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1 . INTRODUCERE. DESPRE ENERGIE. DESPRE MASINILE $SI
INSTALATIILE TERMICE $I HIDRAULICE

1.1.Despre energie si formele ei

Notiunea de energie este foarte cuprinzatoare si are multiple valente
stiintifice, tehnice, politice, economice, militare, sociale etc.

Termenul apare in scris in limba roméana inca in 1705 la Dimitrie
Cantemir, care in dictionarul de neologisme ce insoteste ,Istoria ieroglifica”
explica intelesul cuvintului ,energhia” prin ,putinta a face, facatorie, lucrare”
(Dimitrie Cantemir. Istoria ieroglifica, Ed. Minerva, Bucuresti, 1997, p. 12).

Astazi conceptul de energie este legat de conceptul de miscare.

Intr-o acceptiune largd, lumea materiald este caracterizatd si prin
numeroase tipuri de miscare - privita ca mod de existenta a materiei.

Se disting migcari de tip macroscopic si miscari de tip microscopic.
De exemplu, miscarile mecanice sint de tip macroscopic. Intre miscarile de
tip microscopic se numara cele termice, electrice, chimice si cele biologice.
Forma superioara de migcare de tip microscopic este gindirea.

Pornind de la aceste premise, una dintre definitile cele mai
cuprinzatoare prezintd energia ca masura generala a diferitelor tipuri de
miscare a materiei. Diferitelor tipuri de miscare le corespund diferite forme
de energie (mecanica, radianta etc.). Indestructibilitatea miscarii materiei
conduce la indestructibilitatea energiei. Transformarii unei miscari in alta fi
corespunde transformarea unei forme de energie in altd forma. Asadar,
energia este o marime fizica scalara care exprima cantitativ transformarile
reciproce ale diferitelor tipuri de miscarii.

Una din cele mai cunoscute (si mai importante pentru scopurile
practice) forme de manifestare a energiei este lucrul mecanic. Constatarea
conduce la definirea energiei drept capacitatea unui sistem fizic de a efectua
un lucru mecanic in timpul trecerii de la o stare la alta. (Starea energetica a
unui sistem fizic se defineste prin mai multe marimi fizice, intre care
presiunea, temperatura, volumul etc. Un sistem trece dintr-o stare in alta,
adica efectueaza o transformare, atunci cind in cursul unui proces una sau
mai multe din marimile de tipul amintit isi modifica valoarea).

Dintre formele de energie cunoscute se amintesc cele mai
importante pentru studiul masinilor si instalatiilor termice si hidraulice.

Energia cinetica a unui corp este energia pe care o poseda acesta
datorita miscarii sale.

Energia potentiala gravitationala a unui corp este energia pe care o
poseda acesta datorita pozitiei sale fatd de un sistem de referinta si este in
legatura cu atractia gravitationala a Pamintului.

Exista si alte forme de energie numite energii potentiale, cum ar fi
energia potentiala de presiune a unui fluid, energia potentiala elastica etc.

Energia mecanica a corpurilor depinde - in sensul utilizat in aceasta
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carte - numai de masa, de viteza si de pozitia acestora fatd de Pamint. Tn
general, energia mecanica totald este suma dintre energia cinetica si
energia potentiala gravitationala, in cazul fluidelor adaugindu-se si energia
potentiala de presiune.

Energia hidraulica este energia mecanica a maselor de apa.

Energia eoliana este energia mecanica a maselor de aer aflat in
miscare in atmosfera.

Energia nucleara este energia caracteristica unor procese care au
loc la nivelul nucleelor atomilor. Ea provine din fisiunea unor nuclee atomice
grele sau din fuziunea unor nuclee atomice usoare.

Energia solara este energia radiata de Soare si ajunsa pe Terra.

Energia termica este energia asociata miscarii termice (agitatiei
termice) a particulelor care alcatuiesc corpurile. Diferitele forme de energie
(mecanica, nucleara etc.) se pot transforma in energie termica.

Energia se obtine de la sursele de energie existente in natura.

Resursele naturale de energie sint substante, cimpuri si potentiale
care, In conditiile fiecarei etape istorice de dezvoltare a stiintei si tehnicii, pot
fi desprinse din natura, transformate si folosite pentru satisfacerea nevoilor
vietii si civilizatiei umane.

Pe Pamint se gasesc direct trei surse de energie: energia interna
totala a corpurilor, energia solara si energia mareelor.

Energia interna totalda a corpurilor cuprinde energia din interiorul
nucleelor elementelor chimice componente, energia de miscare a
electronilor pe orbitele lor, energia de legatura interatomica (chimica),
energia de oscilatie a grupurilor de atomi si energia de miscare si de
interactiune a moleculelor.

Planeta Pamint primeste de la Soare o cantitate enorma de energie,
apreciatad la 1025 J in interval de un an. Aceasta cantitate reprezintd mai
multa energie decit se poate obtine prin arderea rezervelor de carbune ale
planetei. Cea mai mare parte din energia primita de la Soare este reflectata
sau absorbitd de atmosfera. La sol ajunge aproximativ 20 % din energia
primita de Pamint de la Soare si este folosita pentru evaporarea apei, pentru
fotosinteza vegetatiei etc. In ceea ce priveste utilizarea directd a energiei
solare trebuie aratat ca realizarile tehnice sint relativ putine, limitindu-se la
conversia in energie electrica (direct sau n cicluri cu masini cu abur) si in
energie termica (pentru alimentarea locuintelor cu apