta:
mi
i,+n-i, 77,66 +0,5-13,79
i= 2 2 - = 56,37 "V ;
1+4n 15 kg,
X, +n-x, 18,76 +05-151 _
x = L 2 _ 10 P -13.10 09/
1+n 15 kg,

Din ecuatia entalpiei medii se obtine temperatura t:
i— 2490 -x 56 ,37 + 2490 -0,013
1+1,9 -x B 1+1,9 -0,013

= 28,79 mbari

= 23,41°C , pentru care

presiunea de saturatie este: p

sat

Din ecuatia umiditatii absolute rezulta:
3

p-Xx 1013 -13 -10 - . - .
, = = = 20,74 mhari , 1ar umiditatea relativa este:
062 +x 0,62 +0,013
20,74
0 = Pv _ =072 (72%)
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CURS 4

METODA EXERGETICA DE ANALIZA
TERMODINAMICA

1.1. Generalitati

Pentru analiza proceselor energetice din instalatiile si masinile termice
termodinamica tehnica recurge la 3 metode:
I — METODA CICLURILOR: se compard 7,.¢,,¢ cu valorile

corespunzatoare ciclului Carnot, rezultdind pierderea totald de energie

PT

I - METODA POTENTIALELOR: se bazeaza pe capacitatea de eliberare a
energiei mecanice caracteristice fluxurilor de substanta si energie (se aplica
n termodinamica chimica).

Il — METODA EXERGETICA: caracterizeazi resursele energetice ale
sistemului termodinamic ST in conditiile unui mediu exterior dat (p,,T, ).

EXERGIA (Rant—1953) reprezinta lucrul mecanic maxim 1__ care Se poate

transforma in lucru mecanic util, in evolutia ST din starea datd pana la

starea de echilibru cu mediul ambiant. Se Intdlnesc urmatoarele forme de

exergie:

a) Exergia fluxului de substanta :
a-1. termomecanicd, adica 1,

(p,T) lastarea(p,.T,).

a-2: chimica, adica 1,

X

obtinut prin trecerea ST de la starea

C

obtinut prin egalarea potentialelor chimice

intre componentii ST si cei ai mediului ambiant.
b) Exergia fluxului de cildura este acea parte a caldurii care se poate
transforma in orice alta forma de energie (deci sil__ util).

c) Exergia radiatiei: | _ ce se poate obtine pe baza energiei radiante(la T, ).

d) Exergia substantei aflate in mediu inchis: | . ce se poate obtine cand
ST trece da la starea (p, T) la starea(p,, T, ).
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1.2. Exergia cildurii Eg

Pentru un proces ciclic parcurs de un ST, considerand ansamblul SC (sursa

calda), ST, SR (sursa rece-mediu ambiant) ca fiind adiabatic, se poate scrie:
ASy, +AS,, +AS, =0 (A)

sC

Caldura cedata de sursa calda va fi:
2
Qe =Qyp = L T -ds

si este primitd de ST care efectueazd L ., , adica exergia calduriiE  :

rev 2

L = (EQ)lz =Qy, - |Qo,w|: Qu ~ (Ao)lz
(A,), - energia cildurii (Rant, 1962), adici acea parte de caldurd

netransformabild in lucru mecanic. Variatiille de entropie sunt:

(

IASST = 0 (ST reversibil )

| 2 56Q

{ASg =~ X T

|

| ‘QOrev (AQ)lz
|AS,, =AS, = =

[ TO TO

Inlocuind in relatia (A) rezulta:

iar (e, ), vafi

Lrev = (EQ)12 =Q, 7(AQ)12 = J‘:é‘Q *To :g: J‘:[l:—_o}5Q

T, . <
unde: ¢, =1- —= - factor exergetic de temperatura.
T
Deci:

J(EQ)M - J'lzge .é‘Q = gem 'le;
(Ag), =[a-0)50=(-0,)Q,;

T . , 5
unde:o, =1- —= - factor exergetic mediu de temperatura
T

m
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O

T, -~ s - temperatura termodinamicd medie
AS As,

.
SC
Q, = (Ey), +(Ag),
L. = (Eq),
Q.. [=(a,),
SR To

Fig. 10.1. Diagrama T-S: ST direct.

Se deosebesc 2 situatii:
| - pentru ST direct (Fig. 10.1, Q—L), T>T1,, T >T,:

Il — pentru ST inversat (Fig.10.2, L—Q), T, <T,:

(EQ)12 :[1_ TO Jle <O

T

m,

T
= [ ° —1]Q12 - 1., consumat de ST.

Qi _ 4w

Tm2:
AS g Asg
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Fig. 10.2 Diagrama T-S: ST inversat.

1.3. Randamentul exergetic
Acest randament aratd masura in care exergia consumata Intr-un proces

termic (£, ) se regdseste sub formd de efect exergetic util, adica gradul de
reversibilitate al unui proces ciclic:

u

Eq Eq Eq

unde: e, - consumul de exergie.

Mex =

E, - exergia utila.
7 — pierderile de exergie.
Ecuatia de bilanf exergetic este:  E, =E_ + 7
In Fig.10.3. se prezinta bilantul exergetic pentru o masini termici (ST
reversibil si ireversibil).
In general, se poate scrie ci energia E este:
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E=E_+A_ =ct.
Se pot formula astfel cele doua principii ale Termodinamicii:
Principiul I: In toate transformarile energiei: €+ A = ct .
Principiul al 1l lea: in procesele ireversibile exergia se transforma in
anergie (anergia nu poate fi transformata in exergie).

SURSA SURSA
< Q < o,
e > leEtoe
Q Oirev o P
T, <>
MEDIU AMBIANT MEDIU AMBIANT
L
7 ex rev = =1 oy rov = Lrev :1_7[_
E Q . E o E o
a. ST- reversibil b. ST- ireversibil
Fig. 10.3 Bilantul exergetic pentru: a-ST reversibil, b-ST
ireversibil.

1.4. Exergia ST deschis in curgere stabilizata (exergie termomecanica)
Se considerd un debit de substantd cu parametrii p,,i,, T,,s, care trebuie
adus la starea de echilibru cu mediul ambiant (p,,T,.i,.s,) prin
transformdri  reversibile = (adiabatd =+  izoterma), obtinandu-
sel, (Fig.10.4).Exergia specificd pentru transformarile 1-a, a-0 va fi:

= (il _ioc)+T0(SO _Sa): Aria alaOca >0

e, = + 1

ta—0
Dar: i, = lg, Sq = 1 sl rezulta:

=1
tmax -«
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ey = (iy —ig)-To(sy ~sg)
sau, Tn general, se poate scrie: e = (i—i,)- T,(s - s,)
e=i-[ig+To(s-sy)]=i-a
unde a este anergia specifica: a =i, + T (s-s,)

Rezultica: e+a=1=ct.
Exergia specifica e nu depinde de originea de calcul a entalpiei i sau a
entalpiei s, dar anergia a depinde de valoarea entalpiei io.

P4 TIKk
1 M
T, [
=0
v/
y
)
o 0
q a-0 TO é _,(i%
/ q _ — I
/-’ a-0 to—
_ ﬁ’f/fffffffffff/ff/ﬁ >
vim® /kg ] S, =8, S, s [J/kgK]

Fig.10.4 . Destinderea gazului:1- o - destindere adiabata ;
a - 0 -destindere izoterma.

Variatia elementard a exergiei este: de = di — T, -ds

. dT dv dT d
Dar: di =c, -dT sldsch__(_\ dp = ¢, — 1
T dT J, T p
Rezulta:
T, dp
de = (1——)-(:p dT +r-T, — =de, +dep
T p
unde: er — exergia termica.
€p — exergia mecanica.
Valoarea exegiei e se poate calcula prin integrare:
T P
T d
e=e, +e, = cpf(l——o)dT + r-TOJ'—p: C, 0 (T=T)+r-To-In Ly
T p Po

To Po
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T . . g
unde:o, =1- —>- -factor exergetic mediu de temperaturi.
T

m

Exergia totala este: E =m-e (J).

Fluxul de exergie: E-mee (W).

1.5. Aplicarea metodei exergetice in studiul ciclurilor ireversibile
directe

Exergia caldurii (lucrul mecanic maxim) intr-un ciclu ireversibil este:
Eo=Q-A, =L ,c= L+HQO+ZHi
unde: L — lucrul mecanic obtinut intr-un ciclu ireversibil.
M, = ‘E QD‘ - pierderea externd a exergiei caldurii cedate mediului
ambiant, deci datorita ireversibilitatii externe.
> 1, - pierderi cauzate de ireversibilitatea proceselor interne

descrise de ST (frecare, laminare), deci datorita ireversibilititii interne.

A, - anergia caldurii primita de ST de la sursa calda SC.

Randamentul exergetic, care arata gradul de ireversibilitate al ciclului,va
fi:

L Z I, + 10,

nex =——=1- S —
EQ EQ

Randamentul termic al ciclului este:

L L Eq Q-A, A,
771:_:_'_:779( - :nex 1-— :nex'nc
Q Q

unde mc este ranamentul ciclului Carnot, care ar functiona intre aceleasi
limite de temperatura ca si ciclul ireversibil considerat:

Ecuatia de bilant termic este: Q =L + |Q O|
unde: |Q0|:AQ+HQD+ZHi
Bilantul energetic — exergetic este dat in diagrama Sankey (Fig.10.5).




8 TERMOTEHNICA

100%
/ Q( )

SC Q
/E 7N a
Q
=L

|
Q EQ max C |
|
|
L // ) L
e
0. |
SR |
7 |
27|
J
L (m :h:nc 77W
L Q Y,

Fig.10.5. Diagrama Sankey.

Daca se considera exergia chimica a combustibilului Eg ca nivel de
referinta, se poate scrie:

€o
unde: H . [kJ/kg] - puterea calorica a combustibilului.
e, [kJ/kg] - exergia chimica specifica a combustibilului.

Randamentul exergetic mai poate fi exprimat astfel:
L L Eg H
M ex :Eb :EQ.Eb T Mex oy " eX ardere :nt.;
C C

unde: E_, =m_ -e,-exergia chimicaa combustibilului.
M¢, - masa combustibilului.
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1.6. APLICATII

Problema 1 Sa se determine variatia exergiei specifice a unui gaz ideal,cu
M = 32 k%mol si y = 1,4, care executd o destindere izentropica de la p1=5

bari si t3=300 “C péana la p,=1,5 bari. Parametrii aerului exterior sunt:
p, =1lbar , t, =15°C .

Variatia exergiei pentru transformarea fara schimb de caldura este:
AE=E,-E,=(,-1,)-T,(s,-5s,)
care, pentru o transformare izentropica a gazului ideal(s, = s, ), are forma:
E,-E,=l,—-1l,=m.-c (T, -T,)

Se calculeaza :

R 8314 3 y-r 1,4-259 .8 3
r:—:—:259,8/ ;C = = = 909 ’3/
M 32 kgk =7, g 0,4 kg -grd
) "
P, 14 (1‘5W1,4
T,=T,|—*% =473 | — = 406 ,2K
P,
Variatia exergiei specifice:
~T,)=909 ,3-10 °(573 — 406 ,2) =151 ,7 k%g

e,-e, :cp(T1

Problema 2 Sa se studieze, din punct de vedere energetic si exergetic,
compresia 1-2 dintr-un compresor, in care se comprima aer din exterior cu
p,=p,=1bar §it, =t, =20"C panala p, = 5bari , exponentul compresiei
politropice fiind n = 1,43 , in ipotezele in care compresia este:

Adiabata cu frecare.
Politropa reversibila.
Sa se traseze diagramele fluxurilor energetice si exergetice.

C J L
Pentru aer: r = 287 /kgK siA=14.

Caldurile specifice sunt:



10 TERMOTEHNICA

BT _ g 5%
c,=—=—"= ,
y-1 04 kg -K

c =y-c. =1,4-717 5=1004 59

n-y 1,43 - 1,4 ]
c,=c¢c,- =77 5-——=150,06
n-1 0,43 kg - K
Temperatura de la sfarsitul compresiei izentropice:
r-1 0,4
p, |’ 514
T, =T~ =29 (—\ = 464 1K
P, (1)

Temperatura de la sfarsitul compresiei de exponent n = 1,43 :

n-1 0,43

o 5\ 1.4
T, = Tl[p—zJ = 293 (—) = 475 4K

P,
Adiabata cu frecare.

Lucru mecanic tehnic ideal (1-2t):
lo=1y =(i,-i,)=c,(T,-T,)=1004 5(293 — 461 1)=-1,689 -10° %g
Lucrul mecanic tehnic real (comprimare cu frecare):

I =(i,-i,)=c (T, ~T,)=1004 5(293 - 475 ,4)= -1,832 -105%g

I =1, =-183 2 %

Randamentul adiabatic al compresiei:

| i, —i 1,689

-t _ 2t
M = -
|
r

i i, 1,832

-100 = 92 ,2%
Calculul exergetic:

Idisp = (el - ez)_To 'ASV y Unde el =0

ezz(iz_io)_To(sz_so)
i, —i,=c,(T,-T,)=1004 5(475 ,4 - 293 ) = 1,832 -105%

e,=18%2 -10° -7,009 -10°=1,761 -10° %g
Caldura de frecare q, :

Asadar:



TERMOTEHNICA 11

q, =c¢,(T,-T,)=150,06 (475 ,4 — 293 )= 9,131 .103%g =T, As,

si variatia ireversibilad a entropiei mediului exterior:

disp

| =-1,761 -10° - 9,131 -10 °® = —1,8%2 .105%9

Rezultd o diferentd de numai 2K/ fata de valoarea gasita prin calculul

kg
anterior.

Randamentul exergetic:

e,—e, 176 1

2 1

Ny = 100 =95 1% .
o 185 2
Id' TQAS
IS
a1 5 =i, 185 ,2
€1 €2
Fluxul energetic Fluxul exergetic
Pentru fluxul energetic: Pentru fluxul exergetic:
i,=c, T, =10045 -203 = 294 ,3% e, =0
- ky
e, =176 1
i,=c, T,=10045 -475 4 = 477 ,5%9 ’ kg

| =185 2K
| =183 2K/ disp %g
r kg7 kJ
T -As. =913l
-] = K/ - 0 v %
q, =1, = 9,131 AJ g

| =168 9K
id ! /kg
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Politropa reversibila
Lucrul mecanic politropic:

n 1,43 5 ]
| = (T, - T,)=——-287 (293 - 475 ,4)= -1,741 -10 /
pol 1 2 k

n-1 0,43 9

Schimbul de caldura prin incinta:

9, =¢,(T,—T,)=50,06(475 ,4 - 293 )= 9,131 -103%g

Entalpiile finale si initiale:
P _ kJ s kJ
ip=c, T, =204 '3/kg i, = 477 ,s/kg
Lucrul mecanic disponibil:
lyg =l =0, — (i, —i,)=9313 — (477 5-204 3)=-173 ,9 k%g
Bilantul energetic:

i +1,+q, =i, < 204 3+174 1+93=477 5 (diferentdde 0,2 K . )

Calculul exergetic: e,=0;e, =17 ,1%
Caldura disponibila este:
2T =T,
— - - _ 2k
qdisp _J‘l T aq_qlz_TO(SZ—Sl)—9,13—7,1—2%g
Bilantul exergetic este: L + Gy =€, & 174 142 =176 1 k%g

Fluxurile energetice si exergetice sunt ilustrate in continuare:

. Qdisp
I, €2

I rev

Fluxul energetic Fluxul exergetic
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Fluxul energetic: Fluxul exergetic:

i, =204 ,3ky e, =0
kg .
e, =176 ,1/
i, = 477 ,5ky ’ kg
kg

Idis =174 1 ky
I, =174 1 k%g ? kg
Ay = 2 ky
12 , kg

Problema 3 Sa se analizeze , din punct de vedere energetic si exergetic,
destinderea politropica cu frecare a unui gaz ideal ( M =28 k%ml X
y =1,4).Gazul se destinde de la p,=10bari i t, =400 °C pand la
p, =15bari . Exponentul politropei este n=1,35, iar in lipsa frecarii
exponentul ar fi n, =1,33 .

Parametrii mediului exterior sunt: p, = 1bar ; t, =20 °C .

Parametrii caracteristici ai gazului sunt:

y-r 1,429 9 ]
c, = = = 1039 /
v -1 0,4 kg - grd

a. Analiza energetica

n-1 0,35
o n 1,5
Temperatura finald T, este: T, = T,| -2 _ora [ )N |4 sk
P1 (10 )
Temperatura gazului la sfarsitul destinderii fara frecare:
np-1 0,38

. n 1,5
Ty =T, 22| ™ _ers (—11’38 =399 ,2K
Pq (10 )
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Caldura introdusa prin incinta este:

no—y . 1,38 - 1,4 ]
q, =c, (T, -7, )= 37> —""(309 2~ 673 )10 ° =10 ,7"%
n,-1 0,3 kg
Caldura totala primita de gaz este:
n-y 1,35 - 1,4 .
4, =0,=q, +q,=¢, (T,-T,)=742 3————(411 5-673 JI0 ~ = 27,73k /kg

n-1 0,3
Caldura primita prin frecare este:

qf :qt_qrev =27 !73 _1017:17103 k%g

Lucrul mecanic politropic corespunzator exponentului real n este:
n

id

1,35 .
r(T,-T,)=——29% ,9(673 — 411 ,5)10 = 299 ,5ky
n-1 0,35 kg

Lucru mecanic real:
I, =1, -q, =29 ,5-17 ,03 = 282 ,5%9

Lucrul mecanic al politropei fara frecare:

n N : :
= —2 (T, -T,)=—""—29% ,9(673 -39 ,2)10 ° = 295 ,2%

1 2

-1 0,38

rev
1

Se observacal <1 .

v

Entalpia initiald i, i entalpia finald i, sunt:
i,=c, T, =103 -673 = 699 ,3%g

=c,-T, =108 -411 5= 427 ,5ky

i kg

2
Bilantul energetic poate fi scris sub forma:

+1, -0, 69 ,3+10,7 =427 5+ 282 ,SKV

i, +q, =i, +1 =i ko

2

Randamentul destinderii:

100 =95 ,7% .
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b.Analiza exergetica
Exergia initiald e, : e, =(i,—i,)-T,(s, -s,)
unde: ip=c, T, =1,039 293 =304 4 k%g
T,(s,-s,)=r1-T, -In(p—s]

Po
: T, ) (28 )57 _
lar: p,=p,| — =10 — = 0,5445 bari

T, (673 )

! K
T,(s, -s,)=10,299 -293 -In ——— = 52,88 %g
0,545

e, = (69 ,3-304 ,4)-52,88 = 342 ,oky

kg
Exergia finald e, : e,=(i,-i,)-T,(s,-5s,)
Ps
T,(s,=s,)=r-T, -In| —
Po
. 14
T, |7 (293 Ww )
P, =P, — =15 = 0,4569 bari
T, | 411 ,5 )
0,4569
T,(s,—5,)=0,299 -293 -In ———— = —68 14 k] / kg
1

e, = (427 5-304 ,4)- 68,14 =54,% %

Variatia entropiei politropei reale:

n-y T, 1,35 -1,4 411 5
s,-Ss, =¢C, - In — = 0,7423 In = 0,05217 kJ /kgK
n-1 T, 0,35 673
Variatia ireversibild a entropiei specifice sursei reci datorita frecarii:
17 ,03
as, < dr_ - 0,05812 ky L (T, s, =q,)
T, 2% kgk

Exergia schimbului de caldura:
2T - T

9 uip =L - 89 =q, - T,(s,—s,)= 27,73 — 293 -0,05217 =12 ,44 k%g

Lucrul mecanic disponibil este:
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ly = (e, —€,)+qy, ~T,-As, = (342 ,0-54,9)+12 44 —17 03 = 282 ,5%9

Se constata ca valoarea lui lgisp €ste aceeasi cu valoarea lui 1, calculata prin
metoda anterioara .
Bilanful exergetic:

_ k)
e, =342 ,0 Ag >
_ Kl Qdisp
e, = 54,9 /kg
k e °2
Gy =12.44 19/ 1

T, As, =17 ,03 k%g
_ K
lp = 282 .5 %g
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CURS 5
COMBUSTIBILII.ARDEREA COMBUSTIBILILOR

1.1. Generalititi; caracteristicile combustibililor

Ponderea diverselor surse de energie pe plan mondial este:

- Petrol: 30%

- Carbune si derivati: 30%

- Gaze naturale: 13%

- Energie nucleara: 12%

- Energie hidraulica: 5%

- Energie solara: 5% (SUA 12%)

- Bioenergie+alte surse: 5%.

Céldura din procesele termice se obtine, in general, prin arderea
combustibililor.

Prin ardere se intelege un proces de oxidare rapida exotermica a
substantelor combustibile.

Prin combustibil se intelege substanta combustibila care este destinata
arderii pentru a se obtine caldura utilizabila.

Prin comburant se intelege substanta care furnizeaza oxigenul necesar
arderii combustibilului. In procesul de ardere substantele combustibile
reactioneaza exotermic cu oxigenul formand oxizi. Pentru ca o substanta
combustibild sa poata fi utilizata drept combustibil trebuie sa indeplineasca
conditiile:

- Compusii sdi de ardere nu trebuie sa atace peretii camerei de ardere;

- Sa poata fi aprins cu usurinta, dar sd nu prezinte pericol la manipulare prin
autoaprindere necontrolata sau explozii;

- Sa se gaseasca in cantitate suficienta;

- Prin ardere sa elibereze o cantitate cdt mai mare de cadldurd la o
temperaturd cat mai inalta;

- Reziduurile solide ale arderii (cenusa) sa nu infunde rapid orificiile de
intrare a comburantului;

- Sé aiba pret de cost scazut;

- S@ nu aiba utilizari mult mai economice ca materie prima utilizata in alte
ramuri industriale; aceasta conditie este foarte greu de indeplinit in
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economia moderna, deoarece din combustibilii actuali se pot obtine produse
mai valoroase prin prelucrare fizico-chimica.

Conditiile de mai sus sunt indeplinite de substantele organice in compozitia
carora intra: carbon, hidrogen si sulf( C, H,, S). Pe langa aceste elemente
combustibile Tn compozifia combustibililor naturali si artificiali intra si
substante necombustibile, denumite balast, care absoarb céaldura de la
produsele formate prin ardere si provoaca astfel scaderea temperaturii de
ardere. O parte din balastul combustibilului se prezintd sub stare gazoasa
(O3, N2, umiditate), care se amesteca cu oxizii gazosi, formand gazele de
ardere sau gazele arse, iar o parte din balast raimane in stare solida (cenusa)
care se depune in camera de ardere.Pentru scrierea ecuatiilor de ardere este
necesard cunoasterea compozitiei combustibilului, care se poate determina
prin analizd de laborator.Compozitia combustibilului solid sau lichid este
indicatd de obicei prin participatia masica a componentilor exprimata in:

['kg - component 1
| kg -comb |

Participatiile componentilor pentru combustibili gazosi sunt exprimate in :

[Nm 2 1 .
LNm Am ¥ . comb J sa [kmO"4mol - comb ]

Notand participatiile masice prin simbolurile chimice ale componentilor,

compozitia unui combustibil solid sau lichid se exprima sub forma:
c+s+h+o+n+u+a-=1kg

sau : c% +s% +h% +0% +n% +u% +a% =100 kg

Denumirea de analiza elementara este conventionald, deoarece umiditatea

U st cenusa a nu sunt elemente chimice. Analiza elementara a

combustibililor solizi si lichizi este o operatie foarte laborioasa si necesita

aparatura specializata.

Analiza imediata este o analiza simplificata si in prima operatie se elimina

umiditatea. Aceastd umiditate poate fi consideratad ca umiditate libera sau

umiditate de constitutie (legata de constitutia moleculei de combustibil).

Umiditatea libera (externd) poate fi inlaturata prin uscarea combustibilului

in aer la temperatura obisnuita atmosferica sau prin incélzire in spatiu inchis

lat=102"+105"C .

Daca se analizeaza 1kg de combustibil solid, dupa inlaturarea umiditatii U

ramane substanta uscata, notata conventional cu R: R =1-U (kg)
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Incalzind substanta uscatd in spatiu inchis si in lipsa oxigenului pana la

temperaturi de 870°:900°C, vor distila substantele volatile, notate

conventional cu V, formate din hidrocarburi si compusi ai sulfului; ceea ce

ramane dupa distilarea substantelor volatie este cocsul, un amestec de

carbon si cenusa. Operatia de cocsificare este reprezentata prin relatia:
R-V=(C+A) (kg)

unde: C(kg) — cantitatea de carbon fix; A(kg) — cantitatea de cenusa.

Prin arderea 1n aer a cocsului obtinut arde carbonul din cocs (carbonul fix) si

ramane cenusa in spatiul de proba, cenusa fiind formatd din compusi

minerali: (C+A)-C=A (ko)

Prin analiza imediati se obtin participatiile masice pentru: umiditatea (u),

Substante volatile (v), Carbonul fix (c), Cenusa (a).

Pentru a determina compozitia elementard a combustibilului trebuie

analizate si substantele volatile V in componenta carora intra: restul de

carbon, hidrogenul, sulful, oxigenul si azotul.

Carbonul total al combustibilului este format din carbonul fix si din

carbonul continut 1n substantele volatile.

Hidrogenul se poate gasi in substante volatile cat si in apa de cristalizare

(daca exista).

Oxigenul poate fi in apa de cristalizare si in compusii oxizi ai carbonului

(COg, CO).

Sulful se gaseste in hidrogenul sulfurat (H2S). Continutul de sulf in

combustibil este daunator, deoarece poate conduce la formarea acidului

sulfuric care atacd elementele metalice ale camerelor de ardere.

Combustibilii pot fi: solizi (huila, lignit, antracit), Lichizi (petrol si

derivatele sale), Gazosi (naturali sau artificiali).

Gazul combustibil cel mai utilizat este gazul metan, in care metanul are cea

mai mare participatie. La gazele artificiale compozifia poate fi formata din:

metan (CHy), etilena (C,H,4), hidrogen (H,), oxid de carbon (CO), precum si

din componentii necombustibili (balast) cum sunt: CO,, N, O, vapori de

apa.

1.2. Puteri calorice si masurarea lor

Prin putere caloricd a unui combustibil se intelege caldura eliberatd prin

arderea completd a unitatii de cantitate de combustibil. Pentru puterea

calorica se foloseste notatia H si unitatile de masura:

kJ ey - C e e e .
- — — pentru combustibili solizi si lichizi;
kg
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—— pentru combustibili gazosi;

Nm

- pentru orice tip de combustibil, dacd se cunoaste masa molara (M).

kmol
In timpul arderii componentii care ard degaja caldura, in timp ce balastul
absoarbe caldura si scade temperatura la care are loc arderea.
Scriind ecuatiile de ardere pentru 1 kmol de C, S, H», se obtine:

_ kﬁy A k@% ‘M- kﬁy
(MC =12 kmol M =32 kmol My, =2 kmol

C+0,—>CO,+H_

H . = 406300 kJ/ L
¢ kmol -C 12 kg - C

296200
S+0 SO . + H_:H. = 296200 kJ/ - g5 K
N 2 T Fsr s kmol -S 32 kg -S

1 I 286500 I
H,+—0, > H,0+H, ;H, = 286500 / = ———— = 143250
2 2 2 kmol 2 kg -H,

Se observa ca H,, este de peste 4 ori mai mare decat H .
Prin arderea completd a ¢ kg de C, h kg de H, si a s kg de S se obtin

lfQC —c-H¢ (k)
céldurile: {Qp =h-Hy, (k)

|[Qs :S'HS(kJ)

Pentru un combustibil format din elementele combustibile H,, C, S,
puterea calorici nu se poate calcula cu relatia H =3 H , deoarece

componentii nu formeaza un amestec, ci sunt prezenti sub forma de
combinatii chimice.

Pentru masurarea puterilor calorice se folosesc masuratori de laborator;
datele obtinute se vor inlocui in relatii empirice deduse tot experimental.
Procedeul este urmatorul: in aparatul de masura este arsa o cantitate bine
determinatd de combustibil, cdldura gazelor arse fiind preluatd de un fluid
de racire (apa). Se masoara cresterea de temperatura pentru fluidul de racire.
Scriind o ecuatie de bilang termic rezulta puterea calorica.

Daca gazele arse sunt racite, vaporii de apa rezultati prin arderea
hidrogenului se depun sub forma de condens, cdldura de condensare fiind:
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Qcond = g r(k'])
unde:

r — caldura de condensare(r = 2508 k%g j .

g(kV j — cantitatea de condensat.
kg - comb

Se deosebesc doua puteri calorice:
H . — puterea calorica superioara;

H ,— puterea calorica inferioara.

Hi=H;-Qy =Hs-9-r

In gazele arse se deosebesc doi componenti: gaze uscate si gaze umede
(vapori de apa).

Atat timp cat pe parcursul racirii gazelor arse nu se atinge temperatura

punctului de roua (t, ), apa ramane in stare de vapori.

Prin putere calorica superioara (H,) sc intelege cantitatea totalda de
caldura degajata prin arderea completa a unitatii de cantitate de combustibil;
se masoara prin racirea gazelor arse pana la temperatura de 0°C sau pana la
temperatura atmosferica ambianta.

Prin putere calorica inferioara (H;)se intelege cdldura degajata prin
arederea unitatii de cantitate de combustibil, fard a se lua Th considerare
caldura de condensare a umiditatii din gazele de ardere; se mdsoarda prin
racirea gazelor arse pand la temepartura punctului de roud (t,), dar fara
aparitia condensatului.

Pentru calculul puterii calorice inferioae (H;) se folosesc relatii empirice
deduse experimental; aceste relatii implicd cunoasterea compozitiei
elementare a combustibilului. De exemplu, pentru combustibili lichizi

rezultati prin distilarea petrolului, se poate folosi ecuatia empirica Dulong —
Petit:

H, = 33860 -c + 117000 [hghmso -5 — 2508 .u[kag}.
8)
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Undeic,h,o,s,u[kg 'Com% omb }sunt participatiile masice pentru C,

H,,0,,S H,0.

In cazul combustibililor gazosi, formati dintr-un amestec de gaze
combustibile, puterile calorice se determind cu relatiile:

{HIZUlHIl+U2H|2+:ZUjHIJ

HSZZUJHSJ

3
v; - participatiile componentilor din amestec Nm 'Comr/ ; ,
Nm = - comb

iar ¥ v; =1. Balastul gazos (CO;, N2, O;) nu participa la calculul puterilor

calorice de mai sus. Puterile calorice ale combustibililor solizi si lichizi grei
se determina in laborator cu ajutorul bombei calorimetrice, iar ale
combustibililor gazosi si lichizi volatili cu calorimetrul JUNKERS.
Ambele metode de masurare presupun cantarirea sau contorizarea cantitatii
de combustibil arse, gazele de ardere ale combustibilului provocand
cresterea temperaturii unui fluid de racire. Scriind ecuatia de bilant caloric
rezultd puterea calorica superioara.

1.3. Ecuatiile stoichiometrice de ardere in oxigen pentru componentii
combustibili

Cantitatea de oxigen necesara oxidarii complete a combustibilului se
numeste oxigen teoretic, oxigen minim sau oxigen stoichiometric.

Daca in camera de ardere s-ar introduce mai mult oxigen decat oxigenul
stoichimetric, atunci oxigenul excedentar nu gaseste substantd cu care sa
intre intre in reactie si se elimind in atmosferd odatd cu oxizii formati,
asadar gazul de ardere are un caracter oxidant. Daca s-ar introduce oxigen
mai putin decat oxigenul stoichiometric, atunci nu toata cantitatea de
combustibil arde si ce nu arde se elimind in atmosfera odatd cu oxizii
formati. In cazul arderii in exces de oxigen, surplusul de oxigen absoarbe
caldura de la oxidul format, iar in cazul arderii incomplete nu se elibereaza
intreaga cantitate de caldura de la combustibil.

Ecuatia chimicd de ardere in cantitate strict necesard de oxigen este
denumitd ecuatia stoichiometrica de ardere in oxigen.

Cu ajutorul acestor ecuatii se pot determina ecuatiile de ardere in conditiile
date, aflandu-se oxigenul stoichiometric si oxizii formati.
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Arderea carbonului
Reactia de ardere pentru o moleculi de carbon este:
C+0, > CO,
Pentru 1 kmol de carbon reactia se scrie (1kmol are Na molecule):
lkmolC  + 1kmolO — kmolCO

2 2

Stiind ca: 1 kmol O, =32 kg si 1kmol CO; = 44 kg, reactia se scrie in kg:
12 kgC + 32 kgO , = 44 kgCO

2 2

iar pentru 1 kgC:
1kgC + 2,667 kgO , = 3,667 kgCO
Obs. Numai ecuatia scrisa in Kg este o ecuatie propriu-zisa( in care s-a pus
semnul =); in celelalte expresii nu se pune semnul egal, deoarece o molecula
de carbon care reactioneaza cu o molecula de oxigen duce la formarea unei
singure molecule de bioxid de carbon (proces contractiv). Daca se arde o
cantitate ¢ de kg C, ecuatia se scrie:
ckgC + 2,667 -ckgO ,
Oxigenul teoretic (stoichiometric) va fi:

_ 1kmolO / B o, B Nm "O,
0, = Tkmolc = 2,667 Kg A]C = 1,868 kg - C

Cantitatea de CO, va fi:

_ 1kmolCO ~ kgCO , ~ Nm °co ,
(co,)= Amolc = 3,667 A)C = 1,868 kaC

Transformarile de unitdti se fac tinand cont de faptul ca la 1 kmol
corespund:

2 2"

= 3,667 -ckgCO

2

(M (kg )
TVM = 22,4Nm

3

Arderea sulfului
Pentru o molecula de sulf:

S+0, > SO,
Reactia de ardere a unui kmol de sulf:
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1kmolS + 1kmolO — 1kmolSO

2 2

32 kgS + 32 kgO , = 64 kgSO

2 2

1kgS + 1kgO , = 2kgSO
Daca se exprima gazele in Nm? se obtine:

2

32kgS +22,41Nm 0, — 22 ,41Nm °s0 , | 32

1kgS +0,7Nm 20, — 0,7Nm °s0 ,
Pentru arderea a s kg de sulf se scrie:
skgS + skgO

Oxigenul teoretic este:

o - 1kmolO / _ 1kgO , _0,7Nm ‘0,
2t~ 1kmolS 1kgS kgS

Cantitatea de bioxid de sulf:

(s0 ) = LkmoisO / _ 2kgSO _0,7Nm “so,
2/ kmolS kgS kgS

Arderea hidrogenului

Hidrogenul poate intra atat in compozitia combustibililor solizi si lichizi,
sub forma de combinatii,cat si Tn compozitia amestecurilor gazoase.
Reactiile de ardere stoichiometrica in oxigen vor fi:

Pentru o molecula:

= 2 -skgSO

2 2

1
H,+—0, > HZO|XN A Molecule

2
1kmolH , + 0,5kmoliO , — 1kmolH ,O
2kgH , +16 kg0 , = 18kgH ,0O
1kgH , + 8kgO , = 9kgH ,0O

Pentru cazul in care participatia h a hidrogenului este exprimata in
kgH : 2kgH , +11,207 Nm °0, — 22,414 Nm °H O} 2
kg - comb 2 2 2

1kgH , + 5,604 Nm ‘O, — 11,207 Nm ‘H,0O

2

Pentru hidrogen drept un component gazos se scrie:



TERMOTEHNICA 9

22,414 Nm “H, +11,207 Nm ‘O, — 22,414 Nm °H ,0

INm *H, + 0,5Nm 0, —» 1Nm 'H,0
Se observa ci ecuatiile scrise in Nm? si kmoli au aceeasi coeficienti.
Pentru h kg de hidrogen ecuatia de ardere este:
h-kgH , +8h.kgO , = 9h.kgH ,0

2 2

Oxigenul teoretic:

_ ,  kmoliO o kgo , _ Nm ® 1 Nm ‘0,
0, =05 %molH 2_8 A)HZ_S,GM kg~HZO_0’5 NmH

lar oxidul format (vaporii de apa) este:

_1kmoH ,0 kg, B Nm °H ,0 _,Nm’H,0
(H,0)= %molH 2_9 A}H Z_11.207 oH 2_1 Nm H

In rezumat, daci intr-un combustibil solid sau lichid participatiile

elementelor combustibile vor fi:c, s, h [k%g], atunci oxigenul teoretic

_ kgO ,
OZt_2,667-c+1-s+8-h[ %g-comb.}

iar cantitatea de oxizii formati va fi:
m = 3,667 -c-kgCO , +2-s.kgSO , +9-h.kgH ,0O
Arderea oxidului de carbon (CO) Ecuatiile de ardere vor fi:
CO + 0,50, - CO,

total va fi:

2

1kmolCO  + 0,5kmoliO , — 1kmolCO ,
28kgCO  + 16 kgO , = 44 kgCO
1kgCO + 0,571 kgO , = 1,571 kgCO

22,414 Nm >CO + 11,207 Nm 20, — 22,414 Nm °CO ,

iNm °co +0,5Nm %0, - 1Nm *co ,
Oxigenul teoretic:

B kmoliO / B Nm 30/ B kgO ,
O, =05 kmoliCO 0.5 Nm co 0,571 kgCO

lar oxidul format:

Nm °Co kmoliCO / kgCO
=1 2 =1 2 =1,571 2
(co.) Am ‘co kmoliCO = ACO
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Arderea hidrocarburilor Cm Hn[1kmolCmHn =(12m+n)kg]

Prin ardere carbonul trece in co ,, iar hidrogenul trece in vapori de apa,
dupa reactiile scrise anterior. Reactia de ardere teoretica Tn oxigen a unei
molecule de hidrocarburd c _H  este:

n n
CmHn+(m+—WOZ—> m-CO,+—H,O.
2

\ 4)
n . . n .
lkmolC H +(m+—kaohO , = m-kmoliCO , + —kmoliH ,0
L 4 2
3 ( nw 3 3 n 3
INm "C_ H_ +|m+—|Nm O, > m-Nm CO ,+—Nm H,O
\ 4) 2

Ecutia de control se obtine exprimand reactia in kg:
n n
(12m +n)kgC  H, +32(m +—)kgO , =44 -mkgCO , +18 -—kg -H,0[12m +n
\ 4) 2
iar pentru 1kg de combustibil:

n
m + — 18 -

4 44 m
1kgC H +32.-—kgO , = —kgCO , +
12m + n 12m + n 12m

Oxigenul theoretic o,, este:

i m+— .
o :(vaﬂkmoIlO / _3. 4 kgO/ :(erQNm O/ 3
U4 kmolC \H, ™ gamyn /KC,H, (T 4 Nm °C H,

Oxizii formati sunt:

' 3 44m
(o )= m kmoicO / _ gm0,/ ) kgCO/
kmoliC  H Nm’C H.  12m+n kgC  H,
18
(H O):EKmoIiH ,0 _NNm°H,0 ) 2 kgH ,0
‘ 2 KmoliC mHn 2 Nm 3CmHn 12m +n kngHn

Pentru hidrocarburile gazoase exprimarea ecuatiilor de ardere se face in
Nm * sau kmoli , iar pentru hidrocarburile lichide exprimarea se face numai
in kmoli  sau Tn kg.

kgH ,0

n
2
+n
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Folosind ecuatiile de mai sus se pot scrie ecuatiile de ardere pentru:
-etan cH |,

- acetilena C,H,

- etilend C,H ,

- etanol ¢ ,H

- propan c ,H

- butan c ,H

- alcool etilic c,H ,oH

- naftalind c jH,

- benzol c . H,

Benzolul poate fi si in stare de vapori.

1.4. Ecuatiile de ardere in aer, cu oxigen diferit de oxigenul teoretic,
pentru combustibilii cu compozitie cunoscuti

Oxigenul necesar arderii este luat din aer, cu exceptia unor cazuri speciale
(sudura cu gaze,motoare de rachete). Pentru calculul reactiilor de ardere a
combustibililor se considera ca aerul este uscat §i format numai din oxigen
si azot. Pentru aer simbolul conventional este L (de la cuvantul german
Luft):

lkgL = 0,23kgO , + 0,77 kgN ,

lkmolL = 0,21 kmoliO + 0,79 kmoliN

2 2

INm *L = 0,21Nm ‘0, + 0,79 Nm °N,
Tn procesul de ardere azotul este considerat balast exterior. Stiind cantitatea
de oxigen (0,,) necesara arderii unitatii de cantitate de combustibil( B-

simbol pentru combustibil), se pot calcula cantitatile corespunzatoare pentru
aer si azot (folosind regula de trei simple):

L= 22 (Nm 3% ) sau (kmoIiL/ |
0.21 Nm *B kmoliB
sau: L = &(kgl'/ j
0,23 kgB

0,79 3
Pentru azot: N,=——0 m(Nm N/ 3 kmoIN / W
0,21 N Nm B kmolB )
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0,77
Nz__OZt(ng/ j
0,23 kgB
In aceste relatii oxigenul (0 ,, ) fiind exprimat n:

kmolo Nm ‘0, kgO
‘o SaU Am . SAU B -

Pentru studiul arderii se considerd un combustibil cdruia i se cunoaste
compozitia elementara:

lkgB = c+h+s +0+n+u+ a
N N y ot

subs tan te balast balast
combustibi le gazos solid

Se considera cd oxigenul 0 din compozitia combustibilului participa la
procesul de ardere;deci din exterior se va introduce diferenta dintre oxigenul
necesar si oxigenul din compozitie. Se intalnesc trei cazuri clasice de ardere:
completd, excedentara si incompleta.

1. Arderea completa

Pentru ardere combustibilul dispune de cantitatea de oxigen strict necesara
ca sa oxideze complet componentii combustibili. Cantitatea de oxigen
necesara oxidarii complete (ardere completa) a elementelor combustibile se
numeste oxigen stoichiometric sau oxigen teoretic (0,,). Din exterior se

introduce oxigenul minim o, ., , care impreunda cu oxigenul propriu 0 al
combustibilului formeaza oxigenul teoretic:

kgO
OZt:OZmin +OZ(:omb :OZmin +0( /kgB]

Observatii. Datorita cantitatii foarte mici de oxigen din compozitia
combustibilului, in comparatie cu oxigenul teoretic, de obicei nu se face
distinctie intre 0, si O, . L N sau L, si N, reprezintd aerul si

2 min min ! 2min

2t

azotul corespunzator oxigenului minim (O 0,,). Carbonul, sulful si

2min !
hidrogenul se oxideaza complet si trec n gazele arse sub forma de oxizi
(co,, so,, H,0). In gazele arse ( sau gazele de ardere) se giseste si
balastul gazos al combustibilului (n si u), cat si balastul exterior N, .
introdus odatd cu oxigenul minim O, . . Reactia de ardere poate fi scrisa

calitativ sub forma:

2min

B+L,, > CO,+8 ,+H,0+N,

min 2 2
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L. =0

min 2 min

unde: (H,0)=(H,0)

+ N

2 min

oxid + (H ZO)umid. = (H ZO)oxid +u

N,=N, .. +n

In gazele arse nu existd nici un component combustibil si nici oxigen;
gazele arse fiind neutre din punct de vedere chimic.

Prin oxidarea completa (arderea completd) a substantelor combustibile a fost
eliberata cantitatea maxima de caldurd din combustibil, obtindndu-se cea
mai mare temperaturd a gazelor de ardere (t;). Temperatura maxima de
ardere se obtine in cazul arderii stoichiometrice in oxigen pur, deoarece
lipseste azotul exterior (N, ), care are cea mai mare putere de racire a

gazelor arse (fiind n cantitatea cea mai mare).

2. Arderea excedentari

Pentru ardere se introduce din exterior mai mult oxigen decét ar corespunde
unei arderi stoichiometrice.

Se noteaza o,, oxigenul real introdus. Raportul:

L A
a=—-=—"-=—_1nacestcaz o« >1,

se numeste coeficient de oxigen sau coeficient de exces de aer (denumire
relativ improprie, deoarece sunt cazuri cand « <1) sau raport de aer
(neutilizata la noi, ci in limbajul tehnic german si anglo-american).
Tn cazul acestei acestei arderi excedentare (« > 1) se observa ca:

substantele combustibile refin numai oxigenul stoichiometric 0, pentru

oxidarea lor completa, restul de oxigen, denumit oxigen excedentar (0,,),

ramane ca balast exterior care se regdseste in gazele arse.
pentru « >1 gazele arse au un caracter oxidant.
Se calculeaza :

Opr =a 0y,

0,0=02 —0p=0-0, —0y =0, (a-1)

0] (0]
L, =—2“sauL, = —2-
0,21 0,23
0,79 0,77
Ny =——0, SQU N, =——0,,.
0,21 0,23

Ecutia calitativa de ardere se scrie sub forma:
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B+L, > CO,+SO ,+H,0+0,,+N,
unde: N, =N,, +n.
Aceastd ardere pentru care o >1 se numeste ardere cu exces de aer sau
ardere excedentara.
Din punct de vedere energetic, substantele combustibile ard complet si
elibereaza intreaga lor caldura de reactie, dar temperatura de ardere (t, ) este
mai micd decat In cazul arderii teoretice, datorita balastului de aer
excedentar:

Le=(o-1)L,

Arderea excedentara se recunoaste facand analiza Orsat a gazelor de
ardere: nu se gasesc elemente combustibile, dar se gaseste oxigen liber
(excedentar).

3. Arderea incompleta
Daca oxigeul care intra in reactie este mai pufin (cantitativ) decat oxigenul

teoretic (0,, < 0,, si a <1), arderea este denumitd ardere incompleta sau

ardere deficitara sau ardere cu lipsa de oxigen.
O parte din elementele combustibile raman nearse si se elimina impreuna cu
ceilalti componenti ai gazelor arse. Rezultd ca nu se poate obtine intreaga
cantitate de cdldura care ar putea fi eliberatd de substantele combustibile
prin ardere completi. In gazele arse se vor gisi CO, si CO (substanti
combustibild), deoarece hidrogenul arde foarte rapid, deci se oxideaza
complet ;in general, se considera ca incompleta numai arderea carbonului.
Pentru « <1 ecuatia calitativa de ardere va fi:

B+L, > CO,+CO +SO ,+H,0+N,.

2 2

Observatii. Oxidul de carbon se autoaprinde in prezenta oxigenului la
temperaturi mai mari de 650°C. Oxidul de carbon este foarte toxic; intrd in
reactiec chimicd cu hemoglobina din sange, dand un compus ireversibil,
carboxihemoglobina, care nu absoarbe si nici nu transporta oxigenul, deci
stationarea in atmosfera de CO poate provoca decesul prin asfixiere.
Normele de protectie a muncii prevad controlul instalatiilor de ardere si
remedierea lor imediatd, dacd se constatd degajari de CO in spatiul de
deservire a instalatiei.
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1.5. Calculul arderii _excedentare pentru combustibili cu analizi
elementari cunoscuti (a>1)
Se considera un combustibil format din:

lkg comb .=c+s+h+0+n+u+a=1kgB

Oxigenul teoretic va rezulta prin insumarea cantitatilor de oxigen necesare
arderii complete a elementelor combustibile (¢ ,H,, s ):

kgO
O, =266/ -c+1-s+8-h [ %}BJ

pentru coeficientul de aer a dat va rezulta:

k
Opr=a 0y { go/kgB}

Oxigenul introdus din exterior pentru ardere va fi:

kgO
Oomin =0, -0 ( %Bj

De obicei 0 << 0,, si se poate neglija (0,,, =0,,).

2ext

Cantitatea reala de aer introdusa din exterior:

-2 (Ve
" o0 kgB

Azotul introdus odata cu aerulul exterior:

N, =077L, (ng%B ]
Oxigenul excedentar:

kgO
0,0 =03, — 0y = (a0 —1)O 5, ( %}Bj

Compozitia gazelor arse (simbol RO , ):

B kgRO ,
(R02)9—3,667-c+2-s ( AJBJ

Observatii. Deoarece cantitatea de sulf din combustibil este foarte redusa,
iar proprietatile termice ale so , sunt apropiate de ale co ,, cantitatea

RO , =CO , + SO , este consideratd ca bioxid de carbon echivalent.

Cantitatea de vapori de apd 1 (H,0), = 9h +u [kgH Z%B ]
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deci umiditatea din gazele arse este formata din vaporii de apa provenifi din
arderea hidrogenului si din umiditatea combustibilului.

Cantitatea de azot din gazele arse:  (N,), = N, +n (ng %B j

Cantitatea de oxigen excedentar:

(03)y =02 = (@ -1)0,, [kgo%’Bj

Ecuatia de ardere scrisa calitativ este:
1kgB + L, =(CO ), +(H,0), +(N3), +(0z),

1kgB + (0 ,, + N, )=(CO 2)g +(H20)g +(N2r+n)g +(a—1)L,.

Calculul se poate face si in kmoli sau Nm® Tn cazul unui amestec
combustibil format din mai multi combustibili (cunoscandu-se participatiile
fiecdruia) calculul se face la fel, oxigenul teoretic Oy Se calculezd prin
insumarea cantitatilor de oxigen necesare arderii componentilor.

Verificarea corectitudinii calculelor se face exprimand toate cantitatile in kg
si verificand egalitatea ambelor parti ale ecuatiei.Calculul prezentat este
valabil si pentru arderea completa.

Transformdrile din kmoli in g sau Nm® se fac pe baza relatiilor:

. V-M . . . k . 3
m=nM; m= 2 m[kg ]; n[kmoli ]; M[ %mol }, v (Nm ?).
Pentru un amestec de combustibil gazos masa molarda M se calculeaza cu
relatia: M =3y o;M; .

1.6. Calculul arderii deficitare a combustibililor cu compozitie
elementara cunoscuta (o<1)
Daca oxigenul intrat in reactie este in cantitate insuficientd, atunci carbonul
se oxideaza partial in CO; si partial in CO(hidrogenul arde foarte rapid, deci
n totalitate).
Calculul este nesigur deoarece In timpul reactiilor se pot apare combinatii
intre carbon si hidrogen (C ,H , ), cat siintre H, sisulf (H,S), care pot sa
ramana partial nearse, in special la deficite mari de oxigen. Pentru un calcul,
oarecum apropiat de realitate, se considera:

deficitul de oxigen nu este exagerat de mare (a > 0,85 );

combustibilul este bine amestecat cu oxigenul;
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nu apar combinatii de forma ¢ , H, sau H ,S;
hidrogenul si sulful ard complet, deoarece au viteza de ardere mai mare.
Pentru calcul se considera un caz particular(a = 0,9 ), adicad un combustibil
format din:
1kgB = 0,6kgC + 0,4kgH ,
Pentru arderea completa:
cC+CO, > CO,

12 kgC + 32 kgO , = 44 kgCO | —
12
1kgC + 2,667 kyO , = 3,667 kgCO
0,6 a4
0,6kgC + 32 —kgO , = —-0,6kgCO ,
12 12
1
H,+—0,— H,O
2
0,4
2kgH , +16 kgO , = 18 kyH ,0 | ——
2
0,4kgH , + 3,2kg0 , = 3,6kgH ,0O
0,6
0, =32 -——+32=16+32=48 rkgo/ |
12 I kgB |

kgO
02r=a-02t=0,9-4,8=4,32( %}BJ

Pentru arderea incompletd se noteaza cu X cantitatea de carbon care se
oxideaza complet (C — CO ,) si cuy cantitatea de carbon care se oxideaza

incomplet (c » co ). Existd relatia:x + y = 0,6 .

Pentu arderea incompleta a carbonului se scrie:
1
C+-0, > CO
2
12kgC +16 kg0 , = 28 kgCO |12

1kgC +1,33kgO , = 2,333 kgCO
Pentru ambele cantitati de carbon X si Yy Se scrie:
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[xkgC + 2,667 xkgO , = 3,667 xkgCO
:
|ykgC +1,333 ykgO , = 2,333 ykgCO
de unde oxigenul corespunzator cantitatii de carbon (0,6kg) este:

_ kgO ,
(0,), = 2,667 x+1,333y( A}Bj'

Dar: (0,)c =05, - (03),
(0,), - oxigenul necesar pentru arderea hidrogenului(o,4kgH ,):

20y 22" 2 ).

Se formeaza sistemul:
(x +y=0.6
2,667 x +1,333y =432 -3,2=112
Se calculeaza X si Y, apoi :
(0]
L, =—"; N
0,23
Ecuatia de ardere va fi de forma:
1kgB + L = 3,667 »gCO , + 2,333 ykgCO + 3,6kgH ,0 + (N, )
In cazul arderii deficitare, pentru combustibili formati dintr-un amestec de
componenti, se procedeaza astfel:
— se determind masa molard a amestecului (M);
— pentru componentii combustibili se determind compozitia

elementara:c + h + s kg/ ;
kmolB

— se determind ecuatia de ardere in kg;
— apoi se procedeaza ca n exemplul anterior.

L =0,77L,.

2

1.7. ldentificarea arderii prin analiza gazelor arse. Analiza Orsat de
control

Indiferent de starea de agregare a combustibilului, prin ardere rezulta gaze
formate din: co ,, co , so ,, H,0, N, si 0,. Ecuatiile calitative ale

arderii pentru cele trei cazuri sunt:
- ardere stoichiometrica sau completd (o =1):
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B+L; > RO, +H,0+ N,

- ardere excedentard (o >1):

B+L, > RO, +H,0+N, +0,,
- ardere incompletd (o <1):

B+L, > RO, +CO +H,0+ N,,
Analizand gazele de ardere se poate afla o concluzie privind regimul de
ardere.Pentru analiza gazelor de ardere se utilizeaza analizoarele chimice
sau electrice. Analizoarele electrice au precizie redusa, iar cele chimice au o
precizie mai buna. Cel mai folosit este analizorul portabil Orsat.
Principiul de functionare se studiaza la Laboratorul de Termotehnicd;
aparatul foloseste o serie de reactivi chimici care reactioneaza fiecare numai
cu un singur component din gazele de ardere.
Analizorul Orsat analizeaza numai gazele uscate, deoarece vaporii de apa
din gazele arse au fost condensati si retinuti inainte de analiza gazelor.
Daca se noteaza cu (CO ,), (0,,) si (N,) participatiile procentuale ale

celor trei componenti din gazele arse, atunci se poate determina coeficientul
o
_ N o _ N oy _ (N 2 )

0.79
—(05¢)
021 °°

Pentru controlul arderii trebuie cunoscutd valoarea coeficientului «
(recomandata de proiectant), care se va compara cu cea calculata. Reglarea
arderii se face folosind arzatoare automate; se face reglajul debitelor de
combustibil si de aer, astfel incat coeficientul de aer « sa fie cel impus.

N2t N2r_N2exc (Nz)—

1.8. Calculul temperaturii de ardere (la temperaturi joase); diagrama
i-t

Caldura degajatd prin ardere este absorbitd integral in zona de ardere de
catre gazele rezultate, acestea fiind folosite ca agent de incalzire a

, comsumatorilor de caldura.
tF e Determinarea temperaturii de ardere se
! face efectuand bilantul caloric.
L In camera de ardere (focarul _F_)
t, patrunde cantitatea B de combustibil
B-L A—F impreuna cu cantitatea B -L de aer
B
. Eﬁ? w_JI.
;Gjﬂ =3 =
3 ¥

Fig.11.1 Diagrama Sankey.
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comburant( la temperatura t;), iar din
focar iese cantitatea G de gaze arse(la

t, <t,). Se considerd ca procesul de
ardere are loc la presiune atmosferica,
jar la temperatura de o°c entalpia
gazelor este egald cu zero, astfel
caldura gazelor arse la temperatura t
este:
Qo =i—ig=i=cp|t
; - caldura specifica medie izobara intre 0°C si temperatura t .
Bilantul caloric al sistemului termic(Fig.11.1) se scrie:
Qp +QL =Q, :Qg =QF +Qg»ies
unde:
Qg = B H; - cdldura introdusa prin arderea combustibilului;

|t |t < . =
QL =B-L-Cpy|lty=0a-B-L,-Cpy|slt; -calduraintrodusd de aer;

t t = i
Sty =XG;-Cp|fSty, - cdldura primitd de gazele arse

Q,=G-Cy pi |0

temperatura teoretica de ardere t, .
G ; - Cantitatea unui componenet (x G; = G);
c

i :)2 - caldura specifici medie intre 0°C si t, pentru componentul i ;

Q¢ - cdldura pierduta de gaze prin transmitere catre mediul exterior prin
peretii focarului ;

Qg.es - caldura gazelor la iesirea din focar (la t'2 <t,)
Pentru un focar ideal: Q, =Q 45 (Qr =0).

Ecuatia de bilant caloric pentru focarul ideal se poate scrie (pentu B =1):

t2+(a—1)Lt-Cpng}

PN, |0
G,=(co ,)+(H,0)+ N,, -cantitatea gazelor de ardere teoreticd (o =1).

t

. +(H,0)C

H|+(1Lth

tq B ’—
o= tzL(CO 2)Ch )

(e —1)L, - aerul excedentar.
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|t - . . .. .. ..
C, 02 - cdldurile specifice medii pentru componentii respectivi.

Ecuatia se mai poate scrie:
ig=Hj+a Liip, =(C0p)ico, +(Hp0) ip,0 + (Ngp) iy, +(a-1)Ly-ip, =i

unde: ig=Hj+a Ly

io( ¥ )- entalpia de intrare pentru unitatea de cantitate de combustibil.
kgB

Rezolvarea acestei ecuatii se face in functie de scopul urmarit. Se deosebesc
trei situatii:

e I. Se stie coeficientul de aer « si se
e cere temperatura t, de ardere in
focar. Rezolvarea se face prin
incercari, deoarece, daca nu se stie

t, , U Se stie nici C , ;2 . Se parcurg

etapele:
- se calculeazd i, = ct .

- se admite o temperatura t, de
incercare pentru care se iau din

t2
0

tabele :
1

- se determind iy = t, ¥ C ;|2 -G;deobicei iy =iy.

- se determina eroarea e, = iy — i, $ise observa semnul si mdrimea ei.

- se alege o alta temperatura t, de incercare; dacd e, este tot pozitiva, se
alege o temperaturda mai mare

i
o
t, >t,, obtinindu-se astfel o
8/ o hy eroare negativa.
g Se traseazd graficul e =f(t,),
- iy temperatura corectda (t,) fiind la
| | intersectia dreptei cu axa 0 -t,,
| : pentru care e = 0.
i 1
| |
' ' >
o t2max= Lot L

Fig.11.2. Diagrama i, = f(t,).
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Il. Se cere sd se determine coeficientul de aer « pentru a se obtine o
temperaturd t, impusa pentru ardere. In acest caz din ecuatia de bilant
caloric rezulta « :

[ t2 t2 t2 t |
Hi_tZL(COZ)'Cpcoz o +(Hzo).cpHZO 0o *Nat Cpy [0 ~LiCpy 0 |
o =
[ t2 |
LthpL o t2-Cp, 0~tlJ

I11. In acest caz se studiazd influenta coeficientului de aer « asupra
temperaturii de ardere. Se traseaza diagrama i_ - t, pentru diferite valori ale

lui « (Fig.11.2).

o= f(t,)

o-t, si la intersectia dreptei i, = ct CuU

i) =2 6,-C,

Se calculeazd i, =H +a-L -C,

curba i, = f(t,), pentrua = ct, rezultd temperatura de ardere t, . Se constata
ca cea mai mare temperatura se obtine pentru « =1 (ardere teoretica).
In general, randamentul de utilizare a caldurii combustibilului poate fi

exprimat prin: n = 2Qu
B-H,

> Q, -cdldura utild a tuturor consumatorilor de céldura.

1.9. Disocierea termici. Diagrama i-t cu disociere
Daca temperatura de ardere nu depaseste 1100K, procesul de ardere decurge
in mod normal, adica:

B+0, - oxd +Q
Q — caldura degajata prin ardere.
Sageata spre dreapta (— ) aratd o reactie exotermicd (cu degajare de
caldurd). La temperaturi mai mari apare insa si fenomenul invers, de
descompunere a oxizilor in componenti. Procesul de disociere (de
descompunere) este un proces endotermic, cildura de disociere este
absorbitd de la gazele arse, micsorandu-le temperatura. co , se descompune

in co si 0,, ecuatia de disociere fiind:
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1 ,
2 ¢

Sageata spre stanga (« ) aratd ca procesul este endotermic. Gradul de
disociere depinde de temperatura si anume creste odata cu cresterea temp.
Se admite ca, pentru temperatura datd, dintr-un kmol de co , numai r

kmoli disociazd in co si 0O, (r<1), atunci compozitia gazului la
temperatura data va fi:

(1 - r)kmolicO  , + rkmoliCO  + 0,5rkmoli0
in reactie fiind prinsa caldura de 282 600 r (k) ), care nu poate fi eliberata.
282600 kJ - caldura otinuta prin arderea unui kmol de CO.
Se deosebesc 2 cazuri:
a. Daca temperatura scade treptat, atunci echilibrul se deplaseaza continuu
spre co ,, micsorandu-se gradul de disociere r, pana se ajunge la r =0,
recuperandu-se intreaga cantitate de caldura prin arderea a r kmoli de co .
b. Daca temperatura scade brusc prin contactul gazelor fierbinti cu
suprafete reci, atunci temperatura poate scadea sub temperatura de aprindere
a oxidului de carbon co , caldura legata nu se mai recupereaza, iar in gazele
arse se gdseste: CO ,, CO si O, .
Se noteaza cu q_, caldura de disociere, ecuatia de disociere se scrie sub
formele:

Ho+aLoC, o t,-q,=Yi  (A)

Hi+oz-Ll~CpL~t1:Zig+qD (B)

i
in ig
- i 7
| (I o | |7 Up
| - — | /AT
| | | | /7| |
| . |
- I
& | | | | | |
& | | | ,fc} | | |
« | | | o | | |
| | | [ | |
| | | | | |
J l J fy L L t9
@ b tp ty 'b ftp ty

Fig.11.3. Diagrama i-t cu disociere.
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Cele 2 forme sunt echivelente, insd forma diagramei i-t este
modificata(Fig.11.3). Se noteaza :
tp - temperatura la care incepe sa se cunoascd influenta disocierii.

t,, - temperatura teoretica (nu exista disociere).

t,p - temperatura de ardere cu disociere.
La temperaturi mai mari de 1400 K apare disocierea bioxidului de carbon
dupa relatia:
1
CO + ;oz —* co,
Vaporii de apd (H,0) disociaza in doua moduri:
—1Tn elemente componente:
1
H,+—0, 7> H,O0
2 «—
— 1n oxidril si hidrogen:

1
—_—
OH +;H2 HZO

La temperaturi joase de ardere azotul este un gaz inert din punct de vedere
chimic, dar la temperaturi inalte se oxideaza trecand in monoxid de azot:
— 1 1
NO 44— ; N o t+ ;O 2
Hidrogenul existent in urma disocierii vaporilor de apd, precum si oxigenul
produs prin disocierea co , sia H,0 , disociaza (se desfac in atomi):

— 1 —> 1
H «<—— —H,; 0 «— —0,
2 2

Pentru un calcul general, se considera doud substante A si B in
cantitatile a si b kmoli, care prin reactie degaja caldura si se obtin produsele
C si D 1n canitatile ¢ si d kmoli, dupa reactia:

akmoliA  + bkmoliB €——= ckmoliC -+ dkmoliD
La echilibru, produsele secundare C si D vor reactiona in sens invers,
obtindndu-se componentele primare din care au provenit. La temperatura de
echilibru caldura de reactie nu se mai cedeaza exteriorului (si nici nu se
absoarbe cildura), ci ramane legata in reactie.
Dupa legea maselor, constanta de echilibru raportata la substanta A, luata
ca baza, si la presiunea p va avea forma:
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pt pl
Koa = : E
Pa Pg
Pas Pgs Pc §l pp - presiunile partiale ale componenetilor A, B, C si D ;
dupa legea lui Dalton (amestecuri de gaze perfecte) presiunea totald a
amestecului este: P=pp +Pg +Pc+Pp
Se considera un amestec de gaze avand in total n kmoli dintre care, la
temperatuta t, n; kmoli de substante nu reactioneaza chimic in ambele
sensuri (deci sunt gaze inerte), in timp ce substantele A, B, C si D,
avandn o, ng, nc si np kmoli, reactioneaza in ambele sensuri . La
echilibru, se scrie:

N=na +nNg +Nnc +np +n; (kmoli ).

Participatia v, va fi:

nX pX
UX: =
n p
adica:
na Pa na Npg
VAa = =" pPp =P —;Pg=p—,
n p n n
nC . n
Pc =P —ipp = p —>,
n n

< _ n((:: 'n(IjD (Bw[(c+d)(a+b)]
PA nZ -ng {n)
de unde:
nCC ,ng (p\][(a+b)(c+d)]
PN
A B
Exemplu:

Se admite un proces de ardere cu exces de aer (« >1). In lipsa disocierii,
numarul total de kmoli ai gazelor arse, considerate cu gaze inerte, va fi:

n; = ”c02 +nH20 + n02 +nN2 .
Cantitatatea de substantd care disociaza depinde de temperatura.
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Se considera ca la temperatura t (pentru care se face calculul disocierii) din
cantitatea no , numair kmoli de co , disociaza, adica:
1 |
rcO + —r0, «—= rCO ,
2
restul de (n ¢, , - r) kmoli nu disociaza (gaz inert).

Similar, din n, ,0 kmoli de vapori de apa vor disocia numai S moli, adica:

1
sH2+;sOZ<__’ sH ,0

restul de (n H,0 ~ s) kmoli de H,0 ramane ca gaz inert.

Compozitia gazelor la echilibru va fi:

Substanta co , H,O o, N, | co |H,
Numarul
de kmoli | ol s | L
la co, H,0 02+2r+25 N, r S
echilibru
si in total:
( ) )+ [no, + Zrv 2]
n=Mco, —r)+ny,o0 -3+ n02+;r+;s tNN, +T+s
1 1
Sau: n=n,+—r+—s
2 2

Deci, prin disociere a crescut numarul de kmoli pentru gazele arse cu
ESEN
(2 2
Cunoscand cantitatile r si s (in kmoli de co , si de H,0 ) disociate,
caldura de disociere q, va fi:

dp = rH; +sH, = 282.600 r + 286 .500 s(kJ)

co H2

Pentru a determina cantitattile r si S disociate se rezolva sistemul format de
ecuatiile:

CO +-0, —
2

|H,0 +cCO

J l, — > co,

CO , + H, (gazde apd)
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Pentru disocierea co , :

N co p
:_w, [?]
na -nb co \n)
co o,
1 . n ) ) )
unde: a=1; b==—; c=1; d =0 siinlocuind cu datele din tabel se obtine
2
ecuatia (A):
1
( ) ( |2
Nco, = _K | P (A)
1 - pCO 1 1
5 n, +r+sJ
2 2

o, + v s]
MNng, +—r+—s
L2 2

Pentru disocierea gazului de apa (Co , + H,):
c d
"o, Mn p
“©2 M2 (P
a ~nb pHp (n)
H 20 Cco

[(@a+b)-(c+d)]

unde: a=1; b=1; c=1; d =1 si inlocuind cu datele din tabel se obtine
ecuatia (B) :

N co )

( H,0 ~ 5)
Constantele de echilibru sunt date n tabele sau diagrame(Fig. 11.4). Prin
log K, rezolvarea ecuatiilor (A) si (B), se

obtin r si S. Rezolvarea ecuatiilor se
face si pe cale grafica(Fig.11.5). Se
reprezintd grafic s = f(r) atat pentru
ecuatia (A), cat si pentru (B). La
intersectia curbelor rezulta
valorile(s,r) cautate.Pentru rezolvare
se dau valori lui r cuprinse intre r = 0
- (lipsa disocierii) si r = n., (disociere
Fig.11.4. Diagrama logKp-T.  totala); va rezulta : s < o, Ny ol
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54 Avand r si s calculate se poate afla
caldura de disociere. Repetand
operatiile descrise si  pentru alte
temperaturi se determina qp = f(t),
astfel ca se poate trasa ramura
corectatd a diagramei i =t i Se poate
determina temperatura t,, de ardere
cu disociere.

Procesul de calcul este foarte laborios
pentru un calcul normal, chiar cu

|
|
|
|
|

. - minicalculatoare perfectionate. Pentru
Fig.11.5. Rezolvarea grafici trasarea diagramei se recomanda
pentru s sir. utilizarea unui program de calcul(

utilizand calculatorul).
Se procedeaza astfel:
— se calculeaza cantitatile de co , si H,0 care disociaza (r si S);

— se determind caldura de disociere q, : qp =r-H; +s-Hjy
C

o 2

— stiind q , se traseaza ramura corectata a diagramei i-t;
— se determina temperatura t,, de ardere cu disociere: t,p < t, .

Procesul de disociere este nedorit n timpul arderii, deoarece scade
temperatura de arderet, .

1.10. APLICATII

Problema 1. Care este randamentul global al unui motor termic care
consuma debitul de combustibil m =12 k%, avand puterea calorica

inferioard H, = 11000 kca%(g si stiind cd puterea obtinutd la arbore este

P=70CP (ICP = 75kgf ”% 1kgf = 9,81N ; lkcal = 4180 J).

P P 70 -75 - 9,81
—= = =0,33(33%)

: : 12
mH. ——-11000 -4180
Qe ! 3600

’]"l:
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Problema 2. Sa se determine puterea calorica superioara H_ si puterea
calorica inferioaraH, a unui amestec gazos format din 70% butan c,H
si 30% propan C ,H .

Puterea calorica a unui amestec de substante combustibile este calculata ca
suma produselor dintre participatiile componentilor si puterile lor calorice;
din tabelul de puteri calorice (din “Anexa”)rezulta:

H . = 128530 %m3C4H1°:99130 k']Nm3CSH ;
H. = 118480 kJNm3C4H1°:91090 kJNm3C3H8;

sinumeric: H_=0,7-128530 +0,3-99130 = 119710 % ,B
m

H, =0,7-118480 +0,3-9100 = 110263 % B
m

Problema 3. Un combustibil gazos este format din acetilend c,H,, etilend
C,H, si aer.Puterea caloricd masurata fiind H, = 51300 % . B, se cere
m

sa se determine compozitia gazului, participatia oxigenului fiind de 2,1%.

In gazul combustibil numai acetilena si etilena sunt substante combustibile.
Notind cu v, si v, participatiile acetilenei si etilenei, puterea calorica a

combustibilului este: H; = v, -H; + v, -H,
Din “Anexa”, puterile calorice ale componentilor sunt:

H, = 56020 %mscsz ; H, = 58980 %m3C2H4;
Compozitia volumica a aerului fiind de 21% o, si 79% N, , la participatia
de 2,1% oxigen

C e . (0,) 21
corespunde participatia aerului: v, = - ——-10%
(o , W 0,21
tL )

Asadar, avand v,+v, = 0,9 se obtine:
H =v,-H,+(09-v,)H

i 2

de unde:
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H, -09-H, 51300 - 0,9 - 58980
H, -H 56020 — 58980

1 2

Rezulta participatiile: (C,H,)=60% ; (C,H,)=30% ; (L)=10 % .

Ul:

= 0,6(60 %)

Problema 4.  Si se determine reactia de ardere in aer pentru inNm ° de
metan, coeficientul de aer fiind « = 1,5, precum si analiza Orsat de control.

Calculul se va efectuain nm * .

Reactia de ardere a unei molecule de metan este:
CH 4+20, > CO , + 2H ,0

care, scrisd pentru cantitatea de 1Nm ® de cH |, va fi:

4

iNm °cH , + 2Nm 0, —» 1Nm ®co , + 2Nm ®H, 0.

3
. . 2Nm
Oxigenul teoretic este: 0 ,, = ———

Nm °B

3

. - N (@]
Oxigenul real vafi: 0,, =a -0, =15-2=3 / 2
Nm "B

Oxigenul excedentar:

3
INm “O
Opee = (@ -1)0, =05-2= % 3g
m

Aerul real L, introdus din exterior este:

@) 3 3
L = —2— = ———14,29 Nm V .
(o ) 0,21 Nm °B

2
tL )
Azotul introdus din exterior odata cu oxigenul este:

79 79 Nm °N
N, =—0, =L, -0, =—-3=11,29 " “2/ |
21 21 Nm "B

Reactia de ardere in aer a metanului este:

INm "CH , +14,2LNm °L — 1Nm °CO , + 2Nm °H,O +1Nm "0, +11,20 Nm °N,
Pentru analiza Orsat de control se calculeaza cantitatea de gaze uscate
(G e )-
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3

Nm °G
G, =1Nm %co, +1Nm %0, +11,20 Nm *N, =13,20 qu/
1Nm

iar participatiile componentilor in gazele uscate vor fi:
co , 1-100 0, 1-100

s 13,29

(Co ;)= =7,5%;(0,)=

G 13,29 G

Restul de 85% reprezinta participatia azotului:

=75% .

(N,)= N2 _jo0 - (co ,)- (0,)=85%.
usc
Problema 5. Sa se determine reactia de ardere in aer cu o = 1,5 si analiza
Orsat de control pentru un combustibil gazos care are compozitia volumica:
(CO)=20%;(C,Hy;u)=25% ;(H,)=40% ;(CO ,)=10% ; (N,)=5% .

Vor arde numai componentii combustibili: oxidul de carbon, butanul si
hidrogenul, restul constituie balast. Din reactiile pentru:

CO: (co +io2 — 1C0 J
\ 2 )

FRRET) 2
2

13
CsH1o: (c H,+—0, > 4CO +5HZOW
N )

(e W
Hy: |H,+—0, > 1H,0
L 2

rezulta oxigenul teoretic O ,, :

1 13 1 .
0, ==(CO)+=—(C,H,)+—(H,)=0502+65025 +05-04=0925 " O/ .
2 2 2 Nm
Si oxizii:
Nm *co _
Coz:(CO)‘1+(C4H10)44=O,2-1+0,25-4:1,2 %mSB’
3
H,0=(C,H,)5+(H,)1=0255+04-1=1,65 " Hz%mSB'

Oxigenul real o ,, este:

3
O, =0 -0y =15-1.1,95 = 2,88 " O/ ;
Nm “B
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Oxigenul excedentar:

Nm 3O
Ogexc = (a _1)0 ot = 0,5-1,925 = 0,963 2 | 3B
m

Aerul introdus pentru ardere din exterior este:

o) 2,888 3 .

Ly =L, =—2L= = 13,752 Nm % ,_» care contine azotul:
0, 0,21 Nm °B

L

N N 79 3
Ngeq = Nop = Lgg -—2=—2.0, =288 =10,864 " N/ 3
L 92 21 Nm °B

Reactia de ardere Tn aer a combustibilului este:
3

INm B +13,752 Nm °L - 1,3Nm °CO , +1,65 Nm *H ,0 + 0,963 Nm >0, +10,914 Nm °N
Gazele uscate de ardere vor fi dioxidul de carbon, oxigenul si azotul:

Nm °G
Gy =13+0,93 +10,94 =13 .77 usc ,
Nm "B

Participatiile componentilor vor fi:

co ,
(co ,)=100 - =100 = 9,86 %
G . 13 177
) 0,963
(0,)=100 =100 - = 7,308 %
G . 13 177
) 10 ,914
(N,)=100 =100 - = 82,826 %
G 13 177

Problema 6. Participatia co , in gazele de ardere Tn aer a metanului este
de 8%. Fiind prezent oxigenul Tn gaze, in timp ce co este absent, sd se
determine coeficientul « de aer.

Reactia de ardere 1n aer a metanului este:
IB+a-L=C0 , +H,0+a N,y +(a-1)0,

Gazele ,,uscate” au compozitia :
Gue =CO ;+a Ny +0a-0, -0, =C0, -0, +a(Ny +0,)=C0 -0, +a-L,
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. L co , 100 -CO , ,
avind participatia co ,: (CO ,)=100 = si se
G CO, -0, +a- L,

usc

obtine:

100 -CO , - (CO ,)(CO , ~0,;) 100 -1-8(1-2)
(COZ)L~02t S'L
0.21 0,21
Problema 7. Prin analiza Orsat a gazelor de ardere, rezultate prin arderea
unei hidrocarburi gazoase, S-a obtinut urmatoarea compozitie:
(co,)=89%;(0,)=7,4% ; (N,)=8,7% .
Sa se determine coeficientul « de aer cu care s-a efectuat arderea.

o =1,42 .

Prezenta oxigenului in gazele de ardere (si lipsa oxidului de carbon CO)
indica o ardere cu exces de aer, coeficientul « trebuie sa fie supraunitar. Se

: N, N, N, : .
scrie: a = = ( ) = si numeric:
N N, - N 0,79
2t 2r 2e ( N - o , W
L 021 )
83,7
a = =15
0,79
83,7 - 7,4
0,21
Problema 8. Intr-un focar arde propan c.,H 4 cu un coeficient de aer

a = 0,8 .Arderea hidrogenului este completa, iar carbonul trece in gazele de
ardere sub forma de co , Si co . Sa se determine reactia de ardere si analiza
Orsat de control.

Arderea stoichiometrica a moleculei de propan in oxigen este :
CyHg +50, - 3CO , + 4H,0
Arderea este deficitard in oxigen, deci in gazele de ardere lipseste 0, si

este prezent CO. Oxigenul teoretic: 0 ,, =5 <™"° 2 kB

Cantitatea reald de oxigen este:

kmolio
O, =a:0,, =08-5=4 2kmoIB
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Reactia de ardere in oxigen va avea forma:
CgHg+4-0, » x-CO , +y-CO +4-H,0

n care nu cunoaste proportia dintre x si y (dintre co , si CO).
Dupa atomii de carbon se scrie: x + y = 3atomiC
Hidrogenul H, retinind 4 atomi de o, , pentru oxidarea carbonului ramin
disponibili numai 8-4=4 atomi de o, .Astfel: 2. x + y = 4atomio , .
Rezolvind sistemul, se obtine: x=1; y=2 , astfel incat, exprimind
cantititile in Nm *®, reactia de ardere in oxigen a combustibilului va fi :

INm ®C4Hg + 4Nm 20, — 1Nm °cO , + 2Nm *CO + 4Nm *H ,0
Azotul introdus este :

0,79 3
N, =——.0, =3762 415,048 " N/
3
0,21 Nm 2B

Reactia de ardere in aer devine:
INm 2C4Hg + 4Nm 20, +15,048 Nm °N, —

— 1Nm °CO , + 2Nm >CO + 4Nm *H,0 + 15,048 Nm °N,
Gazele uscate fiind:

3
Gue =CO ,+CO +N, =1+2+15,048 =18,048 NM 7
Nm

Participatia componentilor este:

1-100

(co ,)= = 5,54 %
18,048
2 -100

(co )= = 11,08 %
18,048

15,048 -100
18,048

(N)

=83,40% ZVi:lOO%

Problema 9. Pe cursa de admisie a unui motor in 4 timpi,avind turatia
n = 3000 fo%“n ,S¢ aspirda aer cu presiunea p, =1bar si temperatura

t, = 20 ° ¢ ,volumul corespunzitor aspiratiei fiind v, =1300 cm . Stiind ca
arderea combustibilului este completa (« = 1), iar compozitia benzinei este:
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c=8%Csl h=15%H,,sd se determine consumul orar de combustibil
' kgB/ . < . _ J B kg/
m( A j . Se considera pentru aer: r, = 287 /kgK M =297,

. 3 3
. . : n cicli m m
Debitul volumic orar de aer este: v = —-60 -V, ( : - )
2 | h o cicl h |

: 3000 6 3
V| =——-60 -1300 -10 =117 M h
2

Debitul masic de aer este:

' 5
: Vi 1.10°.117
my =22Vt =139 13 kg"/
T, 287 - 293 h

Se scriu ecuatiile de ardere (in kg) pentru Csi H, :
C+0, > CO,;1kmIC +1kmlO0 , — 1kmoICO

2 2
0,85
12 kgC + 32 kgO , = 44 kgCO , | -
12
1 1 )
H,+—0,—> H,0; l1kmolH , + —kmoliO , — lkmolH ,0
2 2
0,15
2kgH , +16 kgO , =18 kgH ,0O|x -
2
0,85 0,15 K
0, =32 416 - —— = 3,46 go/ .
12 2 kgB
o) 3,46
L, = 2t :_:15’04kgL
0,22 0,23 kgB
Consumul orar de combustibil va fi:
[ ket )
B mcL| kgB ‘
B L, | kgL ho |
kgB J
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Obs. Stiind densitatea benzinei p[kV?J, se poate calcula consumul orar
m

e [am 2 m g
de combustibil in — L Vg = —[/]
h L h p .10 -3 h
Problema 10 Cantitatea m =10kg de gaz combustibil este formata dinr-
un amestec stoichiometric de acetilend (C,H,) si oxigen .Sad se determine
caldura obtinuta prin ardere, puterea calorici a acetilenei fiind

H = 48204 "y
i kg

Céldura de ardere va fi : Q=mc,n, Hi (ky)

. . N 5
Se scrie ecuatia de ardere a acetilenei: ¢ ,H, + =0, - 2CO , + H,0
2

C,H, +2,5kmli0 , —» 2kmolicO , +1kmoliH ,0O
26 kgC ,H, +80 kgO , =88 kgCO , +18 kgH ,O
Rezulta sistemul:

‘( c
%‘ Mo, 80 —> My, = 2,45 Kg
LmCZHz +tMo, =10

iar caldura va fi: Q = 2,45 - 48294 =118 ,320 kJ
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CURS6

TRANSMITEREA CALDURI|

1.1. Generalitati

Daca doua corpuri cu temperaturi diferite (T, > T, ) sunt puse in contact
termic, atunci ele tind spre echilibru termic, ajungand la aceeasi temperatura

e)
Fig.12.1. Moduri de
transmitere a caldurii..

(primul postulat al termodinamicii). Cele doua
corpuri, considerate surse de caldura, fac un
schimb de caldurd pe timp infinit, dacd se
considera ca au dimensiuni infinit de mari.

S-a aratat ca schimbul de cédldura sub diferente
finite de temperatura este un proces ireversibil.
Acest proces de transfer de caldurd este de
mare importantd in tehnica si poate fi folositor
sau nefolositor. Intr-un sistem termodinamic
motor, transferul de caldurda catre mediu
exterior nu este dorit, deoarece scade
randamentul de  utilizare a  céaldurii
combustibilului ars. Tot ca proces nedorit este
si transportul cdldurii la distantd prin
intermediul unui purtator de caldurd (un fluid
cald care circuld prin conducte), unde cedarea
de caldurad in timpul transportului constituie o
pierdere de energie.

Transmiterea cildurii studiazd modurile de
tramsmitere a caldurii, tipul si calculul
schimbatoarelor de caldura. Analog cu legea
lui Ohm (pentru circuite electrice), intensitatea

schimbului de caldurd Q poate fi scrisa ca un

raport intre diferenta de potential termic AT
dintre cele doua corpuri si valoarea rezistentei
termice de contact R ,, adica:

AT T -T K
Q=—-=-"2"2[W]; R,—].
R, R, W
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Tipul contactului dintre cele doua corpuri cu temperaturi diferite
conditioneaza modul in care se efectueaza schimbul de caldura dintre ele si
depinde de starea lor de agregare. Tn Fig.12.1 sunt redate cateva moduri de
contact termic si anume:

a. Contactul dintre un corp solid cu temperatura T, si un fluid cu

temperatura T, . Fluidul spala intreaga suprafata exterioara a corpului solid.

Fluxul termic Q este orientat in sensul descresterii temperaturii. Caldura

primita poate fi transportatd la distanta prin intermediul fluidului. Acest
schimb de caldura dintre un corp solid si un fluid se numeste convectie a
caldurii.

b. Contactul dintre doui fluide care se amesteca intr-o incinta. In acest caz
schimbul de caldura se face izobar prin amestecare, procesul fiind studiat
in cadrul termodinamicii.

c. In acest caz cele doud corpuri sunt separate printr-un mediu fluid, deci se
face un contact indirect Intre corpuri printr-un mediu de separare, care face
posibil transferul fluxului de caldura.

d. In acest caz cele doua corpuri sunt separate printr-un mediu gazos
rarefiat, la limitd se poate considera ca trecerea fluxului termic se face
printr-un spatiu vidat. In acest caz nu existi un fluid purtitor de flux termic,
totusi exista un schimb de caldura intre corpuri, purtdtorul de caldura fiind
oscilatia electromagneticd care poseda manifestiri termice intr-o banda
ingusta de frecvente. Acest mod de transmitere a energiei termice prin
oscilatii electromagnetice poartd denumirea de radiatie termica.

e. Doua fluide cu temperaturi diferite fac schimb de caldura printr-un perete
solid. Aici procesul de transfer de caldura este un proces complex: Intre
fluidul cu temperatura T, si perete are loc un schimb de caldurd prin

convectie, insd masa solidd nu permite existenta unui curent material
macroscopic. Moleculele solidului sunt legate fintr-o retea si nu au
posibilitatea efectuarii unor miscari oscilatorii in jurul unei pozitii de
echilibru. Trecerea fluxului de cadldurd se face din aproape in aproape, de la
moleculele suprafetei in legaturd cu fluidul cald panda la moleculele
suprafetei in legatura cu fluidul rece. Acest mod de trecere a fluxului termic
printr-un solid se numste conductie a cildurii.

Tn concluzie, sunt trei moduri elementare de transmitere a caldurii:
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I. Prin conductie, caracteristic trecerii caldurii din aproape in aproape, de la
molecula la molecula, proces corespunzator trecerii fluxului termic prin
corpurile solide sau prin straturi foarte subtiri de fluide in repaos.

I1. Prin convectie, purtatorul de caldura fiind curentul de fluid si este cazul
schimbului de caldurd prin contactul direct dintre o suprafatd solida si un
mediu fluid (lichid sau gaz).

III. Prin radiatie, proces caracteristic trecerii fluxului termic prin spatiu
vidat sau printr-un gaz transparent termic, purtatorul de caldura fiind
oscilata electromagnetica. In realitate, schimbul de caldurd dintre corpuri se
face complex, intalnindu-se cel putin 2 forme simple de transmitere a
caldurii.

1.2. Conductia caldurii in regim stationar prin peretele plan, cilindric
si sferic

Camp termic. Legea lui Fourier.

t Se considera un corp solid care
are la suprafatd temperatura t,
si care se gaseste intr-un fluid
cu temperatura t,<t;(Fig.12.2).
Se considerd ca solidul poseda o
sursa interioara de caldura care
compenseazd caldura cedata
fluidului (deci t; = ct ).
Masurandu-se temperaturile cu
o sonda termometrica, Se poate
trasa t = f(x),unde x reprezinta
distanta la care se executa
Fig.12.2. Campul de madsuratoarea pe o0 anumitd

temperatura. dir_ec‘;iir. _ _
Prin camp termic al unui corp

se Intelege totalitatea valorilor temperaturii prin care se caracterizeaza, la un
moment dat, spatiul din jurul corpului considerat.

Se deosebesc 2 cazuri:

1. Daca temperatura intr-un punct ramane constantd in timp, ecuatia
campului termic poate fi scrisd sub forma:t = f(x,y,z), iar campul se
numeste camp termic stagionar.

2. Daca solidul nu poseda surse interioare de caldurd, atunci in urma cedarii
necontenite de cadldura catre fluid, temperatura sa t; Se micsoreazd, deci
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intr-un punct temperatura va depinde atat de pozitia punctului cat si de timp
dupa ecuatiat = f(x,y,z,1),lar campul termic se numeste camp termic
nestationar. Campul termic nestationar se intalneste la racirea si incalzirea
corpurilor. Prin suprafata izotermica se intelege locul geometric al tuturor
punctelor care au aceeasi temperaturd la un moment dat. In cazul campului
termic stationar suprafetele izotermice 1si pastreazd pozifia si forma
neschimbate Tn timp, iar in cazul campului termic nestationar suprafetele
izotermice isi modifica pozitia sau/si forma; suprafata izotermicd o (sau S)
se apropie de corp daca acesta se raceste si se departeaza daca se incalzeste.
Deoarece intr-un punct nu se pot gasi doua temperaturi diferite in acelasi
moment, va rezulta cd suprafetele izotermice nu se intersecteaza.

Se consideri o suprafata izotermicad S [m?] Tn cAmpul termic al corpului; in
intervalul de timp 7 [s] prin S trece caldura Q. Prin flux termic sau flux de
cialdura se intelege caldura care trece prin S 1n unitate de timp, adica:

Qw13
Q- T[W]AW—K

Prin densitate de flux termic se intelege fluxul termic care trece prin

unitatea de suprafata, adica:
a- "/,
S L m ZJ

Se considera douda suprafete izotermice S; si S, foarte apropiate cu
temperaturile t, respectiv t+dt (Fig.12.3). Variatia temperaturii pe unitatea
AtTgrd /]
atl /m]’
Variatia maxima a temperaturii pe unitatea de lungime se obtine daca

S dreapta | este normala n la ambele suprafete
izotermice t si t+dt, adica dn = M M, .

Tn general, printr-un punct M se poate duce o
normald comund la ambele suprafete
izotermice, numai dacd cele doua suprafete
sunt infinit de apropiate, lungimea normalei
devenind dn (An — dn), iar diferenta de
temperatura devine infinit de mica (dt).
Variatia maxima a temperaturii pe unitate de
Fig.12.3 Variatia lungime se numeste gradient al

temperaturii.

de lungime, pentru o directie oarecare I, va fi:

(trd)
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temperaturii :

At dt
grad t = lim — = —[grd/m]
An—0 AN dn

Gradientul de temperaturd este un vector orientat dupa directia normala la
suprafetele izotermice considerate. dn > 0, deci semnul gradientului este
dat de semnul variatiei de temperatura dt.

Se considera doua suprafete izotermice intr-un mediu solid (Fig.12.4).

Se izoleaza un element de suprafata dS prin care fluxul termic elementar
este:

5Q =q-ds[w]

Analog cu legea lui Ohm, se poate scrie: & Q _ &

R t
R , - este rezinstenta termici a tubului de material cuprins intre puncte M 1
s1 M, , avand sectiunea: dsS -cos « .
Prin analogie cu rezistenta
electricd a unui conductor

electric care se scrie:

| |
R:p-—:—
S k-S

unde: p - rezistenta electrica

1 ..
k = —-conductivitatea
p

electrica.
Se poate scrie §i rezistenta
termica a tubului de material

orientat dupa directia M 1 M ,

Fig.12.4 Rezistenta termica. R - di
" 4.dS -cos @
Se observda ca rezistenta termicd minimd corespunde pentru
a = 0,adicdcos 0 =1, pentru care dS este maxima, iar dl este minima
(dI - dn ).Rezulta:
dn

A -dS
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Atat pe directia normald, cat si pe directia oarecare |, existd aceeasi
diferenta de temperatura dt, iar fluxul termic va fi orientat dupa directia

rezistentei termice minime, adica dupa directia normala n . Se scrie:

: : dt dt dt
6Q=09-dS = —-——= - =-4-dS.-—=-21-dS -grad t
R, dn dn
A -dS

Pentru densitatea fluxului termic q se scrie:

i d
q:_Q:—;t.grad.t
ds

qg=-A-grad -t
Aceasta ecuatie reprezinta legea lui Fourier, care se enunta astfel:
densitatea fluxului termic este direct proportionala cu gradientul de
temperatura §i este reprezentata printr-un vector opus gradientului de
temperaturd. Coeficientul de proportionalitate, notat cu A, reprezintd
conductivitatea termica si este o caracteristicd a suprafetei prin care trece
fluxul termic de conductie. Fluxul termic se obtine prin integrare(a = ct.):

: dt
Q:—j/l-grad t-dS = —A[—dS
dn

Integrarea acestei ecuatii este foarte laborioasa; se pot obtine solutii simple
numai cind suprafetele izotermice sunt exprimate prin ecuatii simple, cum
ar fi suprafetele plane, sferice, cilindrice.

[d] w w

Unitatile de masura pentru o sunt: [1] » - -
[grad - t] mz_ﬁ m - K

Tn general » depinde de temperatura. Se considera:
A=Ay +at)

unde %, este conductivitatea termici la temperatura de 0°c .

Tn calculele practice, dezvoltate 1in intervalul de temperatura

At=t,; - t,,valoarea constantd a lui o se ia drept media aritmetica, adica:
Ay +2Xy . .
A = ———sau se ia valoarea lui » pentru t,, =
2
In functie de valoarea lui 2 , corpurile se clasifica in:
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- termoconductoare (» > 1).
- termoizolante (» <1).
Conductivitatea termica a gazelor este cuprinsa Intre: 0,0058 =+ 0,58 WA K

si de obicei creste odatd cu cresterea temperaturii. Pentru amestecurile de
gaze » se determind experimental.

Pentru lichide 4 « (0,09 - 0,7)W41 » si in general scade odata cu cresterea
temperaturii, cu exceptia apei si a glicerinei.
Materialele de constructie si cele termoizolante au A cuprinsa intre

0,023 = EW/n K valoarea lui » creste odatd cu cresterea temperaturii,

insad depinde de porozitatea si umidatea materialului.
Metalele sunt in general termoconductoare, au a cuprinsd intre

2 + 420 W/n K iar pentru aliaje » se determina experimental.

1.3. Conductia cildurii in regim stationar prin peretele plan omogen

t 5 Se considera un perete plan de grosime &
si conductivitate 1 care are suprafetele
] izotermice  paralele cu  suprafetele
f limitatoare ale peretelui(Fig.12.5).
7 .
t, Dupa legea lui Fourier: Q = - -grad -t-S
g (ds = dy -dz),densitatea fluxului termic
este :
Az % CC dt
i ngz—k grad-t:—x-—[w ZJ
S dx m
Fig.12.5 Conductia
ce'}ldurii in regim stationar dt = — G o _ 9
prin peretele plan omogen. A A

Ecuatia de mai sus reprezinta ecuatia
diferentiala a cAmpului termic prin peretele plan. Prin integrare se obtine:
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q- X . . " . o
t = - ——+ C - ecuatia unei drepte in planul t-X, deci temperatura variaza
A

liniar dupa normala la perete. Conditiile limita sunt: x =0; t=t3; C=1;

s B
x=8;t=t,;t, =-q—+t;. Rezultd: q=—(t; - t,)
A

o | >

. n - : ' A
Fluxul termic pe intreaga suprafatd vafi: Q =q-S=—-S(t; - t,)
5
Rezistenta termica totala a peretelui va fi:

R _hoty (tg -~ tp) _ 8 (grd/j
t . A A-S W

2ty — t
Q 5 (t - ty)

. s 8 m?
Rezistenta spemﬁca(s —1m? ): r=R;-S= —[grd m /]
N W

Regimul stationar corespunde atunci cand fluxul termic care patrunde prin
fata In contact cu fluidul cald este cedat integral sursei reci. In caz contrar
regimul devine nestabilizat (cdmp termic nestationar), ecuatiile de mai sus
nu mai sunt valabile deoarece: t = f(x, ).

1.4. Conductia cildurii in regim stationar prin peretele plan

; neomaogen.
b . - . .
B4 E Se considera un perete format din trei

B2
straturi de  grosimis;.s,,85, CU
7\& 3 conductivitatile termicenr,, 1 ,, 14
(Fig.12.6). Prin masuratori directe se pot
determina temperaturilet, si t, . Se

considerd necunoscuteq si temperaturile
de contact dintre fete: t, si t, . Densitatea

L
AN
N
&/ﬂ . fluxului termic va fi:

Fig.12.6 Conductia caldurii 8, 52
in regim stationar prin Y
peretele plan neomogen. 5 (ts = t4)

s
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. 61
-ty =0 =0T,
1
< 8,
de unde rezulta: t, —ty =q-—==q-r,
Ay 2
8
ty - 3

ty—ty =g —+——+—|=q(ry + 1 +r3)=09-r
hy Ay g
re=2Xrg, (analog ca pentru legarea in serie a rezistentelor electrice:

R =Y R; ). Fluxul termic este acelasi prin toate rezistentele (idem ca si

intensitatea curentului electric la legarea in serie), iar diferenta totala de
temperaturd (t, -t,) este egalda cu suma diferentelor partiale de

temperaturd (idem ca tensiunea U la legarea in serie: U g =¥ U ).
Densitatea fluxului termic va fi:

' t, -t

q=—L_ 4

8; 8, 83

%1, %2 %3

Ay Ay g

Pentru un perete plan neomogen alcatuit din n straturi, densitatea de flux

. ' t, — t
termic este : q=-+—n+t 1 ‘nel

Cunoscand densitatea fluxului termic q , se pot determina temperaturile

suprafetelor de contact dintre straturi cu ajutorul ecuatiilor diferentiale de

temperatura:

t, =t; - q- S ° >
Ay 2 A3

Temperatura variaza liniar pe normala la perete prin fiecare strat, rezultdnd

o linie franta t = f(x).
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1.5. Conductia cildurii in regim stationar prin peretele cilindric
omogen

ty Se considera un cilindru cu raza
: interioara I, raza exterioara I, si

g ——— =10 jungimea I (Fig.12.7). Se admite
l ca suprafetele izotermice sunt
_ cilindrice, normala la aceste

f +_ _ suprafete are directie radiala, iar
- gradientul de temperaturd are
| forma(t; > t,):

| %/ dt
- grad~t=d—,S=2n-r~|.

1M

i
I . . .
dr, r |"4—' Legea Ilui Fourier se scrie:
| £
f——2—— - dt
Q=»A-grad -t=-2m-r-l-A-—
Fig.12.7 Conductia caldurii in regim dr
stationar prin peretele cilindric Rezulta:
omogen. : ;
r
P
2n A -1 r
iar prin integrare: t = - 2 hrsc- ecuatia unei curbe logaritmice.
2w A -

Deci, temperatura variaza logaritmic pe directia radiala a peretelui cilindric.
Conditiile la limita sunt:

r=r
! - C=1t+ Q Inr
t:tl 27[}\.'
r=r
- t, = - Inr, + Inr +t;
t=t, 2% -1 21 % -1
. r d
Se poate scrie: t; - t, L S R
21 - A - r 2m - A - dq

Fluxul termic Q va fi:
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21 - A -

Q=—"—(t; ~ty); ty > t,
d2
In —
dl
Rezistenta termica a peretelui cilindric fiind:
d
I —2-
oty -t t, -t d
o-le.p bt 1£gr%vj
R, - 21 -

Fluxul termic unitar (sau pe unitatea de lungime)este:

Raportand fluxul unitar la suprafata interioarda a cilindrului se obtine
densitatea fluxului termic:

Usg 1 #0g 2
In cazul cand conductia se efectueaza printr-un perete cilindric subtire
(d, ~d,), se poate folosi ecuatia stabilitd pentru peretele plan,
considerandu-se un diametru mediu si aria S = nd - |

- dy+d,

d =
2

§ =r, - ry - grosimea peretelui.
Tn acest caz densitatea fluxului termic va fi:
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Q Q
= _q-= <
S m-d-I

=%(t1—t2): rzk—rl (tl_tZ)(%2j

Fluxul termic unitar va fi:

dl :g: Tc.d.}b._(trl—tz)(WA).
1

| ry

1.6. Conductia cialdurii in regim stationar prin peretele cilindric

neomogen
t } Se considera un cilindru
1 neomogen (»,,1,) prin care
‘ trece un fluid cu temperatura
. t1 la peretele interior si t3 la
| Q peretele exterior (Fig.12.8).
Situatia este intalnita frecvent
‘ / in tehnica, in cazul unei
% 2 conducte izolate termic cu
I straturi de diferite materiale.
r
s Fluxul termic Q se scrie:
D7
[—t%\‘t th—fll(t1_tz)=
T 2\‘ In =
’> - 1T 1 *3 r rl
" 2z -4, -1
Fig.12.8 Conductia caldurii in regim = —r(tz - t)
stationar prin peretele cilindric In —
neomogen. 2
o -ty -t
R R
In T2 In L
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t, - tg 2m 1 (ty - tg)

1

Cunoscand Q , se poate calcula temperatura t,: t, =t; -

+Rt2

d 1 d
Sy —n 2
Agoodp Ahy  dy

: d

Q-In—2
dl

2 -hq -l

Pentru un perete cilindric cu n straturi:

2n‘|(tl _tn+1)(W)
"1 di+1
y i L
i—1hi d

Temperaturile intermediare (t,,t;,..t,) se determinad succesiv, stiind

temperaturile fetelor (t;,t,,;)si fluxulQ . Variatia temperaturii prin pereti
este 0 succesiune de curbe logaritmice.

1.7. Conductia cildurii in regim stationar prin peretele sferic omogen

ta
t;

I

7}
&
Fig.12.9. Conductia

caldurii in regim stationar
prin peretele sferic.

Acest caz se intalneste la rezervoarele sferice
sau la reactoarele chimice sferice. Se
considerd o sfera goald, confectionatd dintr-
un material de conductivitate A, cu raza
interioara I §1 raza exterioara ry. Se noteaza
cu t; si tp temperaturile suprafetelor
interioare  si  exterioare.  Suprafetele
izotermice intermediare sunt  sfere
concentrice cu sferele extreme, directia
normala fiind dupa directia razei.(Fig. 12.9).

Se scrie legea lui Fourier(s = 4r -r?):

| 2 dt
Q=-A-S-grad ‘t=-X-4mn-r" -—
dr
dr
dt = - Q —
47'['7\, r2

Prin integrare rezulta ecuatia cimpului termic:
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1 . S
t= -—+ C — ecuatia unei hiperbole.
4t -A I

=T 1
Pentru: o c=t, - °© .t
t=1, A - A r
r=ry Q 1 Q 1
St = Sty - L—
t:tz 47['}\. r2 4TC}\. I’l
Rezulta:

¢ ¢ Q 1 1 Q 1 1
1~ t2 = I -
4m-aln ro 2m-A |\ dg d,

Fluxul termic este: —— (W)
rl r2
1 1
. . t, -t noor
Rezistenta termica : R, =Lt —2_-L1 2 (gfcy j
: 47 - ) W

Pentru peretele subtire se poate folosi ecuatia conductiei prin peretele plan

omogen, luand s =4nr? = x-d,unde rsi d sunt raza medie, respectiv,
diametrul mediu al sferei. Grosimea peretelui este: s =r, —r;.

A Ag -1 n
Q=—-S(t; —ty)=——-(t; —t, (W)
) r, —n
1.8. Conductia caldurii in regim stationar prin peretele sferic

neomogen.

Se considera o sferd goald formata din doua straturi, cu raza interioara ry, cu
raza exterioara I3 si cu raza stratului de contact rp (Fig.12.10).
Conductivitatile termice sunt %, si 2, .
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Fluxul termic:
th — 13
Q=—""—(w)
R + Ry
1 2
1 1 1 1
r r r .
R, -1 2. R, -2
Voo4mag 2 4m-n,
(t; - t3)an
1(1 1 1 (1 1
Bl e R
A Tp) Ap(rp I3
Pentru n straturi:
t t “4m
| | | T _ ( 1 n+1 ) (W )
v "n1(1 1
: e X -
Fig.12.10 Conductia caldurii in o1 UT T
regim stationar prin peretele sferic _
neomoaen. Temperaturile intermediare t,,
ty.... t, se determind stiind temperaturile exterioare t; §i ty+1, precum si

fluxul termic Q . Variatia temperaturii prin peretele sferic (pe directia razei)
neomogen reprezintd o succesiune de curbe hiperbolice.
1.9. Convectia cildurii fira schimbare de fazia.Generalititi. Principiile
asemanarii.
ta Convectia caldurii apare in cazul
cand un corp solid este in contact
cu un fluid, Tntre corpuri existand
odiferentd de temperaturd. Se
considera un corp solid cu
teperatura suprafetei t, in contact
cu un fluid cu temperatura t;
(Fig.12.11). Deplasarea fluidului
se face datorita diferentelor de
densitate dintre diversele zone din
masa de fluid sau datorita altor
Fig.12.11 Convectia caldurii. cauze exterioare. Particulele de
fluid care vin in contact cu faza
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solida vor prelua caldura de la aceasta, transportand-o mai departe, locul
particulelor deplasate fiind ocupat de altele apropiate. Deformatia campului
termic este cu atat mai importanta cu cat viteza w a fluidului este mai mare.
Pentru a ilustra acest fapt se considera un corp clindric pentru care s-a trasat
suprafata izotermica t;(Fig. 12.12). s,, - suprafata izotermica pentru viteza

w =0 (forma cilindrica, coxiala cu cilindrul).
S,, - suprafata izotermica pentru un

1w

fluid care se deplaseaza cu viteza w
fatd de perete; suprafata izotermica in
acest caz este complet deformata(t,, ).

In acest caz aplicarea ecuatiei Fourier
devine imposibilda. Chiar daca se
introduc ipoteze simplificatoare pentru
a se efectua un calcul analitic se obfin
erori de 100%, ceea ce este
inadmisibil pentru tehnica.
Metoda practica de calcul se bazeaza
pe rezultate experimentale obtinute in
laborator si se extinde la procese
similare folosindu-se teoria
Fig.12.12 Deformatia similitudinii (asemanirii). Cu ajutorul
campului termic. teoriei asemandrii, instalatiile sunt
executate la scara redusa, procesul de
masurare efectuandu-se in laborator in mod cu totul asemanator ca la
instalatia reald. Calculul se face cu ajutorul ecuatiilor de invariatii.
Fenomenul de convectie depinde de o serie de factori ca:
- natura si intensitatea miscarii
- proprietdtile fizice ale fluidului
- forma si asezarea suprafetei.
Deplasarea fluidului se face datoritd unor cauze naturale sau artificiale.

. : : . M
Densitatea fluidului este p =f(p,T), adicd:p = L (pentru gaz),
RT

Po

p = (lichid), deci fluidul cu densitate mai mica ( mai cald) se ridica,

1+ yt
transportand caldura in zone mai indepartate de corpul cald, locul lui fiind
luat de fluidul cu densitate mai mare din jur (deci mai rece). Se creeaza in
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acest mod curenti de convectie liberd (naturald). Deplasarea fluidului se
poate face si fortat, datorita unor cauze exterioare; realizdndu-se astfel o
convectie fortata. Valoarea viscozitatii fluidelor influenteaza asupra vitzei
de curgere a fluidelor, deci asupra fenomenului de convectie.

Se defineste difuzivitatea termica, notata cu a, ca fiind:

Cp

o -

Temperaturile t o 81 t¢ influenteaza asupra intensitatii schimbului de caldura,

fie prin valoarea parametrilor fizici care depind de temperatura
(6,k,cp,n,u,etc .), fie direct prin diferenta (tp -ty ), care conditioneaza

schimbul de caldura dintre suprafata si fluid. Tn concluzie, fluxul termic este
o functie de urmatorii parametri:

Q=f(w.ty,t,2,cp.lpm F..), unde:
| — dimensiunea liniara a corpului;

F — forma corpului (notatie simbolica).
Pentru calculul fluxului termic de conventie se foloseste ecuatia lui Newton:

(j =a-S-At (W)
unde: « - coeficientul superficial specific de transfer termic sau

coeficientul de conventie [VV ) j .
m “k

S - suprafata exterioara a corpului solid (m 2 )
At - diferenta de temperatura de calcul (grd ).
At=t, —tg SAU At=t; —t,
Deci coeficientul de conventie va depinde de:

o = f(w,tp,tf,?\.,Cp,l,p,n,F,...)

Pentru calculul bazat pe experiment s-a folosit teoria similitudinii.
Transmiterea caldurii prin convectie este un proces foarte complex,
deoarece trebuie satisfacute:

- ecuatiile Navier-Stokes de curgere a fluidului viscos;

- ecuatiile campului termic al fluidului din zonele apropiate de corp.
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Aceste ecuatii pot oferi numai conditii pe care sd le satisfacd solutiile
generale de calcul, dar nu pot oferi solutii unice pentru cazurile concrete de
convectie, chiar pentru cazurile cele mai simple.
Teoria similitudinii este singura metoda, cel putin deocamdata, care poate
oferi 0 concordanta relativ bund, in majoritatea cazurilor, intre rezultatele
calculate si cele masurate. Rezultatele obtinute in laborator pe instaltii
similare cu cele luate ca baza (dar la scard redusd), la care s-a respectat
intocmai modul de desfasurare a fenomenelor fizice pentru ambele instalatii,
pot fi folosite pentru toate cazurile similare. Pentru ca doua instalatii sa fie
asemenea (in care se realizeaza transferul de caldura) trebuie respectate:

e Conditiile de asemanare geometrica a formei si dimensiunilor corpului
n contact cu fluidul.

e Conditiile fizice ale fluidului.

e Conditiile de contur care tin seama de modul transferului de caldura la
suprafata de contact cu fluidul.

e Conditiile de timp care tin seama de transferul caldurii in timp.

La o instalatie de laborator se mésoaré:é(w )t °c); . (°C); s (m?),

rezultand o : o = L[VV , j
sty - t: )\ /m?k

Miscarea fluidului este stabilizata, in punctul considerat, atunci cand fortele
motoare sunt in echilibru cu fortele rezistente. In afara de echilibrul fortelor
care conditioneaza miscarea, trebuie sa se considere si propietatile fizice ale
fluidului si anume:

- capacitatea fluidului de a primi si inmagazina caldura ;

- capacitatea fluidului de a transmite caldura primita prin convectie mai
departe Tn masa de fluid.

Existd diverse metode de analizd pentru gasirea unei ecuatii convenabile
unui caz determinat de convectie; in continuare se va utiliza metoda
Rayleigh.

L. CONVECTIA FORTATA

Se considera un corp cilindric cu diametrul d suflat transversal de un fluid
Ccu viteza w si temperatura t;. Coeficientul de convectie « Vva depinde de:

o =f(W,d,7\.,U,p,Cp)

Obs. In afara de diametrul d, toti ceilalti parametri sunt ai fluidului.
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Se admite ca: (x:K~WX~dy-7»Z~Ur~ps‘C;

Exponentii parametrilor se determind folosind analiza dimensionala,
scriindu-se unitatile pentru fiecare marime:

AL b /81O L /S
[U]:m%; [p]:k%s ; [Cp]:%@, - grd
de

3 7 T 0 T w2l Tk VT 0
I I ey I e I ey gy
m< -s-grd s m -s-grd | s | m kg -grd
Pentru ca aceastd ecuatie sa fie omogena trebuie ca exponentii aceleeasi
marimi de ambele parti ale ecuatiei sa fie egali(Tabelul 1).

Ecuatia unitati este :

t

Tabelull
Marimea Unité{i de masura Relatii intre exponenti
Energii J 1=z+t
L -2= —z+2r-3
Lungimi m XxrymemarTes
Timp S —1l=—Xx-z-r
Temperaturi grd[K] —1=-z-t
Cantitati kg 0=s-t

Se observa ca acest sistem are 4 ecuatii si 6 necunoscute.
Deci se va lua ca bazd 6-4 = 2 necunoscute(variabile independente) Tn

functie de care se vor exprima restul de 4 exponenti.
Se aleg ca valori de referinta (de exemplu): X si S si rezolvand sistemul se
obtin:

t=s,z=1-s,r=s-x,y=x-1

Se obtine: o =K-w* . d* 1Al R0 -c, si separand marimile de

S

4\ (v-p-c
puteri egale se obtine: a:K-L-(W d [ p}
d L v )

dar:
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S

X
Rezulta: a'd=K(W.dW (i)
A Lo ) (a)
Aceste rapoarte adimensionale sunt denumite invarianti sau criterii de
similitudine si poartda denumiri dupa numele cercetatorilor care s-au
remarcat in domeniul mecanicii fluidelor sau al transmiterii caldurii, astfel:

-2 - Criteriul Nusselt; este un invariant termic si din acest
A

u

invariant se afla o , care se introduce in ecuatia lui Newton: Q = a -S-At.

-1 -l L . .
R, -— 2P _ Criteriul Reynolds, folosit pentru convectia

L n
fortata, fiind in functie de viteza.

P, = — - Criteriul Prandtl, format exclusiv din parametri caracteristici
a

proprietatilor fizice ale fluidului.
Astfel pentru convectia fortata ecuatia se scrie: Nu =c-R ' P/, unde:
| — dimensiunea determinata a corpului solid.

II. CONVECTIA LIBERA
Se considera cazul unui corp cilindric de diametru d, asezat in fluid stationar

(w=0); t, >ty . Se admite un punct in campul termic al corpului in care

temperatura este t, astfel ca t; <t<t,.
Densitatea zonei mai calde este mai mica decat in zonele mai reci CuU
temperatura t;, ceea ce provoaca aparifia unei forte ascensionale (de
plutire) proportionala cu diferenta de greutate:

Fn = (pf —p)-V-g
dar: pr—p=po Blt—tg)
p, - densitateala t, =0°c.

B - coficient de compresibilitate izobara a fluidului (grd -1 )
Deci, forta motoare va fi: Fn, = f(B,At,g).

Fortele de rezistenta si capacitate de primire §i transmitere a caldurii sunt
aceleasi ca in cazul precedent:
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a = f(d,B,g,p,n,k,At,Cp); b= sau (dupa ce se grupeaza B -g ):
p
a:K.ds.(ﬂ.g)t.pu.nv.ﬂW.Atx.CZ
unde:
J . . m_ kg |
o] = ————— [al=m; [p-o]= ——; [n]= ——;
m° -s.grd s -grd m-s
J J
[1]= ———;[at]=gd ; [c,]- ——.
m -s-grd kg -grd

Ecuatia de unitati de masura se scrie:

2J=K‘(m)s‘( m jt[ki]u( kg WV[ ) le(grd)x.[ ] jy

m* s -grd Lsz-grdj m (m-s) m s -grd kg - grd
Sistemul exponentilor este dat in Tabelul 2.
Tabelul 2
Marimea Unitati de masura Relatii intre exponenti
Energii J 1=w +y
Lungimi m —2=s+t-3u-v-w
Timp S —1=-2t-v-w
Temperaturi grd[K] —l=-t-W -y+X
Cantitati kg O=u+v-y

Rezulta un sistem de 5 ecuatii cu 7 necunoscute.

Se vor lua ca baza : 7-5=2 necunoscute in functie de care se vor exprima

restul de exponeneti. Se aleg ca bazd X si y; rezolvand sistemul se obtine:
s=3x-1,v=y-2Xx;,t=x,w=1-y ;u=2x

Tnlocuind in expresia coeficientului « se obtine:

3x-1 X 2Xx -2X 1- X y

Separand marimile cu puteri egale, rezulta:

a=K-d

X

o = K-L(B'g.dS.At'pzw ,{p'Cpr; b=,
a| n? ) A P
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L
convectiei libere, pentru care ecuatia se scrie:

unde:G, = se numeste criteriul Grashof, criteriul caracteristic

m n
Nu=c-G, -P,

Deci, in general, pentru convectie (libera si fortata) se scrie:

Nu =f(R,,G,,P,)
In afari de invariantii R ,,G,,P, se mai intdlnesc si altii in literatura de
specialitate, $i anume:

Criteriul Peclet: P, =R

e "

Criteriu Stanton: s, = ———= —=

. . . a- T .. . - cea
Criteriul Fourier: F, = —— - Caracteristic pentru transmiterea cdldurii in
|

regim nestationar (¢ - timp).

e . B .. .
Criteriu Biot: B, = a—, idem cu Nu, dar » ¢ este conductivitatea termica a

A

solidului; la criteriul Nusselt 1 = % g -

Acest criteriu este utilizat in procesele de conductie a caldurii in regim
nestationar prin corpurile solide. Stiind forma ecuatiei criteriale pentru cazul
respectiv de convectie trebuie sa se determine constantele:c, m, n, precum si
0 serie de corecturi aduse ecuatiilor datorate observatiilor de laborator.

Obs. Conditiile de asemanare a fenomenelor fizice pot fi exprimate prin
urmatoarele reguli:

1. Fenomenele similare trebuie sa fie de aceeasi natura fizica si sa fie
descrise de ecuatii criteriale de aceeasi forma.

2. In fenomenele asemenea criteriile de similitudine trebuie sa fie egale.

3. Procesele asemenea trebuie sa apartina de acelasi grup de fenomene.
Caracteristica de baza a teoriei similitudinii este aceea de inlocuire a
marimilor variabile obisnuite prin marimi generalizate. Pe baza teoriei
asemanarii a rezultat ca:

- Rezultatele unei cercetari in domeniul convectiei caldurii trebuie sa fie
exprimate numai prin ecuatii de invarianti.
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- Marimile care trebuie sd se masoare in cadrul cercatarii sunt numai acele
marimi care intrd componenta invariantilor.

Pentru ca o ecuatie criteriald, valabila pentru un anumit caz de convectie, sa
poata fi utilizata, trebuie sa se cunoasca:

1. Dimensiunea liniara caracteristica | introdusa in invarianti. De exemplu,
la curgerea fluidului n jurul unui corp cilindric, diametrul d este
dimensiunea caracteristicd; lungimea L a cilindrului are importantd numai
daca L <d (in acest caz se introduce influenta acestui raport); la curgerea
fluidului Tn lungul cilindrului lungimea L are rol mai important decat
diametrul d, deci se considera dimensiunea caracteristica.

2. Temperatura determinanta de calcul (in general T .5 )-

3. Domeniul de valabilitate a ecuatiei. Nu se poate folosi ecuatia criteriala in

afara limitelor extreme pentru care au fost efectuate cercetarile.
1.10. Convectia libera in spatiu nelimitat

9 Tn acest caz, Tn masa de fluid,
apar curenfi datoritd diferentei
de densitate dintre diversele
zone ale fluidului (Fig.12.13).
Asupra unei zone de fluid de
volum 'V din apropierea
corpului cald (t, >t¢ ) va actiona
o fortd ascensionald (fortd de
plutire) care se scrie dupa legea
lui Arhimede:
F=G{-G=V-g-(ps —p);
Pf >pP-
Fig.12.13. Convectia libera in ps - densitatea fluidului la t; .
spatiu nelimitat. p — densitatea fluidului la

t>tf; tf<t<tp

Astfel, fluidul din zona va fi antrenat in miscare ascensionald. Fortele de
viscozitate vor actiona in sens invers curentilor de fluid. Asadar, forta care
va actiona aupra fluidului din zona consideratd va fi egald cu rezultanta

celor doua forte: R =F-Fuc .
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Deplasarea curentului cald spre
zonele superioare ale spatiului
ocupat de fluid ar produce o
suprapresiune 1n aceste zone si
depresiune Tn zonele inferioare.
Acest dezechilibru al presiunilor
creazd  un curent contrar,
descendent, care va nlocui fluidul

7z

Fig.12.14. Circulatia curentilor de
fluid la convectia libera.

care urca, aparand astfel o
circulatie de fluid (Fig.12.14).
Daca spatiul ocupat de fluid este
suficient de mare, atunci poate sa
existe o zonda & in care viteza
fluidului sa fie nuld. Aceasta zona

de repaos aratd cd cei doi curenti, ascendent si descendent, au suficient
spatiu sa se deplaseze liber, fard a se influenta reciproc (acest caz
corespunde cu fenomenul de conventie libera).

Se considera un perete sau o bard in pozitie verticald cu capatul inferior
liber. (t, >t;) In zona corpului apare curentul ascendent de fluid

(Fig.12.15). Se disting 3 zone:

’

=

h

Fig.12.15. Perete vertical.

y

Zona |: masa de fluid antrenat creste
liniar cu cotay, iar vectorul viteza ramane
paralel cu peretele. In aceasti zoni
curgerea are un caracter laminar si
trecerea caldurii de la perete la fluid se
face mai mult prin conductie (particulele
se deplaseaza dupa directii paralele fard a
se amesteca).

Zona Il: in aceastda zona apar
componente normale ale vitezei fata de
directia de deplasare si creste treptat
gradul de amestecare a particulelor de
fluid; curgerea fluidului are un caracter
tranzitoriu.

Zona I11: aici apar miscari turbionare si
existd o amestecare intensd a particulelor
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de fluid, curgerea avand un regim turbulent.Coeficientul local superficial
de transfer de calduri, o , se determina cu relatia:

2Q
ds (t, —t¢)

unde 2Q, ds, t, sity sepotmdsura pe directia oy.
Coeficientul local superficial de transfer de caldurd, « , se poate trasa

calitativ ca in Fig. 12.15.
In Fig.12.16 sunt ilustrate diferite cazuri de circulatie a fluidului (tp >te):

a — cilindru mic cu axa orizontala.

b — cilindru mare cu axa orizontald (la care zona turbulentd apare chiar in
zona de contact dintre perete si fluid).

€ — placa orizontala de dimensiuni reduse asezata cu fata calda in sus.

d — placa orizontala de dimensiuni mari.

e — placa orizontald agezata cu fata calda in jos (fluidul spald placa numai in
zonele marginale, iar in zona centrala fluidul raméane stationar).

]

——

Fig.12.16. Cazuri diferite de circulatie
a fluidului.

Calculul conventiei libere in spatiu nelimitat se face pornind de la ecuatia:
Nu o, =f(G Pr)

m
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tp+tf

2
Indicele m aratd ca parametrii fizici ai fluidului B, A, y, Pr se iau la
temperatura medie de calcul t,.
Prin cercetdri efectuate cu diferite suprafete s-a obtinut o diagrama ca in
Fig.12.17.

InMNum

Temperatura determinata va fi: ty =

In ci

In[Gr Pl

Fig.12.17. Diagrama InNup,-In(GrPr),,

Pentru simplificarea ecuatiei de calcul, s-a fractionat curba intr-o0 serie de
segmente de dreapta, pentru diferite zone, fiecare segment fiind reprezentat
de ecuatia: InNu  =n-In(G -Pr)_ +InC

. . . - 1. n
Ecuatia de mai sus poate fi scrisd exponential: Nu ,, = C(Gr -Pr)_,
unde n este panta dreptei.

Pentru In(Gr -Pr) =0 rezultd: In C =In Nu

Tn Tabelul 3 sunt date valorile lui C si n pentru fiecare zona.

Tabelul 3

Zona (Gr -Pr). C n
I 10 “+107° 0,5 0
I 10 *+5.10° 1,18 ;—

1
11 5.102+2.10 0,54 -
4
1
v 2.10 " +1.10" 0,135 ;
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Ecuatia criteriala poate fi scrisa si sub forma explicita:

3 n

a.lzc([zm-g-l At o |

Am L Uﬁ,‘ amJ

unde:at=t, — t;

Lungimea caracteristica | este pentru diferite corpuri:

- pentru corpurile cilindrice orizontale, sferice si cilindrice verticale, cu
d <10 mm , se considera I=d.

- pentru placile verticale si cilindri verticali cu d >10mm Se considera
I=h,unde h este inaltimea.

- pentru placile orizontale dreptunghiulare cu dimensiunile axA se
considera latura: |=a( a — latura mica).

1 1 . . -
By = = (k ~*) -coeficient de dilatare sau compresibilitate

T t, + 273

m m
izobara.
Procedeul de calcul este urmatorul:

- se determina dimensiunea caracteristica | Tn functie de forma si de asezarea
corpului.

- se determind temperatura medie de calcul: t, = 0,5(tp +ty) sise scot din
tabelele de proprietati fizice ale fluidului parametrii: & , , v, B, $1 Prp, .
Um Pm P

Daca pr,, nu este trecut in tabele, se calculeaza: pr, = :
A m

pm §ic, -sescotdintabele latemperatura t, .
m

- se calculeazd (G -Pr)_ si, In functie de zond, se afld coeficientul C si
exponentul n.

- se calculeazd invariantul : Nu , = C(Gr -Pr); .

Nu

. : A
- se calculeaza coeficientul de conventie : o =

m

m

- se calculeaza fluxul termic: Q = o -S(tp —t) (W)

Pentru diverse asezari ale placilor coeficientul de convectie va fi corectat,
astfel fluxul corectat va fi calculat cu o’ (avind valori supraunitare).
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1.11. Convectia liberi in spatiu limitat.

Avssd. U A~

[5M

[

——

=

t d)

Fig.12.18 Convectia libera
in spatiu limitat

Cand convectia libera are loc intr-un
spatiu care nu permite deplasarea libera
a celor doi curenti, acestia se vor frana
reciproc si, dacd spatiul este foarte
restrans, se poate produce chiar franarea
totala. Fenomenul poate avea loc in
canale in care peretii opusi au
temperaturi diferite : t;, > t, (Fig 12.18):

- Convectie libera in spatiu limitat in
canale late; Tn acest caz curentii de fluid
pot circula liber.

- Tn canale Tnguste curentii de fluid
(ascendent si descendent) pot fractiona
n curenti locali.

- Convectie libera in canale orizontale;
distanta dintre pereti permite formarea
curentilor locali de convectie(t, > t,).

- In acest caz nu se mai formeazi curenti

de convectie (inversiune de
temperaturd);  fluidul  ramane in
stagnare(t;>ty).

Calculul trecerii caldurii de la un perete

la celalalt al canalului se face dupa ecuatiile de conductie prin peretele plan
sau cilindric, dupa caz; pentru a se tine seama de influenta convectiei, se

corecteaza coductivitatea termica

r¢ a fluidului printr-un coeficient de

corectie ¢, , calculat cu ajutorul unei ecuatii de invarianti apropiatd de a

convectiei libere in spatiu nelimitat:
e K = f(G - Pr )

Pentru toate cazurile se considerd: 1=6; t,, =t; =

5 .

Coeficientul corectat (conductivitatea echivalentd) va fi:

A

ech

Obs. Pentrucazul d): 2., = 4, (e

=&, 4

k =1).

f
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In urma cercetirilor experimentale s-a determinat dependenta:

In &,

10 In[Gr-F‘r]f

Fig.12.19 Diagrama Ingy-In[GrPr]¢

Curba reprezentatad Fig.12.19 este o curba de interpolare intre valori obtinute
prin cercetdri experimentale. Procedeul de calcul este similar ca la convectia

libera: g = C(Gr -Pr){
unde C si n sunt date Tn Tabelul 4
Tabelul 4
Zona (G -Pr); C n
| 10° 1 0
I 10°...10° 0,105 0,3
1] 10°...10" 0,4 0,2

Se observa ca pentru (G - Pr ), <10 3, influenta convectiei este complet

neglijabila. Pentru calcule aproximative se poate folosi relatia:

ey = 018(Gr -Pr))®

cu rezultate satisfacatoare pentru zonele II si II1.
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1.12. Convectia fortata a caldurii la curgerea fluidelor prin conducte si

canale

Daca circulatia fluidului este provocata de cauze exterioare, atunci schimbul

de caldura dintre perete si fluid se face prin convectie fortata. Se deosebesc

doua regimuri de curgere a fluidului:

- regim laminar

- regim turbulent

Intre aceste doud regimuri, cu caractere bine definite, se considera regimul

tranzitoriu (intermediar). Caracterul regimului de convectie este dat de
w -

valoarea criteriului Reynolds: R, =

e
L

unde: | — dimensiunea caracteristicd. Pentru valorile:
e R, <2200 -regim laminar

e 200 <R, <10,000 -regim turbulent.

In studiul regimului de curgere se tine seama numai de regimul stabilizat,
masuratorile de laborator se fac pe o conducta dreaptd, la distanta mare fata
de strangulari sau coturi, pentru a se evita turbulentele artificiale (care se
amortizeaza in conductd dupa o anumitd distanta, mai mare decat 50d, d
fiind diametrul conductei).
Repartitia vitezei intr-o conducta este datd in Fig.12.20. Sunt 3 situatii:

y

W — W

- Iy

y%%_)%% i

W= o ™

W ¢)

Fig.12.20. Repartitia vitezei 1n cazul celor 3 regimuri de curgere.

2
=W, (1 - y_) , unde: r — raza conductei.

L

. . - . — 1 \%
Viteza medie w se calculeazd cu relatia: ~ w = —[w .ds = —('%)
s
S

a) - regim laminar: w
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unde: - V(m KJ -debitul volumic;s = nr? (m 2 )- aria sectiunii transversale.
PENtru R, <2200 ; W =0,5-Wo; Wo = W gy -
b) - regim tranzitoriu- apar componente normale ale vitezei pe directia de
curgere.
C) - regim turbulent- apar vartejuri si variatia vitezei este neinsemnata in
zona centrala. In acest caz viteza medie depinde de valoarea criteriului Re
(Fig.12.21):

Wi _
— w
Wot-— —— — — ———= = f(R e )
Wo

Wo = W max

Ig Re
Fig.12.21. Variatia vitezei medii in
functie de Re.

Convectia fortata longitudinala in regim lamiar de curgere

In acest caz particulele de fluid se deplaseazi paralel cu axa canalului, iar

fluxul termic trece de la perete spre axa (sau invers) prin procesul de

convectie. In general, coeficientul de conductie 2 pentru fluide este mic.

Pentru calcul exista o serie intreaga de ecuatii criteriale. Pentru fluide care

curg prin canale cu sectiune constantd, daca lipseste convectia naturald, se
1

-n

. . d)s(™n
poate folosi ecuatia: Nu , = C(Pe .—WS LA gep
K |) Ukl
1
- -n
o -d (Wl'pl'cg'd dw3 p
sau : =C =l =] e
Ay L Ay IJ Ny
w -d N ,
unde: Po =R, P, = - criteriul Peclet.
a

A

a= - difuzivitatea termica.

p-C
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d — diametrul conductelor circulare; in cazul sectiunilor cu forme diferite de
C e g ) 4. A
cerc, se considera diametrul echivalent: d_, = —
U
unde: A — aria sectiunii de curgere.
U — perimetrul udat, adica lungimea de contact pe sectiune intre lichid
si perete, inclusiv linia de nivel liber.

pyy My sivy - parametrii fluidului considerati la temperatura t a fluidului

la intrarea in conducta.
np Ao - Parametrii fluidului la temperatura medie t, a peretului.

g, Mg -seiau la temperatura determinanta tg = 0,5(tfl +t, ).

| — lungimea canalului sau a conductei.
n - coeficient de corectie care tine secama de forma sectiunii.

u = 1 - pentru conducte cu sectiune circulara.
b . c 1
u =1+ 0,00 — - pentru conducte cu sectiune dreptunghiulra.
h

¢ - coeficient de corectie a lungimii.

e =1; pentru x >50d; X— lungimea zonei de amortizare in care nu se face
schimb de caldura.

Daca se calculeaza schimbul de caldura si pentru zona de amortizare, atunci

e = f{R e ,dT,n—l J , fiind dat in Tabelul 5 in functie de marimile de care
p
depinde.
Tabelul 5
T C n
nl
08...... 10 1,55 1/6
10....... 1500 1,40 1/8

Relatia criteriala scrisd mai sus este valabila pentru:
| .
60 <P, —<62-10" §i (Gr -Pr) <7.10°
d

Tn care:

(Gr-Pr)y = ——————At=ty —t, t; =0,5(tfl +tf2)
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ty = 0,5(tf + tp) - temperatura determinanta.

Dupa calculul coeficientulul o , se calculeaza fluxul termic:

Q = o Sty —t,) (W)
unde: S (m?) — suprafata de schimb de caldura.
Pentru un calcul corect trebuie ca:

Q = m(ifl - if2 ): m Cpf (tfl - tf2 )
unde: m [k%J - debitul masic.

Ep ¢ = f(ty)- caldura specificd medie.
t; - temperatura medie a fluidului.

Convectia fortata longitudinald in regim turbulent de curgere prin
conducte

1n acest caz, curentii liberi de convectie nu au o influenta sensibila asupra
coeficientului de convectie.

Pentru acest regim se poate folosi ecuatia criteriala:

0,25

Pr w
Nu f = 0,021 - Re O’B'Pr0143(_f 'Sl
f f
kPI‘pJ

f-indice pentru fluid; parametrii fluidului se iau la temperatura medie
afluiduluize, = 05(t,, + 1y, ).

unde:

p- indice pentru perete.
Ecuatia se mai scrie:
0,25

) )

incare: ty , t;, -temperaturile de intrare si de iesire ale fluidului, masurate

a-d w
— = 0,021
Mg Lf

la capetele tronsonului de conducta prin care se face schimbul de caldura.
t, - temperatura medie a peretelui.

d - diametrul interior al conductei.
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. . . |
e, - coeficeint de corectie pentru lungime: ¢, = f(—) .
(d)

Ecuatia de mai sus se poate aplica la lichide in cazul cand:

0,03 < .3
Mp
10*>Re; <2-20°
0,6 < Prgy <150
In cazul convectiei fortate la curgerea gazelor prin conducte, cand raportul

T
temperaturilor absolute este: 05<—-<35, se poate folosi ecuatia
Tt

criteriala:

0,8
Nu , = 0,018 Re ¢~ -2,

Tn cazul curgerii fluidelor prin tevi curbate (serpentine), la care R este raza
de curbura, iar d diametrul tevii, coeficientul de convectie calculat cu
relatiile de mai sus se multiplicd cu un coeficient de corectie:

e =1+177 — 0., =0 g .
R
Fluxul termic de determina cu relatia:
: Ly, — U
Q=a-S-At, =o-S——-2—
tr, ~tp
n ——
tr, —tp
Atmax _Atmin
Aty =
In Atmax
AT min

Aty —diferentd medie logaritmica de temperatura.

1.13. Convectia cildurii la curgerea fluidului in lungul unei pléici
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Wo
F——— =
— é (e ll—m
—
T NN |

NS

)

Fig. 12.22. Variatia vitezei la
curgerea fluidului Tn lungul unei
placi.

In acest caz, se considerd ca
viteza fluidului ramane
constantd in lungul placii (wg),
in afara de zona foarte
apropiata placii. Se disting doua
zone:

Zona |: curgere laminara
(pana la x )-creste grosimea
stratului laminar.

Zona Il: curgere turbulenta
(x > x4 ),Scade grosimea

stratului  laminar pana la
5| = Ct .

Regimul de convectie este foarte complex, iar pentru placa cu strat laminar

limita se poate folosi ecuatia:

o
Nu¢ =067 -Re 2.pr’

Re . = 4,85 -10° care, dupa inlocuiri, va fi:

cr

o - m -1

—=0,67
At Lf

unde: | — lungimea placii.

f

Parametrii fluidului (r;,v¢,Pry) se determind pentru temperatura t; a
fluidului, masurata la distanta mare fata de placa.
Fluxul termic este: Q=a-s(t, —tr) (W)

unde:t, - temperatura placii

Q - fluxul termic in cazul cand schimbul de cédldurad se face numai pe

suprafata superiord a placii (tf > tp) sau numai prin suprafata interioard a

placii (t; <t, ).
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1.14. Convectia caldurii la curgerea fortata transversala

In acest caz de convectie, forma sectiunii corpului are o important]
primordiald asupra schimbului de cdldura. Ecuatiile criteriale deduse pana in
prezent sunt valabile numai pentru corpuri cilindrice.

Tn zona generatoarei de atac (¢ = 0) si in zona generatoarei de fugi

(=180 %)  curgerea este
turbulenta (Fig.12.23). Datorita
variatiei mari a regimului de
curgere, coeficientul de
convectie o, variaza sensibil

pe contur. Tn Z0ha generatoarei
de atac, datorita turbulentei

Fig.12.23 Convectia cildurii la foarte intense, nu va exista (in

curgerea fortatd transversala. mod practic) un strat de fluid
aderent la suprafata cilindrului,

deci aici schimbul de céldura va fi foarte intens. Pentru unghiuri mai mari
apare stratul limiti care creste pAnila ¢ = 90 ° .

Deoarece prin stratul laminar trecerea caldurii se face prin conductie, » la
fluide avand valori reduse, inseamna ca schimbul de caldura se va micsora
pe masura ce creste unghiul ¢ .

Pentru ¢ =90°, fluidul nu mai poate urmiri conturul si se desprinde,
apdarand astfel o zona depresionard cu miscare intensa turbionard. Stratul

limitd se subtiaza si uneori dispare In zona generatoarei de fuga ((p - 180 ° )
Pentru aer si gaze de ardere, ecuatia criteriala de calcul este:

no. o -d w -d
Nuy =C-Reg » =C-| —

Af v f

n

unde: d — diametrul corpului cilindric.
w — viteza fluidului la distanta mare de cilindru.

5
In cazul cand axa face un unghi p cu directia w , coeficientul de convectie
se corecteaza cu un coeficient de unghi ¢ :

ap=oge g 3 Q=S (ty te).
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1.15. Convectia caldurii in fascicule de tevi spilate transversal de aer si
gaze arse

Tevile sunt montate in coridor (fascicul paralel, Fig.12.24.a) sau in esicher
(fascicul decalat, Fig.12.24.b).se noteaza:

X - pas longitudinal.

X1 - pas transversal.

X', - pas diagonal.

Primul rand de tevi este asezat in curent liber, neinfluentat de prezenta
celorlalte tevi; celelalte randuri sunt situate intr-o zona turbulentd, datorita
prezentei fevilor anterioare.

La fasciculul paralel, numai primul rand de tevi are regim asemanator
curgerii pe langd o teava izolatd (caz studiat anterior); acelasi fenomen se
intampla si pentru primele doua randuri ale fasciculului decalat.

| |
ANZANPASFAN P |

_—~ . X
D

<o G-p 4>

My A

ad .)IH

\' Py “}- ] L
Xo_
a)

Fig.12.24. a) Fascicul de tevi montate in coridor.
b) Fascicul de tevi montate in esicher.

Ecuafia criteriald de baza este: s =C ey Re ?

c,n= f(X11X2rd1X2)
¢\ - Coeficientul de corectie care tine cont de numarul randurilor de tevi.

Fascicul Tn coridor: Pentru 600 <R ,<60000 i 1,25 <Xoags;
d

113 <22 48
d

se foloseste relatia: Ny =0177 -y -Re ?’64
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Fascicul in esicher:

x1—d

Pentru 6000 <R, <6000 §i 1,2<>L<48;08<>2<48; > 0,7
d d

xé—d
se foloseste ecuatia:
0,25
0.6 | x1—d
Ny = 0,27 T S G Er—
x2—d
Obs. Pentru calculul invariantilor se considera:
- dimensiunea caracteristica: diametrul d.
- temperatura ¢, , pentru care se determina parametrii fizici, se calculeaza cu

relatia:

ty = tp— Aty , PENtru <ty
tp, — temperatura peretelui tevilor.

ten =t : : o s

At = —2—T2  _diferenta medie logaritmica de temperatura.
tf1— tp
In ——
tf 2 tp

ty,tr, — temperaturile fluidului la intrarea si iesirea fasciculului.
- viteza w (pentru calculul criteriului Re) se considera aceea din sectiunea
cea mai ingusta a fasciculului. Fluxul termic va fi:

Q=a-s-At
In cazul spalarii oblice a fasciculului, se face o corectie a coeficientului de
convectie: o, = o gye &g -

1.16. Convectia caldurii la vaporizarea lichidelor

Se considera un perete acoperit cu un strat de fluid prin care se primeste din
exterior caldura necesard vaporizarii. Se observa ca numai in spatiul de
vapori (de deasupra lichidului) temperatura rdmane constantd si egala cu
temperatura de saturatie ts , corespunzitoare presiunii p. In Fig.12.25 este
reprezentata variatia temperaturii in functie de adancimea h.
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h 4
vapori
— A =
e
I e e
c ey
€| __ — 1= _
Ty} — % 4. -
N } e —
i ‘
s N \
0 te t

Fig.12.25. Variatia temperaturii
la vaporizare.

ty — temperatura medie a
fluidului.

Formarea globulelor de vapori
are loc in zona de contact cu
peretele, forméndu-se astfel
centre de vaporizare. Datorita
fortei ascensionale Fa, vaporii
formati trec in lichid si se
desprind la suprafata libera.
Fenomenul vaporizarii poate
avea loc sub doua forme:

- sub formd de globule -
fierbere globulara, la fluide
care uda peretele prin care se
primeste caldura (cazul apei) ;

- sub forma de pelicula -
fierbere peliculara, la fluide

care nu uda peretele (mercur). Fenomenul de vaporizare se face cu absorbtie
de caldura, care are loc in timpul formarii globulelor de vapori. Fenomenul
vaporizdrii poate Incepe in momentul in care temperatura ¢, > t; , chiar

44
0%

Fierbere | Fierbere
globulara peliculara

a=A o'=B -At"

A= t, -t

Fig.12.26. Variatia d = f(At) si
o = f(At).

dacd t; <t . Dar, Tn acest ultim
caz vaporii nu se pot degaja in
spatiul liber de deasupra nivelului
de lichid, deoarece in timpul
urcarii apare fenomenul
condensdrii lor in lichidul mai
rece. Fluxul termic dat de
suprafata de 1incalzire va fi:

Q=q-s (W).InFig.12.26 este
reprezentatd variatia densitatii de
flux termic si a coeficientului de
convectie In  functie de

temperaturé:d = f(At) si
a = f(At).
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De exemplu: pentru apd, At, =25...27 °C; 9, =12-10 -° (VV 2)
m

oy = 46,500 (VV 2K)
m

Portiunile BC ale curbelor q si o , care intereseaza in calculul convectiei, se
pot exprima prin ecuatii empirice de forma:

OL:A~qn $i a=B-At"

A,B sunt in functie de natura lichidului si presiune.
In cazul fierberii apei in tevi, fenomenul convectiei este mult mai
complex, decat fierberea in volumul mare de apa. Ecuatia criteriala propusa

este: N, = 0,023 -Re 2. pp 04

w -d
Re = ——p

n
n.p - seiau la temperatura de saturatie a apei ts. In cazul circulatiei libere a

apei se poate utiliza relatia: o =083 -q°" .

Diversi cercetdtori au cadutat sd exprime rezultatele sub forma de ecuatii
criteriale, valabile si pentru fluidele care nu au fost studiate. Pentru fierberea
globulara, Jakob si Lincke au propus ecuatia:

0,8

oo ol a
]

unde: b - dimensiunea liniara, care este constanta lui Laplace, calculata cu

expresia:

o - tensiunea superficiald a fluidului (N/m).

o .p - densititile fluidului la saturatie.
g — acceleratia gravitationala.
Dupa calculul coeficientului de convectie se calculeaza fluxul termic:
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Q=0a-S-(t,— t¢)
1.17. Convectia caldurii la condensarea vaporilor
Fenomenul de condensare are loc cu degajare de caldurd si apare la
contactul vaporilor cu un perete a carui temperaturd este mai mica decat
temperatura de saturatie t;. Condensarea poate fi:
- prin picaturi (fluidul nu uda peretele);
- prin pelicula (fluidul uda peretele).
Se considera un perete vertical cu t, < t, . In urma condensirii pe perete se

formeaza un strat de condens (Fig.12.27).
Trecerea caldurii prin perete se face

t prin acest strat (deci prin conductie),
conductia facandu-se la suprafata
't peliculei de condens. ntr-un punct
M, densitatea fluxului termic se
e scrie:
\t | strat de S
P & condensat A, = (ts—tp) = ax-(ts—tp)
. v " « |
5/ (o) deci: o, = X
~ 6X

unde: 3 - conductivitatea stratului

Fig.12.27. Convectia caldurii la de condens.
condensarea vaporilor. - _
ax =fF(Xtsitp.a P 1M

)\"!pln =‘r(tm) ; tm = 015'(tp+t5)-

_ {H
Valoarea medie se calculeaza (pentrux - H) : o = — o, dS
0

unde: dS — elementul de suprafata considerat.
r = f(t;) — caldura de condensare (k%g J .

Obs. Se constata ca o« determinat experimental este cu 20 - 22 % mai mare

decat valorile obtinute cu ecuatiile determinate din teoria lui Nusselt.

Factorii care influenteaza schimbul de caldura prin condensare sunt:

- viteza si directia de curgere;
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- starea suprafetei (cresterea rugozitatii influenteaza defavorabil cantitatea

de condensat)
- supraincalzirea vaporilor;

- continutul de gaze necondensabile;
- tipul suprafetei de condensare: se costruiesc condensatoare cu tevi asezate
orizontal (in fascicul: paralel, decalat, decalat oblic).

Fluxul termic va fi: Q=05 (ts - t)

1.18. Radiatia caldurii

1.18.1. Generalitati; comportarea corpurilor in caAmp radiant termic

Intre doua surse cu temperaturi diferite, separate de un mediu gazos rarefiat,
apare un schimb de caldura prin radiatie; purtatorul de caldura este oscilatia
electromagneticd de inaltd frecventd, avand o banda foarte ingustd de
lungime de unda. Undele electromagnetice sunt provocate de particulele de
substanta incarcate electric (indeosebi de electroni). Energia radianta este
emisa si absorbitd discontinuu in cantitati individuale, discrete, care se
numesc cuante de lumina sau fotoni. Fotonul emis este o particula de
materie care poseda energie, moment si masa electromagnetica.

Radiatia termica poate fi consideratd ca un gaz fotonic. Procesul de emisie
si absorbtie a energiei radiante este un proces de suprafata .

Radiatia este caracterizata prin:lungime de unda A sau prin frecventa :

Al

§ . ~

Fig.12.28. Corp supus
campului radiant.

- proprietatile fizice ale mediului;

c .
v = —, unde c este viteza de propagare a
)

oscilatiei electromagnetice (egald cu

viteza luminii Tn vid:3-10 ®m /).
Radiatiile termice se manifestd pentru
A e (0,8-10 °+0,8)m sipot fi puse in
evidentd prin aparate de masurda a
marimilor termice. Emiterea de energie
radiantd de catre sursa calda are loc in
toate directiile din spatiu. Comportarea
corpurilor care se gasesc in campul de
radiatie al sursei depinde de:

- felul suprafetei (material, tratament, etc.).
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Gazele monoatomice si biatomice nu retin energia radiantd, iar gazele
poliatomice retin energia radianta in mod selectiv, in functie de zonele din
banda de radiatie termica.

Se considera un corp emitator care emite un flux radiant, notat cu
Ei(W),numit flux incident. Prin densitatea fluxului radiant, notata cu

e [ VV 2] , S intelege fluxul emis pe unitatea de suprafata:
m

SVl

Se considera un corp asezat in campul radiant al unei surse. Fluxul incident
este: Ei =Ea+Er+Ep
unde: Ea — fluxul absorbit de corp si transformat in caldura;
Er — fluxul reflectat de corp;
Ep — fluxul care trece prin corp, fara a-i modifica starea termica.
Se definesc coeficientii energetici:

A = £A _coeficient de absorbtie al corpului.

Ej

R = £R _ coeficient de reflexie a suprafetei.
Ei

E . - .
D = —2 - coeficient de trecere sau de patrundere prin corp.
Ei

Ei=EA+ErR+Ep|:E; > A+tB+D =1

Fiecare din cei trei coeficienti poate avea valori cuprinse intre 0 si 1.

Se deosebesc trei cazuri limita:

1. A=1 (R=0; D=0) — corpul absoarbe integral energia incidenta radianta, nu
reflecta si nu permite radiatiei sd treaca prin el. Acest corp este denumit
corp negru.

2. R=1 (A=0; D=0) — corpul reflecta integral energia incidenta si se numeste
corp reflectant. Legile reflexiei termice sunt aceleasi ca si legile reflexiei
luminii. Corpul cu suprafatd lucioasd este numit corp lucios, iar cel cu
suprafata mata este numit corp alb.

3. D=1 (A=0;R=0) — corpul nu absoarbe si nu reflectd energia radianta
incidentd, aceasta trece prin corp fara a-i modifica starea termica. Acest corp
se numeste corp transparent sau corp diaterm.
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Aceste trei cazuri sunt situatii limitd; in naturd nu se gasesc corpuri la care
unul din cei trei coeficienti sa fie egal cu 1. Observatii :

- solidele sunt practic netransparente fata de radiatia termica (D = 0), deci :
A +R =1. Unele solide sunt transparente pentru anumite lugimi de unda
(transparenta selectiva), in rest sunt netransparente (de exemplu cuartul este

transparent pentru » < 4 -10 3mm );
- lichidele au proprietati asemanatoare solidelor fata de radiatiile termice;
- gazele monoatomice si biatomice (lipsite complet de suspensii) sunt
practic transparente, iar cele poliatomice sunt transparente selectiv.
Gazele cu suspensii solide devin absorbante fatd de radiatia termica, prin
absorbtia energiei radiante de catre suspensii.
Coeficientul de absotie A pentru corpurile reale este mai mic decit 1(A<1)
si aceste corpuri se nuUmesc corpuri cenusii.
Toate marimile care se refera la corpurile negre (A=1, R=D=0) se noteaza
cu indicele zero (0). De exemplu: Eg — fluxul emis sau receptionat de corpul
negru.
1.18.2. Legile radiatiei termice. Legea lui Planck

Densitatea fluxului radiant

Tog, 4
(e = diw este  definita
\ ds )

pentru x e (0,+x ).

Se defineste intensitatea
radiatiei sau  radiatie
monocromaticia ca fiind:

de [ W
Iy =—| ——
a3

Legea lui Planck stabileste
lo, = T(T,%) pentru corpul

negru(Fig.12.29), adica :

Ci
c
o
\
)

IDl max 4

]i)?\,c

=

dr

?}"

loy = =f(T.%)

Fig.12.29. lop=f(TL). ( Ca
5 T
A I e -1

{

unde: a (m)- lungimea de unda;
T(K)-temperatura absorbita de corpul negru;
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C,,C,-constantele specifice corpului negru:
C.=3.74-10 ®*(W - -mn?)
C, = 0,01438 (m -k)
Se scrie: |, -di = de ,, de unde:

eo = [lox-d2
0

o — densitatea fluxului emis de corpul negru, pentru » € (0,= ).

Legea lui Wien

Wien a studiat legatura dintre » si T corespunzitoare punctului de maxim,
si a dedus ca de acest punct depinde produsul 2 - T .

C ol
lox = L ) ( 0% =0- (Kmax -T)
Co L or ), _
5 — A =X max
Aleyr 1

Amax T =2,9-10 -8 = ct(m -K)
Enunt: produsul dintre lungimea de undd corespunzatoare intensitatii
maxime de radiatie a corpului negru si temperatura absolutd este o

constantd. Rezultd : |y, (A yax ) = C3-T° 5 C3 = 1,307 .105[VV3 5]_
m "~ K

Legea Stefan — Boltzmann
A fost dedusa experimental si exprima densitatea emisiei corpului negru(ep):

o0
eg= [lgy -dA =GO'T4{VV ZJ
0 m

oo — constanta de radiatie a corpului negru;

oo =567 ‘10 ‘8[VV ) K4]
m?-
4

) . T
Ecuatia se mai scrie: ¢, = CO(—\ ,unde:¢, = 5,67 [VV s 4 j este
(100 ) m “K

coeficientul de radiatie al corpului negru absolut.
Aceasta lege este valabila numai pentru corpul negru. Pentru a se folosi si la
corpurile reale (cenusii) se aplica o constanta de corectie:
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4 4

YRAUNNNES

(100 ) (100 )

c e . . . . . .
unde:e = — = — - coeficient de emisie a corpului cenusiu;
Co €o

C - coeficient de radiatie a corpului cenusiu.

Legea lui Kirchoff Stabileste legatura dintre coeficientul de emisie si cel
de absortie, respectiv, legatura dintre energia radiatd si absorbitd de
corpurile cenusii si corpul negru absolut. Se considera doud corpuri care
schimba energie prin radiatie (T > Ty), adica doua suprafete plane, suficient
de apropiate(Fig.12.30), pentru a se neglija pierderile marginale de caldura.
Pentru corpul cenusiu:

A + R=1, iar pentru corpul negru o, =1.

Corpul cenusiu cedeaza densitatea fluxului termic e, care este absorbita
complet de corpul negru. Densitatea fluxului radiant a corpului negru este
€o. Corpul cenusiu va absorbi

T TQ A -¢, siva reflecta:
A<17 le) . A=t R-ey=(1- A)e,, Care este

> absorbita integral de corpul negru.
'12; (@) E-1(e) Bilantul caloric pentru suprafata
7 % / corpului cenusiu este:

A.EO 2 (1:A)E{) (1_A)EC’.1 0 =eemis —eas —€+(1-A)-eg—eg

(Feeo) A /“reflectata |/ %

1t | == A

Fig.12.30. Schimb de céldura Pentru T = Tg: d _0-
prin radiatie intre 2 placi.
e—A~eO:0,adiCé: e—zeo.
A
Relatia de mai sus poate fi generalizata pentru orice corp cenusiu:

fL_ %2 - En o, =(T) -legea lui Kirchoff.

A1 A2 An
Enunt: pentru orice corp, raportul dintre densitatea fluxului emisiv si
coeficientul de absortie este egal cu densitatea fluxului emisiv al corpului

negru la aceeasi temperatura si depinde numai de temperatura.




TERMOTEHNICA 47

€ Cc

Se observa ca: A=—=¢=
€o Co
unde: A — coeficientul de absorbtie;

¢ € (0,co) coeficient de radiatie; ¢ e (0,1) — coeficient de emisie.

. C
Deci: —=¢p=ct;sau: =<2 _ -5 _ . adouaformularea

A A1 A2 An
legii lui Kirchoff. Se observa ca:
- corpul cenusiu radiaza mai putina caldura decat corpul negru;
- corpul negru are cel mai mare coeficient de absorbtie.
A treia formulare a legii lui Kirchoff:

11y, 122 Ina
W= g = F(T )

A1x 22 Ina
adica, raportul dintre intensitatea spectrala de radiatie si coeficientul
monocromatic de absorbtie (la aceeasi lungime de unda) este acelasi pentru
toate corpurile, fiind egal cu intensitatea spectrala a radiatiei corpului negru.
Legea lui Lambert (Jean Henry)
@) Considerand un element de
suprafata dS; al emitatorului de

Mii/ radiatii termice, acest element va
Fre;';;:z‘a emite radiatii in toate directi_ile
A1-A)(1-AJE; deasupra  planului respectiv,
energia radianta fiind exprimata
prin legea Stefan- Boltzmann.
Legea lui Lambert se refera la

variatia radiatiei, in functie de

e Aol1-AqE, directia fatd de normala Ila
element. Se
v v e
demonstreaza cd: ¢, = —
/ T
A(1-A(1-AJE, unde: e, - radiatia dupa directia

normala; e-radiatia totala in toate
Fig.12.31. Schimbul de cildurd prin  directiile.
radiatie intre doua suprafete separate

printr-un mediu transparent.
1.18.3. Schimbul de
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caldura prin radiatie intre doui suprafete separate printr-un mediu
transparent. Ecrane de radiatie

Se considera doua corpuri, cu temperaturile T;>T,, care schimba energie
radianta, iar suprafetele fiind apropiate, se neglijeaza pierderile marginale de
caldura.

. dE . -
Se noteaza: e = — -densitatea fluxului radiant.
ds

Corpul 1 emite ey, iar corpul 2 absoarbe ¢,- A, sireflecta
e1—e;-Ar=e; - (L- A,);corpul 1 absoarbe a,-(1- A,) e, €tC.
In mod asemanator, corpul 2 emite ¢,, iar corpul 1 absoarbe ¢, A, si
reflectd: e,-e,-A,=e,-(1- A,) ;apoi corpul 2 absoarbe A,(1- A, -e, Si
reflecta: QA-ADes—A- A=A er=01-A7)-0-A5 e,
Densitatea fluxului radiant cedat de corpul 1 catre corpul 2 va fi:

e12 = erer —e2er  (C)
unde: e, - densitatea efectiva de emisie pentru corpul 1. Se scrie :

eref =1+ (1= A1) -eger re2ef =2+ (1= A2) - eqef

A Rezulta:
1 e;te,—Ai-e
s err = 1 2 1° €2
—..81 Ar+t A= A" A
exte,~ Aze;
- €2ef =
"LQG} [ e2ef A+ A~ A" A
@ 4
?‘ T1

e1ef = €1+H(1-Ax)eef

(L
€2=Co Az 100 |
(__densitatea fluxului emis . E . o .
de suprafata cu A1 €1ef $1 €2¢f S€ Inlocuiesc 1n relatia (C)

e1-A2—e2 Al

L (
e ezef(1_A1) J61=Co'A1'\loo )

|

t

sirezultd: ey, =
A1t A2~ A1 " A>

4 4
AyAz'Co'(LW —A1'A2‘C0'(T72W [ 4 47
o = \10 ) 0 el [TH) o[ T2 ]
. Ar+tAr— A A, " 0“100} (100 ) |
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1 . . - -
An=—T 7  ~ coeficientul mutual de absorbtie a cuplajului de
— -1
AL Az

suprafete plane 1 si 2.
Dar: A =€,C=¢€CgsCn=¢€n"Co=An-Cgs Cn =An~c0$irezult'21:

CO 1 1
Ch = = =
1 1 1 1 1 1 1 1
—+ =1 + -— —+ =
A1 A2 Ai1°cg A2°Cg Co C1 C2 <Co

unde: c,, - coeficientul mutual de radiatie reciproca.
Densitatea fluxului schimbat prin radiatie va fi'
[

4
_ T T2
f12 = ¢n |L(loo} \100) [V\/ ]

Fluxul termic schimbat de cele doua suprafete egale S(m?) va fi:
[ 4 4]
T1 T2
.S = = cen Sl — - —=| | (W
€12 E12 =en-Co L(loo } [100 } J (W)

Pentru doua sfere concentrice (sau doi cilindri coaxiali), avand temperaturile
T1 > Ty, fluxul termic se scrie:

47 S, T,,Co
E12:8n'C0'Sl ( W ( W | S.T.C
“100 (100 ) J 1,11, G
unde: ¢, =¢qco= ' Eiz

1 sy (1 1
c1 S2 (c2 ¢cCo

Daca: S, >> Sy, ¢, —» C4; deci ¢, nu depinde de c,.

In cazul in care cele doui suprafete plane au dimensiuni finite si sunt situate
la o distanta sau Intr-o pozitie in care nu se mai poate neglija efectul termic
de margine, calculul se face {indnd seama de un coeficient de forma (Fyy),
care se calculeaza in functie de pozitia celor doud suprafete.

[ p N 4]
Eq12 =8n'Co'S'|(L\W —(Tizw |'F12 (W)
L\lOO) ( 100 ) J
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Ecrane de radiatie

Se considera doua suprafete plane apropiate cu coeficientii de radiatie C; si
Cy(Fig.12.32). Daca spatiul dintre ele este transparent, schimbul de caldura
este(E1.=€12.5):

(o) (rel () (12

E12:8n'00'5'| Cn.5.|

[L100 (100 ] | [L100 (100 ] |

Cand intre aceste suprafete este interpus un ecran E, atunci energia radiata
de corpul cald 1 se va transmite celui rece 2 prin intermediul ecranului.
Schimbul de caldura va fi:

@ e @ ) )]

100 100
T T L \ / J )
e | e unde:
A > g A [ 4 4]
1 2 [Te] (T2
c c €e2 = Cnp2- -
1 2 L\loo ) {100 ) J
1 ) 1
e = =—
1e2 . Cni1 1 1 1 Cn2 1 1 1
el A
C1 Ce1 Co Ce2 C2 Co
g sunt coeficienti mutuali de radiatie intre
Te corp si ecran.
Fig.12.32. Ecrane de Cie , C2e — coeficientii de radiatie pentru
radiatie. cele doua fete ale ecranului.

Se disting doua cazuri:
1. Daca Cp1 = Cpz = Cp, Unde ¢, corespunde cazului celor doua suprafete 1 si
2 fara ecran, pentru un regim stabilizat de schimb de caldura, temperatura T,
a ecranului ramane constantd. Atunci e3¢ = e, si rezulta:

(1) (7o) (1) (72

(100 ) (100 ) (1200 ) {100 )

4 |' 4 4'|

(Te) _Lj(To) (T2

\ 100 ) 2 “100) \100)J
{ T

1
€le = €e2 = €1e2 T ;'Cn

4]
- |
[L100 ) {100 ) |

1) (T2
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Asadar, cand prezenta ecranului nu modifica coeficientul mutual de radiatie
Cn , schimbul de caldura prin radiatie se reduce la jumatate.
Pentru n ecrane (fara a se modifica c), schimbul de caldura va fi:
1
®lejepens ~ 4 °12
2. Dacid Cpy# Cpz si regimul este stabilizat (€10 = €¢» = €1¢2) atunci :

4 4

Cn1l- 1L TcCn2- szw

(Tew _ (100 ) (100 )

\ 100 ) CnitCn2
Obs.: Daca o fatd a ecranului este total reflectantda, atunci schimbul de
caldura radianta intre cele doua corpuri este nul (A =0- ¢ = 0). Sunt trei
cazuri:
a) Daca fata ecranului, orientata spre corpul cald, are coeficientul de radiatie
egal cu zero (Ce; =0), atunci cny = 0 i €e1 = 0; dar e1e2 = €16 = €2 = 0 si
conform Principiului 1l al Termodinamicii: T, = T,. Rezulta ca temperatura
ecranului este egald cu temperatura corpului rece (Ty).
b) Daca fata reflectanta a ecranului este orientata spre corpul rece, atunci e,
=0;cn2 =0si ee =0, de unde rezulta T, = T, (temperatura corpului cald).
In concluzie, orientarea suprafetei reflectante are mare importanti pentru
ecranele de protectie contra radiatiilor termice. Este de preferat orientarea
fetei reflectante a ecranului spre corpul cald (cind Te = Ty), pentru a nu se
deteriora acoperirea reflectanta a suprafetei ecranului (nichelare, cromare).
¢) Daca ambele fete ale ecranului sunt reflectante: ¢, = Chz = 0; T, NU este
influentata de temperaturile T, si T, ale corpurilor separate de ecran.

1.18.4. Schimbul de cildura prin radiatie intre o suprafatia si un

gaz

Gazele pure monoatomice si biatomice sunt practic transparente fatd de
radiatiile termice si nu emit aceste radiatii (deoarece sunt lipsite de suspensii
solide). Deci un corp solid aflat intr-un mediu gazos transparent nu face
schimb de caldura prin radiatie cu alt corp. Gazele poliatomice (CO;, H,0,
SO,, NHjs, etc.) sunt transparente numai Tn anumite benzi ale spectrului de
lungime de unda calorice, iar in restul benzilor emit sau absorb radiatii
termice. In calculele termice intereseazi CO, si H,O, care se gasesc in
gazele de ardere si care pot schimba cdldurad cu suprafetele din canalele de
gaze. Spre deosebire de radiatia corpurilor solide, care este un fenomen de
suprafatd, la corpurile gazoase fenomenul de radiatie are loc Tn masa gazului
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si depinde cantitatea de gaz aflata pe traseul radiatiei. Masa gazului aflata pe
traseul radiatiei este:

p-V p-S-I
m = =
r-Tg r-Tg
- ki . o ..
Pentru S=1m?: L= P (iw , | (M) - lungimea parcursa de radiatie.
r-Tg (m”)

Coeficientul de absorbtie a radiatiei va fi:
A, =T1(Tg,p-1)

de
L =f(Tg,p-1)=—
dr

Corpul gazos va emite radiatii pe lungimile de unda pe care le poate absorbi.
Energia radianta se calculeaza numai pentru benzile caracteristice gazului:
rs
ear = Il di
Li
unde: j, - lungimea inferioara de unda a benzii.
1s — lungimea superioara de unda a benzii.
AN = )ps— N
Energia totala va fi: eg=Xea,
In cazul gazelor, densitatea fluxului nu este proportionald cu T* De
) 3,5 - _ 3
exemplu:  ec =egCo Tg® & ey,0=¢cg Co Ty
eg .. .. .
= — - coeficient de emisie al gazului; ¢ = f(T4.p-1).
€o
€o — densitatea fluxului de radiatie emis (absorbit) de corpul negru.

Calculul schimbului de céldura prin radiatie se face dupa relatia lui Stefan-
Boltzmann. Relatia valabila pentru o sfera este.

4 4
ezg'.CO.L NI A 1|
P Lg 100 9 1100 J

8g+1

€g

- coeficientul efectiv de emisie a incintei.

n care: Ty > Tp,iar gy =

Ay — coeficient de absorbtie a gazului pentru temperatura T.
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Pentru alte forme de incidenta, diferite de sfera, se face un calcul de
corectie. Daca temperatura gazului diferd pe zone (de exemplu Ty, Ty), Se ia

pentru calculul: Tg=AT1 T2

1.19. Schimbul complex de cildura intre un perete si un gaz

Schimbul de caldurd dintre un perete si un lichid se face numai prin

convectie, deoarece coeficientul de trecere( D) a radiatiei este practic nul.

In cazul gazului poliatomic schimbul de cilduri este un proces complex de

transmitere a caldurii prin convectie si conductie (Fig.12.33).

ty Se considera un perete cu t, > ti(t-temp.
fluidului). Densitatea fluxului total va fi:

A ,q c

q9=q.+4,

- : . : . :
a ' unde:q - densitatea fluxului termic prin
Fig.12.33 Schimbul ~ convectie.
complex de caldura intre q - densitatea fluxului termic prin
un perete si un gaz. T
radiatie.
4
| (7o) (1)
Q=0 (Tp-Tf)+eco | —| | —
|L 100 (100 ) J

a[VV 2 ] - coeficient de convectie;
m2.

¢ — coeficient de emisie a suprafetei sau a gazului, dupa caz (coeficientul de
emisie al gazului 1n interiorul benzilor de absorbtie a gazelor si a peretelui in
afara acestor benzi). Daca T, este mica atunci primeaza transferul prin
convectie; daca temperatura peretelui este mare (ajunge la temperatura de
incandescentd), predomind procesul de radiatie.

1.20. Transferul termic in regim stationar de la un fluid cald la un fluid
rece prin pereti separatori

1.20.1. Transmiterea cildurii prin peretele plan

Se considera doua fluide f; si f;, cu temperaturile ty si tr, care spald un
perete neomogen (,si x,), cu grosimile s, si s,; coeficientii superficiali

de convectie fiind o, §i o, (Fig.12.34). Variatia maxima a temperaturii intre
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fluide si perete are loc in straturile limita s, si s,, Situate in contact cu
peretele, straturi prin care caldura trece prin conductie.

t, in regim stationar, densitatea fluidului este
8 constanta si se transmite prin: convectie (o, )
S - conductie (3,,2,) - convectie (¢, ).
te1 1142 Se poate scrie:
1
t 4= s (e —to )= 2L S =
Py !
\(f_ps tfz@ h2 (t tp.) (t te,)
- =22, - =0y _
' ,X 5, ) P3 P3 fo
81 82 52 .
- q
Rezulta: tfy " tp, = =4 R1
o1

Fig.12.34 Transmiterea
caldurii prin peretele plan. B - 81

t t C‘182 dR t t a
p, ltp, "4 T THRS3 P tgo T T
2 3 A 3 2 4,

=0Rg

. 2 . . . . ~ ~
Ri [ K m ] - rezistente termice ; R, = ¥ R, - rezistenta termica totala.
W

1 o1 2 1 )
=q|—+—+—+—|=0R;

Insumand, rezulta: ¢, -t
o1 A1 A2 A2

2

: te, —t te, —t
1 f2 f1 f2
q = 1 8 1 = = k(tfl_tfz)
N B LR
a1 Ai a2

W — coeficient specific total de transfer termic sau coeficient
{m* K

. 1 1
global de transfer termic: k = —

Rt 1 1 N s
a1 a2 i=1Rj
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Tn cazul peretilor separatori subtiri rezistenta termicia de conductie se

o8 . <
neglijeaza: — — 0 i rezulta: k =

A 1

SR —
a1 a2

Fluxul termic va fi: Q = q s (W)
1202 Transferul cildurii prin peretele cilindric
In Fig. 12 35 se prezinta variatia temperaturii prin zona peretelui.

Fig.12.35. Transferul
caldurii prin peretele
cilindric.

Fluxul termic este:

Q=a181(ty, ~tp )= —d(tpl— tp,) = a2 Sz (tp, ~tg,)
undeis; = n-d,-1,S,=m-d,-I,|-inalfimea peretelui cilindric.
Pentru peretele omogen, fluxul termic pe unitate de lungime va fi:

: te, e, t

1 f2 f1. “f2 W

q, = - :k.At(/n)
R1tR2+R3 do

1 1 dq
+ +

Tc'd]_'O(]_ n'dZ'(xZ 2-mT-A
Pentru peretele cilindric omogem format din n straturi:
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' teg ™ s
. 1 2 W
g,=m ( m )
1 1 n dj
+ + Yy
a1°dr az dpyr i=n 2°Aj
In cazul unui perete cilindric subtire, metalic, rezistenta termica de

conductie se poate neglija, adica: t, = tp, = tp, (caz intalnit in constructia

schimbatoarelor de caldura tubulare).

n'd'(tfl_tfz)
q| =
11
0t
a1 az
unde: d = —=—2 - diametrul mediu al tevii.
2

d; — diametrul interior al tevii.
d; — diametrul exterior al tevii.

Tn toate cazurile, fluxul termic este: Q = qll 1(W).

De obicei, in practici se cunosc: temperaturile celor doud fluide,
caracteristicile constructive ale peretelui (8,1,r;) si regimul de curgere a

fluidelor, iar fluxul termic Q (W) este necunoscut.

Calculul se face prin incerciri pana se obtine o eroare admisibila.in tehnica,
pentru calculul efectiv, se pot utiliza coeficientii de transfer (o, ,) obtinuti

in cazuri des intalnite si care sunt dati in tabele, Insa precizia este redusa. De

exemplu, pentru vaporizare:o = 500 -+ 45000 [ J valorile extreme

m?-K
fiind in raport de 1/90, deci si suprafetele extreme se gasesc in acelasi raport
(pentru aceeasi diferentd de temperatura at).In concluzie, calculul trebuie
sd se facd cat mai precis, atat cat permite precizia garantatd de ecuaftiile
criteriale stabilite.

Procedeul de calcul prin incercéri — erori decurge in felul urmator:

- se alege o temperatura tp, mai apropiata de ¢ f1 si, in functie de regimul de

curgere a fluidului, se calculeaza , (care se corecteaza in cazul prezentei
radiatiei).
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- se calculeaza Q = w18y (ty, - tpl).
- se determina rezistenta termica de conductie si se calculeaza tp, (in

contact cu fluidul rece cu temperatura ts,).

- se determina coeficientul de transfer termic superficial a, (in functie de
regimul de curgere pentru fluidul rece) si se corecteaza in cazul prezentei
radiatiei.

- se calculeazd: Q, = a2~52~(tp2— te.) si se compara cu fluxul termic

2
calculat anterior.
- marimea §i semnul erorii aratd cum trebuie aleasa o noud valoare pentru

tp, s calculul repetéandu-se la fel ca mai inainte, astfel incat aceasta eroare sa

Ql_Q

fie admisibila: e = -100 (%) .

Q
Sunt necesare cel putin trei Incercari,
dintre care una trebuie sa ofere o eroare de
e ol semn contrar fata de celelalte doua; se
poate trasa curba erorii in functie de
parametrul ales(tpl)si intersectia curbei

|

|

\ .. . - <
e, 1 \> erorii cu abscisa (e =0) da valoarea corecta

\

a temperaturi tp, (Fig.12.36), deci se poate
calcula fluxul termic real :

e — — — — —

Q = al'Sl'(tfl— tpl) .
Fig.12.36 Curba erorii.

Schimbul de caldurd intre doud fluide
separate printr-un perete poate fi un proces util (cind se urmareste ca R sa
fie cat mai micd) sau nedorit si, Tn acest ultim caz, micsorarea schimbului de
caldura se face folosind 0 izolatie termica.

Grosimea critica a izolatiei termice pentru o conducta

Se considerda doua fluide, avand temperaturile T; si Te, care circuld prin
interiorul si, respectiv, prin exteriorul unei conducte cu diametrele d; si da.
Izolatia conductei are coeficientul de coductie Ai;(Fig.12.37).
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tam=q Ti=353K
T=203K
Qlj =1000 W/ni'K
M OLe=20 WinfK
A= Am=50 WimK
Qpac 30 | hiz=0,15 WimK
20+ | | |
i/ | | |
a1 | ] | X(m)
d2 T T T T T v
. 0,01 ¢ Xer d 0.1
Fig.12.37. Grosimea critica a izolatie termice
pentru o conducta.
Fluxul termic liniar este(x-diametrul exterior al izolatiei) :
- m(Ti—Te) AT (W
e 1 d | i X 1 R, (_W

di-oji 2:Am di1 2%y do ae X

Pentru: Xx— 0 six— « rezultd q, —» 0, deci functia q,(x) are un extrem.,
R = f(x) - rezistenta termica liniara.
, . 9 i
Seface ' (x) =0 sirezultd : der= x o = 2 -~ =dg = F(hig » he) -
Qe

Se face: ¢ (x) = f (x¢) > 0, deci Ry prezintd un minim, iar q, un maxim.
Se observa ca pentru:

e d<dg - fluxul termic liniar g, creste, deci se obtine un efect contrar
celui scontat (d., este diametrul critic).

e d>dg - fluxul termic liniar q, scade, deci se obfine un efect

scontat.
Se utilizeaza conditia: dizo;. > der, pentru o izolatie buna.

X = dj
2

Grosimea izolatiei va fi: Sizol =
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1.21. Schimbatoare de caldura
Schimbatoarele de caldura sunt aparate destinate transmiterii caldurii de la
un fluid cald la unul rece. Sunt utilizate in instalatii termice, neexistand
instalatie termica fara schimbatoare de caldura. Nomenclatura lor este foarte
variatd: cazan, refrigerent, condensator, vaporizator, boiler, radiator,racitor,
incalzitor, etc. Clasificare:
Dupa modul de realizare a contactului dintre fluide:
a) schimbatoare prin suprafata ( schimb de caldura prin pereti);
b) schimbatoare prin contact: schimb de caldura prin amestec (fluidele nu
trebuie sa reactioneze chimic intre ele).
a) Schimbatoarele prin suprafata pot fi:

a;) recuperative: -cu curgere paralela : in echicurent

f - n contracurent T
| _
A . o 1
- cu curgere incrucisati S
1T
- cu schemd combinata =
] [ 1

a) regenerative: functioneaza in regim nestationar, ambele fluide trecand
alternativ prin acelasi spatiu destinat schimbului de caldura, functionarea
fiind ciclica. Se pun doua probleme:

- calcularea suprafetei de schimb de caldura prin proiectare.

- pentru un aparat existent se face un calcul de verificare.

1.21.1.  Calculul schimbétoarelor de cildura

Se noteaza cu indici:
1 — pentru fluidul cald; ( *) —indice pentru intrarea Tn aparat;
2 — pentru fluidul rece; (“ ) — indice pentru iesirea din aparat.
In general, schimbitoarele de cildurd functioneazi la presiune constanti
(daca se neglijeaza pierderea de presiune datoritd rezistentelor la curgerea
fluidelor). Ecuatia bilantului caloric al unui schimbator ideal (fara pierderi
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de caldurd) arata egalitatea dintre fluxul termic cedat de fluidul cald si
fluxul termic primit de fluidul rece:

Q= miq-(ip—i) = Q,= mo-(ion—io)
Obs.: Indicii () si () sunt pentru cifrele indicatoare (1 i 2) si nu pentru
entalpii (ca pentru vapori la saturatie: i’ si1”).
Daca fluidul nu-si schimba starea de agregare, ecuatia de bilant este:

m1'Cpl'(t1'— tj_") =moay 'Cp2 '(tz"— tz')

~ : W . . = <

Notand: ¢cp=C [—] -capacitatea calorica, rezulta:
grd

Ci-At1=Cy Aty
At _Ce

At, C,
Pentru aparatele cu schimbare de stare de agregare, ecuatia se scrie:

pentru vaporizatoare: c,-(t; — tyr) = m - r-AX

{iz'l:i2+xz.r — Al =r1-AX

igr=ig+t x1-T

pentru condensatoare: m,-r-Ax = C,-(ton—ty) -

Ax — variatia titlului vaporilor.

Pentru cazul cand schimbarea de faza se face intre starea de lichid saturat (X
= () si starea de vapori saturati uscati (x = 1), atunci ax =1.

Variatia temperaturilor fluidelor pentru schimbatoarele de caldura cu curenti
paraleli este data in Fig.12.38.

Ecuatia de transmitere a caldurii in schimbator este ecuatia lui Newton:

Q: k-S-Aty (W)
k ( W — coeficientul mediu (global) de transmitere a caldurii.

\m” K
S(m?) — suprafata de schimb de caldura .
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t ty t
) Ci=<Cy th Ci>Cz
£ t.. |t1 CQ—OD
- < t !
< t y
— 1
tIZI ‘tQ—Ct
. +s vaporizator
t2 S(m’) S(m?) S(m?
0 . 0 0 {
ty p t . t C=co
N Ci>Cs ! Ci<Cs ti=ct
ty )
- tIQ
th 2 Smd) condensator s
0 S(m) 0 m)
- echicurent - - contracurent - - cu schimbare de faza

At (grd ) - diferenta de temperatura de calcul.
Pentru un schimbator de cdldura ideal, intrega cantitate de caldura cedata de

fluidul cald este transmisa fluidului rece:

Fig. 12.38. Reprezentare in diagrama t-S.

Q=m1-(ip—ip) = m'z‘(iz"—ilv)= k-S-Atp,

1.21.2. Calculul diferentei logaritmice de temperatura Atn
Se considerd un schimbator de caldura cu circulatie Th echicurent, cu curenti

t

t

th > fQ'
ti
t
£l |
- w t] At
< 4
P
s 5
0 7
Sy ds S(m”)

Fig.12.39. Diagrama t-S.

paraleli(Fig.12.39). Pentru
suprafata S = 0 corespunde
capatul de intrare 1in
schimbator a  ambelor
fluide. Se noteaza:

At'— diferenta de
temperatura la intrare;

At — diferenta de
temperatura la iesire.
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Se admite o suprafata infinit de mica, dS, situata la distanta X fata de intrare;
Sx este suprafata de caldura masurata fata de intrare.

Pentru elementul de suprafata, schimbul de caldura este:

- pentru fluidul cald:

3Q zfml'cpl'dtlzfcl'dtl
- pentru fluidul rece:

8Q=mjycp, dt;=Codty Pentru fluidul cald se ia semnul minus, deoarece

dt; <0.
Intereseaza sa se calculeze A t, :
3Q 3Q
dtg=——— dt, = —;
Cq Co
Rezulta:

. 1 1 .
d(ty—tp) =d(Aty) = (dty—-dt,), = -8Q [—+—] =-m-380Q

Ci1 C»
unde: m = — 4 1. SQ:_M
C: C, m
Dar: Bd:k.(tl_tz).dgzk,AtX.dS:_d(Atx)
m

d(Aty)=-m-k-At, dS
Se separa variabilele: %: —m-k-dS —

tx

ecuatia diferentiala, care arata variatia: A ¢, = f(s,).
Se integreaza intre limitele: 0 — s, , pentru dS si At'-A ¢, , pentru d(At,).
Rezulta:

At S

jXM= - fxm -k -dS

A t' A tx 0

Se considerda m si k constante:
A

t
)f:_m.k.sx
At

In
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sau: Aty=2A0t ¢ ™HKSx=1f(s,)

Conditii limitd: s, =0 > Aty =At ;S,=S—> Aty =At

Rezultd: At = At g MkS

Diferenta medie logaritmica de temperatura va fi:

13 At S o
Mt = = [F(5,)- 88 = - o™ Sx s
S 0 0
. 1
Mg =ad———— [ ™ S-1] (A)
-m-k-S
At [Sx:S
Dar: hn —*=-m -k -s,; { )
At (At,=At
. At
Rezultd: n ——=-m -k -S sau:
At
At ks
At

Dupa inlocuiri in ecuatia (A), se obtine:

Lofad

At |_At |
At'

Aty =At -

In

At"—Atl (tl"f'[Z")f(tl'*tZ')
At In t1n — ton
At ty— to

At, - diferenta medie logaritmica de temperatura.
Pentru un schimbator cu circulatie in contracurent (Fig.12.40), se obtine:

(tl'_ tz")— (tl" - tz')

A tmax — A tmin

Aty =

" tp = ton
In ——
t1n— tor
th
t
<] ., t|1|
t2 DT
£
47
t
0 >
S(m?)

Fig.12.40.Diagrama t-S pentru
circulatie in contracurent.

In A tmax
A tmin
At,, — diferenta maxima de
temperatura de la capatul
schimbatorului;
At,, - diferenta minima de
temperatura.
Pentru doua schimbatoare de
caldura, cu aceeasi sarcina
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termicaqQ si aceleasi temperaturi de intrare si iesire, se verifica ca:

S, (Atm)c Q=k'Sc'(Atm)c
>1

Sc (A tm )e :
Q =k 'Se'(At)e

Deci, schimbatorul de caldura in contracurent este mai eficient din punct de
vedere economic, deoarece S¢ < Se.
S¢ (m?) — suprafata de caldura pentru circulatia fluidelor Tn contracurent;
Se (M?) — suprafata de caldura pentru circulatia in echicurent.
Pentru schimbatoarele de caldurd cu curenti incrucisati, sau cu schema
£ combinata d? circulatie a fluidelor, se

face o corectie de calcul:

Aty = SAt'Atmc
unde A, este diferenta medie

logaritmica in contracurent.

e — coeficient de corectie care
depinde de doi parametri: P si R (avind
0 P valori dupa tipul schimbatorului)
Fig.12.40 Diagrama gx-P (Fig.12.40).

1.22. Conductia caldurii 1n regim

nestationar

1.22.1. Generalitati
Prin introducerea unui corp solid intr-un fluid (existind o diferenta finita de

temperaturd), apare un schimb de caldura intre corp si fluid(in sensul indicat
de principiul Il al termodinamicii). Daca acest corp nu are surse interne de
caldurd, se va raci sau incélzi continuu pana cand se va realiza un echilibru
termic cu fluidul. In timpul schimbului de cildurd corpul solid va avea o
variatie continui a temperaturii sale. In oricare din punctele sale campul
termic va fi nestationar: t="f(x,y,z,1)

Transmiterea de cdldura se face de la fluid la solid prin convectie si prin
solid se face prin conductie. Se considera cazul unui corp solid cu surse
interioare de caldura. Initial, sursa interioara nu functioneaza si in acest fel
corpul este in echilibru termic cu fluidul inconjurator. Cand sursa incepe sa
functioneze, céldura se propaga prin corp spre exterior, fiind cedata
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exteriorului prin convectie si radiatie. Temperaturile Tn orice punct din corp
vor creste pana se va atinge regimul stabilizat; in acest caz, regimul devine
stationar si caldura sursei este cedatd integral fluidului. Temperaturile vor fi
mai ridicate, cu cat zonele sunt mai aproape de surse. Deci, intre momentul
intrarii sursei in functiune §i momentul atingerii regimului stationar
stabilizat, cdmpul termic prin corp este nestationar. Pentru o placa verticala
Cu grosimea 2 -5, fara surse interne de caldura, cufundatd intr-un fluid cu
temperatura t; (constanta in timp), se deosebesc doua cazuri(Fig.12.41):

a) t; > to (corpul se incilzeste) b) t; >ty (corpul se riceste)
L
tf ‘ Tm t
|
T4
Op 5
tp ’[:3 m
@) trs @ 6,
O,
T- em
Ts 8,
% Ty
to t, | .
s | TCD
| T X X
25 | 28

Fig.12.41.Variatia temperaturii intr-o placa: a)-incalzire; b)-racire.

[00=t:— to (00 = to— ty
Se noteaza: On = tr — tn Om = tm — tr
{eftf—tp {e(,:tp—tf
In ambele cazuri se considera acelasi coeficient de convectie « pentru cele
doua fete. Variatia de temperatura este mult mai mare la suprafatd decat in
centrul corpului, in special la inceputul incalzirii corpului(Fig.12.42).

tl L &

R

B - N
tp /|

—p

|rJ[D

tl‘l’l

To » To

T

éﬁ'l———

Fig.12.42. Variatia temperaturii si a fluxului termic absorbit de o
placa care se incalzeste.
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In cazul unei placi care separd doua fluide, care la momentul initial ., au

temperaturile ¢, si t, (t, >t,,), peretii vor avea temperaturile tp St -
Pentru regimul stabilizat fluxul termic cedat de fluidul cald fluidului rece

este constant [ Q 0= Ct} .

Daca temperatura t, creste la ¢, (la timpul ), atunci fluxul termic

absorbit de placa va creste [Qll , echilibrul termic se modifica [Ql > Q'z]

si, deci, placa va absorbi fluxul termic:Q = Ql_ le , unde:

(jl — fluxul termic absorbit de placa de la fluidul cald,

QZ fluxul termic cedat fluidului rece;
ts,

Fig.12.43. Variatia fluxului termic .

Q - aria cuprinsa intre curbe
(Fig.12.43).

Dupa trecerea unui timp foarte
mare se atinge din nou un regim
termic stationar:

Q;=Q,=0Q,, daca
temperaturile ty, S t;, S€
mentin constante.

Capacitatea de absorbtie a
caldurii de catre corp depinde de
parametrii: p,c,x , iar viteza de
desfasurare a procesului termic
depinde de difuzivitatea

o ) A
termicad a substanteiia = —
p-C

2
(mzj , carc are aceeast
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importantad cu conductivitatea termica » in procesele stationare.
Pentru un model de calcul, se inlocuieste desfasurarea
continua a procesului printr-un proces discontinuu (in salturi).

1.22.2.Ecuatiile campului termic in regim nestationar (Fourier)

Datorita complexitatii ecuatiilor, s-a stabilit analitic numai campul termic
prin corpurile solide cu forma regulata, pentru care se poate gasi analitic o
ecuatie rezolvabila. Astfel, se poate determina temperatura medie a unui
corp si, deci, se poate determina fluxul termic schimbat cu fluidul:

Q=a-s-(t-t)
S-au stabilit ecuatii pentru corpuri: plane, cilindrice si sferice, exprimate Tn
coordonate:- carteziene: t = f(t,x,y,z);
- cilindrice: t = f(r,9,2,1);
- sferice: t = f(r, o, v,1).
In toate cazurile, s-a considerat ca fiecare corp posedd o sursi internd de
caldura, egal repartizata in toatd masa corpului. Se demonstreaza ca, pentru
un corp de forma prismatica (de exemplu, un cub cu laturile dx, dy, dz),
ecuatia diferentiala generala a cAmpului termic este:
ot (az azt azt\ a, 2
—=a- + + + =a -y t+ —
ot Lax2 oy’ 5t2J p-c p-c

unde :qV(VVSJ — fluxul termic pe unitatea de volum, dat de sursele
m

interne.
Pentru cazuri particulare, se pot lua forme simplificate, astfel se poate
orienta cubul elementar, incat fluxul termic sa fie numai dupa directia dx si

N ot ot . . . ot
In acest caz:— = 0, — = 0, lar ecuafia devine: — =a-——
oy 0z ot o x?2

. ot . . . .
Caz particular: — = 0 —» regim termic stationar (caz studiat).
ot

Pentru un corp cilindric (Oz este axa cilindrului) se obtine urmatoarea
ecuatie diferentiald a cAmpului termic:
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unde: r —raza cilindrului de grosime dr;
de — unghiul sub care este subintins elementul considerat.

< . . o 4- . . 1o ot .
Daca fluxul termic este orientat dupa directie radiala: —=10; — =0 si
o oz

. . ot 1 ot p%t) a
ecuatia devine: —=a .[—.—+ a_J L

ot r or a¢%) p-c
- . (ot 1 ot 5%t
Daca regimul termic este stablllzat(—z W$1 q,=0: = CARNY LS
(Weks ) r ot 6r2

Din aceasta relatie se obtine ecuatia pentru peretele cilindric in regim
stationar de conductie (caz studiat). Rezolvarea analitica a ecuatiilor Fourier
este foarte anevoioasd, uneori imposibild fara ipoteze simplificatoare, care
se traduc prin diferente importante intre calcul si observatiile de laborator.
Conditiile care suplimenteaza ecuatiile generale ale lui Fourier sunt
conditiile reale de descriere matematica a particularititilor fenomenelor. Tn
acest fel, se obtine un rezultat valabil pentru procesul studiat. Aceste
conditii sunt:
1° - conditii geometrice (forma, dimensiune).
2° - conditii fizice ale corpului si ale mediului cu care corpul este in contact
(L,p,c,etc.) si distributia surselor interne.
3° - conditii initiale de timp, care descriu distributia temperaturilor la
momentul initial pentru procesul de conductie: t = f(x,y,z) la ¢, = 0; daca
la < = 0 corpul are aceiasi temperatura, atunci t =ty = ct.
4° - conditii de contur, care determind interactiunile dintre corp si fluid la
nivelul suprafetei.
Pentru simplificarea calculelor se lucreza dupa o directie, adica:
-axa 0-x, pentru care elementul plan de suprafata este dS = dy - dz ;
-directia radiala, pentru peretele cilindric.
Pentru toate cazurile care se vor studia, se folosesc notatiile:
to — temperatura initiala a corpului (la momentul -, );
ts — temperatura fluidului;
t, — temperatura peretelui la suprafata;
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tm — temperatura in mijlocul peretelui;

t — temperatura medie a corpului;
t — temperatura intr-un punct oarecare al corpului.
In calcule, se lucreaza, de obicei, cu diferentele de temperatura dintre corp
si fluid :
6 = t, — t > pentru Incdlzirea corpului;
6 = t —t, » pentru racirea corpului.
9, — diferenta initiala de temperatura [grd]; ¢, = t; - t, -
o, — diferenta de temperatura la suprafatd; ¢, = ¢, - t, .
9, — diferenta de temperatura in centru (la mijlocul corpului); ¢, = t; - t,, -
o - diferenta medie de temperatura; 0 - t; — t.
o — diferenta de temperatura intr-un punct oarecare: 6 = ¢, - t .
Pentru a trasa campul termic este necesar (uneori) sa se calculeze ¢, si o, .

1.22.3. Conductia caldurii_in _regim nestationar prin_peretele
subtire

Metoda analitica
Acest caz corespunde cu incélzirea sau racirea tablelor, cadnd grosimea
tablelor este mica, incat se neglijeaza variatia temperaturii cu grosimea
plicii, dar temperatura t este variabila in timp, dacé tabla vine in contact cu
un fluid cu temperatura diferita de a sa(se considera t; = Ct).

Durata de timp, pana cand tabla subtire ajunge la echilibru termic cu fluidul
este mult mai redusd decat in cazul placilor groase. Pentru o durata infinit de
micd, dt caldura schimbata intre placa si fluid este:

8Q =a-S-(tf—t)-dt Sal 8Q =oa-S-(t-ts) -dr
dupa cum procesul este de Incalzire sau de racire.
Aceasta caldura este primita (cedatd) de corp care se incélzeste (raceste):

8Q =m -c-dt
Deci: a-S-(t;-t)-dt=m-c-dt
Se noteaza: 6 =t, - t; do = —dt,
rezulta: LU dt

0 m-c
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Pentru momentul initial, , , diferenta de temperatura este o = ¢, iar pentru
momentul final, ,, 6 = ¢, . Se integreaza ecuatia de mai sus intre limitele:

02 T _
0 t t o-S
[ =] ;|n—2:|nf 2 _ 1 tnt
01 0 01 tf — t1 m-c tzf:::: fffff
« - durata procesului: « = r, - , . ﬁ
02 tf —t2 _os t |
= o (A |
01 tr— 1ty 0 . .
a-S T T

sau g, =0,-e . . deci se poate determina
temperatura placii dupa durata de incélzire © = t, — 1, :
%(62 =t — to
(01=1tf — t1
*S
tp=tr —(tr —t1) e me
Problema se poate pune si invers: dupa cat timp temperatura placii devine ty,
diferenta de temperatura fiind: ¢, = ¢, - t, -

T

- m-c m-c tr — t
Rezulta: T=- ndz_ S —=
o -S 0, a-S ty — ty

m-C -
sau: 1= A0

a-S tf = to

m-cC o . . .
— constanta de timp (sec.) pentru materialul respectiv.
a-S
Ecuatia (A) se mai scrie:
0 te — t _R:- .
_= =e BIFO, e:f(Bi'FO)
8o tf 1o

t, — temperatura la momentul initial (T 0);

t — temperatura medie la momentul .

a - . . .
Bi= le _ criteriul Biot
A

Bi >1 - influenta convectiei este mare;
Bi <1 - influenta conductiei este mare.
Ic — lungimea(dimensiunea) caracteristica.
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a-T . . .
Fo = —, - criteriul Fourier
Ie

oS a-S o VY S
T = - T = T - _— =
m-c p.S.lc.C p.lc.c A IC

Se poate scrie :
a - A T o - T
[2e]. —=——"|a—|=BiFg
L2 ) p-c g A I
Pentru rezolvarea practica si rapida a problemelor de conductie, Tn regim
stationar, se utilizeazd nomograme ale functiilor 6 pentru peretele plan,
cilindru si sfera, de unde rezulta ¢ , apoi se calculeaza fluxul termic:
- - ~ 0
09 09

Metoda diferentelor finite(Schmidt)

Se considera o bara omogena si izotropa aflatd in regim de conductie
termicd nestationard. Ecuatia diferentiala a campului de temperatura (dupa o
directia X) este:

ot a2t

ot axz

J\/“ Nk T
@ NN AT TK

TR
h AT

7‘2
e *x
T
~
O
—

AX

AX | AX | AX

Fig. 12.44. Schema de calcul pentru nodul n.

Se considera ca bara nu are surse interne de caldura si se admit ipotezele:
proprietatile sale fizice sunt invariabile in timp §i spatiu.

efectele termice Tn nodurile caracteristice sunt concentrate in centrele de
simetrie.
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Aceasta metodd permite stabilirea unui algoritm de calcul si obtinerea
rapida a solutiilor, cu ajutorul programelor de calcul.

Pentru nodul n se poate scrie (Fig.12.44):

(&)

Lox ), AX

(2]

(ox ) AX

thet— t - .-
— LN (variatie progresivi)

tho1—t - s
— LN (variatia regresivi)

azt 1 r(ﬂ\ (ﬂ)—l_twrl_tn—l_z'tn

Ax |LAax ), UAx )|

t§]K+l)_tE]K) t%K)—th_l)

A x?

loks At

AT

AT

At — este intervalul de timp corespunzator variatiei temperaturii de la nodul
(n, k-1) la nodul (n, k) sau de la nodul (n, K) la nodul (n, k+1).
Ecuatia diferentiald a cAmpului de temperaturia pentru nodul n se scrie:

th — tp a

AT A x

= _2'(tn+1+ th-1— 2'tn)’dar

a-At )
7 Fo-

A x

Sautn = FO'(tn+1+ thor ™ 2 'tn)+ tn 1 tln = FO'(tn+1+ tn_l)+(1_ ZFO)tn

Fig. 12.45. Metoda Schmidt pentru
o bara incalzita.

nt(OC)
I’l-']x K nIKH
N
— nTy
Q':”E@i —y '—‘A
NTka N+1T g ~Tra
ax | Ax | axo X

1 «
Pentru g, = — rezulta:
2

t' _ thett tha
" 2

sau:

thet,K T th-1K
2

Metoda se poate extinde la
cazurile in care fluxul termic se
transmite pe doud sau trei
directii, precum si la conductia
termica stationara sau
nestationard prin corpuri de
diverse forme.

th = th K+1 7
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In urma prelucririi datelor pe calculator, rezulti cAmpul termic pentru cazul
studiat. Tn Fig.12.45 s-a reprezentat cazul unei incilziri pentru o bara
(Fluxul termic fiind dupa o singura directie), intervalul de timp fiind:

AT =1y 1~ Tk T Tk ~ Tk-1
Pentru cazul cand fluxul se transmite dupa douda sau trei directii,
reprezentarea grafica a campului de temperaturd se face in coordonate
carteziene, cilindrice sau sferice. Se noteaza:

) - temperatura in nodul n la timpul -, ;

¥ - temperatura in nodul n la timpul ., .

(k) (k)

- : tnork F totk Loy T oo

Rezulta: th =t en = etk Ttk Lo ™ toa
2 2

adica: in nodul n temperatura, la timpul ., ,, este media aritmetici a
temperaturilor din nodurile vecine (n+1, n-1), la timpul anterior -, .
Avind campul de temperatura dat pentru conditiile initiale de timp (<,), S

poate obtine grafic campul de temperaturd variabil in timp, asa cum este
prezentat in Fig.12.45.

1.22.4. Transferul de cildura prin _bara cu ricire laterali de
sectiune transversala constanta
Intensificarea transferului de caldura se face prin:
1 - imbunatatirea coeficientului global de schimb de caldura k.

2 - marirea suprafetei de schimb de caldura S [Q =a-S-A tm}' Aceasta

marire a suprafetei se face prin

o=ct aplicarea unor proeminente de

T, diverse profile, nervuri, aripioare,

. j bande spiralate. Este  cazul

schimbatoarelor de caldurda de

< 88, diferite tipuri: preincalzitoare de

L aer cu suprafete nervurate, baterii

/ din tevi cu aripioare, radiatoare,

| etc. Se va urmdri in continuare

cazul barei de racire lateralda de

sectiune transversala

constanta(Fig.12.46). Daca

lungimea barei este mare, 1n

dx

Je S
Fig.12.46. Fluxul termic prin bara.
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comparatie cu grosimea si indltimea, ea apare ca o nervurd aplicatd pe
suprafata. Din punct de vedere termic, intereseaza determinarea campului de
temperaturd de-a lungul barei, precum si fluxul termic ce o stribate. Se
considera o bara omogena si izotropa (1), suficient de ingusta, pentru a
considera T = ct. in sectiunea transversald. Bara nu are surse interne de
caldura si face corp comun cu un perete cu temperatura Tj.

Se cunosc: o =ct si T, = ct (temperatura mediului exterior).

Fluxul de caldura patrunde prin baza barei prin conductie si este disipat in
mediul exterior prin suprafata exterioard a barei. Se considera un element de
suprafata dx, la distanta X de perete. Fluxul care patrunde in elementul

considerat [Q « ] este cedat prin suprafata laterala dS; {SQ 1} si prin baza,

Q x

L 3 . .
adica: Q, + -dx . Bilantul caloric este:

: : : 3
Qy=38Q+Q + QX-dx
: 3Q : daT
Sau: dQq+ -dx =0 8Qy=-L-S5-—
X dx

S(j 1=ds;-a (T -71,)—> fluxul cedat prin suprafata laterala.

3¢ d dT d dt 2T
Ox g4y :—-(—S-k-—w-dx = —K-—(S~—de _ 5.8

oX dx dx ) dx \  dx ) dy?
ds, = P-dx ; P—perimetrul sectiunii transversale.

S — setiunea transversala.

- dx

2
T
P-dx-a-(T—Te)—NS-d ~dx = |:dx
dy?
2
d°T a-P
- '(T_Te):()
dyx?2 A-S

T-T,=6,dT =d6

Se noteaza: J o-P )

{k-S
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: . d%e
Ecuatia devine: -m?.6=0
dx?
Este o ecuatie diferentiald liniara in raport cu X si derivatele sale, omogena,
cu coeficienti constanti. Solufia generala a ecuatiei este de forma:

0=A -g"X41B.g~MX
Solutiile particulare se obtin prin impunerea conditiilor la limita
corespunzatoare UNOr situatii particulare.

Bara lunga cu sectiune redusa

Daca bara este suficient de lungd in raport cu sectiunea, temperatura la
capatul barei poate fi consideratd egalda cu temperatura mediului exterior
(Te)._Conditiile la limita vor fi:

lax=0;,T=T4;0=0,=T1-Te-

lax=c0;T=7,;0=9,=0
Inlocuind aceste conditii in ecuatia 6= A -¢™* + B¢~ ™* | se determind
constantele A s1 B. Rezultd: 9, = A + B

im (A e™X+B.e ™X)=0.

X —> o0

Trebuieca: A =0; B =9,,deCi: 6=B.¢ M =9;.- ¢ ™%

0=901"¢
SAU: T -Te=(T;-Te) e ™ T=Te+(T1-Te) e ™, adica variatie
exponentiala a temperaturii in lungul barei.
T Racirea este cu atit mai pronuntatd, cu
T cat coeficientul m este mai mare (deci x

1 L . b

mic si o mare). Fluxul termic ce strabate
sectiunea transversala S, la distanta x de

baza barei, se determina cu relatia lui
Fourier:

Te

- de
X Q,=-A-S-—=+1-S-m-p-e X
dx

Fluxul maxim se transfera prin baza barei (x =0 ):

Quax =ASm-g;=2-S-m '(Tl_Te)-
Alte cazuri particulare:



76 TERMOTEHNICA

Bara scurta cu sectiune redusa. Conditiile limita sunt:

X=0;,0=0,=T:-Te
de de
x=1; —X~S-(*) =0, (7) =0
Ldx Jy Ldx ),
Se neglijeaza fluxul cedat prin capatul liber al barei.
Bara scurta cu sectiune mare. Conditiile limita vor fi:

- x=0;0=0,=T1-Te

de
- x=1l;-%2-S-—=a-S-9;,>,0,=TTe
dx

Nu se mai neglijeaza caldura transmisa de capatul liber al barei. (Te —

temperatura la capatul liber al barei).

In ambele cazuri, se calculeaza constantele A si B din ecuatiile conditiilor

limita si apoi se scriu ecuatiile campului termic: 6 = A - ™ + B .~ ™* |
Rezulta, in rezumat, urmatoarele cazuri prezentate tabelul de mai jos (unde

o
o =
A-m
Cazuri. Variatia temperaturii Fluxul  maxim  transferat
(x=0)
Bara lunga 0=0g,-¢™ ,
de sectiune Qp =2-S-m-(Ty-Te)
redusa.
Bara scurta ch m(1-x) _
de sectiune ezel'ﬁ Qp =4-Sm-(Ty—Tg) -th ml
redusa.
Barésqurté Gze»Ch m(-x)+o-shm(l-x) | - homl +o
de sectiune ' ¢h m +o-sh m Um :}L‘SAm.(Tl_Te .m
mare.

1.22.5. APLICATII

Problema 1 Un perete este format dintr-un strat de lemn cu grosimea de 5

cm §i cu conductivitatea termicd 1, = 0,14 WA K si un strat de caramida

cu grosimea de 28 cm si conductivitatea termica 1, = 0,87 WA K
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Temperatura suprafetei libere a stratului de lemn este t, =15°Cc, iar a
stratului de caramida este t, = -10 "C . Sa se determine:

Rezistenta termica corespunzatoare suprafetei de 1m * de perete;
Densitatea fluxului termic;
Temperatura t, de la suprafata de contact dintre straturi.

Rezistenta termica pe unitatea de suprafata este:

8, &, 0,05 0,28 2
(= ——+—%= + - 0,679 M K/
Ay A, 014 0,87 e

. . . © t; -ty 15 +10
Densitatea fluxului termic este: q = +——- = = 36,82 VV )
r 0,679 m

Temperatura t, la stratul de contact:

ty=tg+r,-q=t, —r,-q=-10 +0,322 -36,82 =1,86 " C,
unde r,; si r, sunt rezistentele termice partiale ale straturilor 1 si 2:

2 2
- m- K : - m~ -K
r, = 0,357 4\/ ; Iy = 0,352 %v :

Problema 2 O teava de otel cu diametrul exterior de 50 mm si cu grosimea
peretelui de 2 mm este acoperitd cu un strat izolator din vatd de sticla cu
grosimea de 2 cm. Temperatura fetei interioare a tevii metalice este

t, = 200 "C , iar temperatura fetei exterioare a izolatiei este t, = 60 °C .

Se cunosc conductivitafile termice ale straturilor: A, = 58 W/n  bentru

otel s1 4, = 0.037 W/n _ bentru vata. Sa se determine:

Fluxul termic q, pe unitatea de lungime de teava;
Temperatura t, a suprafetei de contact dintre straturi.

Pentru un perete cilindric neomogen, format din doua straturi, fluxul termic
unitar este exprimat prin ecuatia:
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2n(ty - tg) 2n(t, - t3)
q]_: =
1 d 1 d 1 d
T
Ayoodp Ay dy Ay o dy

si inlocuind cu valorile cunoscute:

: 271140
a, = = 55,37 W/
1 50 1 90 m

—Ih —+ In —
58 46 0,037 50

Temperatura stratului intermediar (la suprafata de contact):

: d
[q1~ln[3]] 55,37 -In(gw
dj (50 )

ty =tg+ "t 60 + ————t =20 °C.
2m 2n-0,037

Variatia temperaturii prin peretele metalic este foarte mica, practic
neglijabila, datoritd rezistentei termice foarte mici, in raport cu rezistenta
termicad a stratului izolant.

Problema 3 O teava verticald cu diametrul exterior d=40 mm si lunga de

3m are, la perete, temperatura t, = 70 ¢ .Sa se determine fluxul termic

cedat aerului ambiant (stationar), a carui temperatura este t; = 20 °c.

Procesul de schimb de caldura , teava-aer, este un proces de convectie libera

in spatiu nelimitat. In ecuatia criteriala:
Ny, =c(er -pr), dimensiunea liniard este inaltimea h a

tevii, temperatura determinanta fiind:

(tp T+t ) .
tgy=—"—""—=4 "6 ; T, =318 K, pentru care se scot
2
din tabelul proprietatilor fizice ale aerului din “Anexd” (intre 40°cC ti
50 °C ):
-2 W ) -6m?2/ .
Ags = 2,75 -10 /n.K, L 45 =18,075 10 mz,

Prys =0.71 iar produsul (Grg-Pr). are valoarea:
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03 (e - - 3 12
(Gr -pPr) _S h (tf tp) Pr'm _ 9813 (70 - 20)-0,717;

10
45 = 2 = 9,051 -10

318 -18,075 2

.. o 1 .. .
Pentru convectia libera:c = 0.135 ; n = — si invariantul Nusselt are valoarea:
3

1 o -h . ..

Nu , = 0135 (9,051 -10%° )= = 606 = , iar coeficientul
3 )

superficial de transfer termic este:
-2
Nu . -2 606 - 2,755 -10
o= —m - "m _ = 5,565 VV ,
h 3 m~ -K

iar fluxul cedat este:

Q:a~s(tp ~t;)=o nd(t, —t;)=5565 -7-0,04 3-50 =150 W

Problema 4 Doi pereti paraleli, verticali, cu suprafata de 1,5m* fiecare,
sunt la distantd de 10cm. Un perete are temperarura t, = 20 °C , iar celalalt

are t, = —10 °c .Sa se determine:

a. Fluxul termic care trece de la peretele cald la cel rece prin stratul
separator de aer;

b. Distanta maximad la care trebuie distantati peretii, avind aceleasi
temperaturi, pentru ca influenta convectiei sa fie neglijabila

Stratul de aer, existent intre cei doi pereti verticali, va avea temperaturi
cuprinse intre temperaturile peretilor. In zona de contact cu peretele cald,
aerul are tendinta de a se deplasa in sus, in timp ce aerul in contact cu
peretele rece este supus unei forte descendente. Astfel, in stratul de aer
cuprins intre pereti va apare o miscare rotationald, care depinde de diferenta
de temperaturd dintre pereti, precum si de distanta dintre ei. Trebuie
observatd influenta distantei asupra gradului de frinare a miscarii
rotationale. Fenomenul de convectie liberd are loc intr-un spatiu limitat,
pentru care se utilizeaza ecuatia conductiei termice, la care conductivitatea
termica a fluidului este corectatd printr-un coeficient de corectie. In cazul
peretelui plan, ecuatia caracteristica este:
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A ech 'S(tl ) )

8
unde: 1.y =éex -*¢ este conductivitatea termica echivalenta, iar 7, este
conductivitatea termica a fluidului la temperatura medie a peretilor:

RUERPY
f 2

e este coeficientul de corectie care {ine seama de prezenta convectiei

Q=gqs-=

in stratul de aer: ¢, = c(Gr -Pr);
(20 -10)

2
interpolare) rezulta:

_ -2 W . 6m2/. _
A = 2,418 10 A.K, vg =14 .12 10 K,Prg,—O,?l.

Pentru t, = =5°C , din tabelul proprietatilor fizice ale aerului (prin

Rezulta:
3 -3
g-8°(t; —t,)Pr 9,81 -10 20 +10)-0,71 )
TP EAUEIR Lo @e0)on o6
T¢ v 278 .2,02 -10 ~

din tabelul convectiei libere 1n spatiu limitat: ¢ = 0,4 ; n = 0,2 .

0,2 . o <
e =0.4. (3,72 -10 6) = 8,24 , conductivitatea termica echivalenta
fiind: n,, =824 2,478 .10 % = 0,204 W/n K

Fluxul termic, care trece prin stratul de aer dintre pereti, este:

: 30
Q=0,204 -15-—=91,8W
0,1

Din tabelul de valori pentru ¢ si n, pentru conventia libera in spatiu limitat,
se observa ca influenta convectiei este neglijabila pentru Gr -Pr >10° si,
deci, se poate obtine distanta maxima necesara:
1 1
, ot
((Gr-Prf-Tf-Ufn3_(103-278~202 10 1 )3 3

= 6,45 10 °m = 6,45mm
Lot - tp) Pry )| | ostz0.071 |

Problema 5  Un conductor electric din cupru, cu diametrul d = 7mm si
lungimea L =1km , este suflat transversal de un curent de aer cu viteza

S =




TERMOTEHNICA 81

w =15 r% si avand temperatura t, = 20°cC . Temperatura peretelui este
tp = 40 Oc. Stiindu-se cd rezistivitatea electrici a cuprului este

1 2 5 .
p=—> -mm 4 , sa se determine:

57

a. Fluxul termic @ cedat aerului;
b. Intensitatea curentului electric I (A).

Prin trecerea curentului electric I prin conductorul cu rezistenta electrica R

2

apare in conductor o pierdere de putere Q =R -1°, care este cedatd

exteriorului sub forma de caldura. Viteza vintului nu este conditionata de
prezenta conductorului, asadar fenomenul de cedare de caldura este un
fenomen de convectie fortatd transversald, pentru care ecuatia criteriald

n

.. oa-d w -d
este: Nu¢ =c-Re ,adica =c
At Vg

Temperatura determinanti este temperatura t, a aerului: t, = 20°c, iar

echilibrul termic este exprimat prin: Q =R -12 = o -z - d Lty —tg ).

Din tabelul proprietatilor fizice ale aerului, rezulta:

g =gy =258 10 WA.K

2
v, = v, =15,61-10 ‘6mg

-3
15,7 -10
Asadar Re = ————10° = 6726 .
15,61
Din tabelul de calcul a ecuatiei criteriale, pentru conventia fortata

transversala, rezulta:
(5-10° <Re <10°); c = 0,197 ; n = 0,6.

Se calculeazi : Nu ; = 0,197 - 6726 *° = 39

2

NU ¢ - 39 -2,58 -10 ~
deunde: o = — 1 _ :143,7VV2 .
d 7.10 3 m- K
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Suprafata de schimb de caldura este:
-3 .3 m 2
S=n-d-L=xn-7-10 -10 7 = 21,98
km
Fluxul cedat prin convectie este:

) = _ _ w,/  _ kW
Q=a-St, —t;)=143,7-21.98 - 20 = 63170 4m = 63,17 Am :
Curentul electric care trece prin conductor este:

Q 63170
=1~ = =372 A
R 0,456
10°

unde 'R = p.-—= ————— = 0,456 Q/ .
(57 38,46 ) km

Problema 6 Doua placi plane si paralele au temperaturi diferite si sunt
suficient de apropiate ca sa se poatd neglija complet pierderile marginale de
cildura. Placa 1 are temperatura T, = 1473 K si coeficientul de emisie a

suprafetei ¢, = A, =08, lar placa 2 are temperatura T, =873 K si
coeficientul de emisie a suprafetei e, = A, =0,5. Sd se determine
coeficientul redus de absorbtie A , si densitatea fluxului termic de radiatie.

Coeficientul redus de absorbtie este:
1 1
1 1 1 1
— -1 —+—-1
AL A, 08 0,5

Densitatea fluxului radiant se calculeaza dupa ecuatia:

[ 4 4]
.CO|(T1 T2 |

L\lOO) \ 100 ) J

' 4 4 W KW

q,, = 0,444 -5,67 (14,73 - 8,73 ):103900 /2 =103 ,9 /2.
m m

Problema 7 Sa se determine:
a- pierderea de caldura printr-un perete al unei camere, in care temperatura

este t,, = 20°C , in timp ce temperatura exterioara este t;, = -20°C .
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Coeficientul interior de transfer termic la suprafata este o, = 8,1VV ,
m- -K

lar coeficientul exterior este a2:23,2VV2 . Peretele este din
m- K

caramida, cu grosimea de 56 cm, avind conductivitatea termica

x:o,sVV .
m K

b- temperaturile t,, si t,, ale celor doua suprafefe libere ale peretelui.

pl
Dimensiunile peretului sunt: 1=6m si h = 4m..

Pierderea de caldurda se determind cu ecuatia: Q = K -S(ts;-ts,), unde
coeficientul global k de transfer de caldura este:

1 1
Kk = - =118 W
1 1 5 1 1 0,56 m?2.K
+

—+—+—  —+
@; o, X 81 23,2 0,8

iar pierderea de flux termic va fi:

Q=115 -24(20 + 20 )=1108 W = 1,1kW .
Pentru determinarea temperaturilor peretilor se scriu ecuatiile trecerii
caldurii prin convectie: Q = oy -S(tgy —tpy)= o, -S(ty, — ty;)

de unde:

1108
tplztfl—Lzzo— -143°¢C
ag-S 8,1-24
1108 0
thy = trp + --20 + ———=-18°C
a,-S 23,2 .24

Problema 8 Tntr-un schimbator de caldura de tip teava in teava (cu curenti
c,

0

paraleli) fluidul cald intrd cu temperatura t, = 200 °C si iese cu t, = 100

iar fluidul rece intrd cu t, = 20 °C sgiiese cu t, = 80 °C . Sa se determine:

- Diferenta medie logaritmicd de temperaturd a schimbatorului dacd cele
doua fluide circula in echicurent sau in contracurent.
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- Raportul dintre suprafetele de schimb de caldurd corespunzatoare celor 2
situatii, presupunind acelasi coeficient K de transfer termic si aceiasi sarcina

termica Q .
Diferenta medie de temperatura se determina dupa relatia:
B Atmax = Alpin

Aty =

At max

log
At

min
Pentru o circulatie a fluidelor in echicurent:

! " (0]
Atme =13 —t, =200 —20 =180 °C

" " 0]
Atin =t —t, =100 -8 =20 "C
180 - 20 o
Aty =——=728C
180
In —
20

Pentru schema in contracurent: At,,, =t; -t, =200 —80 =120 °C ;

N . o _ .
Atin =t —t, =100 —20 =80 " C
120 - 80 0
At, =——=98,65 C
120
In —
80

Pentru schimbatoare de caldura avind aceiasi sarcinad termica Q i acelasi

. . . S At 98 ,65
coeficient k de transfer termic, se scrie;: ——= —%= —— =135

S, =1,35 -S., ceea ce aratd ca, in conditiile de egalitate pentru Q si K,
schimbatorul de caldurd in contracurent este mai mic(ca gabarit) decit

schimbatorul in echicurent.
Problema 9 La un condensator s-a masurat cantitatea de condensat:

kg

mi =15 "/ . Condensarea se efectueaza sub presiunea constantd de 1 bar,

starea aburului la intrare fiind de abur umed. Starea condensatorului la iesire



TERMOTEHNICA 85

este de lichid saturat. Debitul apei de racire este rﬁz = 1080 k%,

temperatura apei la intrare este t, = 20 ° ¢ , iar la iesire este t, = 26 °C .

Suprafata medie de schimb de calduri este s = 0,04 m 2. Si se determine:
- Titlul aburului la intrarea in schimbator;

- Coeficientul k de transfer termic;

- Diferenta medie de temperatura a condensatorului.

L, unde:
S . At

Coeficientul global k de transfer de caldura va fi: k =

m

Q=m1-Xx-r= m2~c2(t"2 —t'z), din care se poate determina titlul x al
aburului la intrare.
(ts - tz)‘ (ts - tz)

Diferenta medie de temperatura va fi:at,, = : , tg fiind

temperatura de saturatie.
Din tabelul de saturatie a aburului, pentru presiunea de 1 bar, se scot:

0 - kJ - J
= = = 417 .
t; =99,64 "C ;r= 2258 /kg ; Co = 4179 /kg - grd

Fluxul termic Q schimbat Tn condensator este:

- : W\ 1080 -4179 -6 _— i
Q=m 2~02(t2 - t2)= ——— =522 W, iar titlul aburului la
3600
. . . Q 360
intrare In condensator rezultd: x = ——— = 7521 - . 0,8.
: (15 2258 -10 )
mi-r

Diferenta medie logaritmica de temperatura pe schimbator este:
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(99,64 —20)- (99,64 — 26 )

At = - 76 ,6°C , iar coeficientul
9,64 — 20
In ——————
99,64 — 26
) . 7522
k de transmitere a caldurii va fi:k = @ _ = 2455 VV ) .
S-At,, 0,04-.76,6 m< . K

La schimbatoarele de caldurd in care unul din fluide schimba faza de
agregare (fierbere sau condensare), sub presiue constantd, diferenta medie
de temperaturd nu depinde de sensul relativ de curgere pentru cele doua
fluide.

Problema 10 O placa din otel groasd de 2 cm si avind temperatura

t, = 800 ° C este scoasd pentru racire in aer cu temperatura t; = 20 °C .
Sa se determine dupa cat timp temperatura plicii ajunge la 100 ° C si variatia

temperaturii in intervalul de timp corespunzator racirii placii pind la 100 °c .
Coeficientii superficiali de transfer termic, pentru ambele fete libere ale

placii, sunt egali : « =120 VV ,
m®.K

Densitatea si caldura specifica a materialului sunt: p = 7800 kV 3
m

— kJ
c=0,46 /kg~grd'

. 0 te — t o -S -
Pentru placa subtire: 2ot 2 e (— ~TW , de unde rezulta:
0, ty -1t m-c )
te —t
h 2
ty — 1
T=———"-"—"
a-S
m-C

Cimpul termic t = f(¢) se determina din relatia :

o-S
t, =ty —(ty —t;)-exp ( m.c-r}.

Pentru suprafata de 1m? a unei fete corespundes = 2m | suprafata totala de

schimb de caldurd. Masa corespunzitoare plicii pentru 1m  a unei fete este:
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m =1.0,02 7800 = 156 kVZ , asadar:
m

a-S 120 -2

m.c 156 - 460

si durata corespunzatoare de racire este:

20 - 100
I

_ 20 800
~3,345 10

Campul termic va fi determinat prin:

t=20 - (20 —80)-exp (— 3,345 -10 ° -r)

~ 3,345 10 °(s7?)

3 =681 s = 11,35 min

si dind valori duratei - , din minut in minut (durata in secunde), se obtin

rezultatele din tabelul de mai jos:

min | 1 2 3 4 5 6 7 8 10 | 12 | 14 | 16
T
S 160 |120 | 180 | 240 | 300 | 360 | 420 | 480 | 600 | 720 | 840 | 960
t°C| 658 | 542 | 447 | 370 | 306 | 254 | 211 | 177 | 125 |90 |67 |51




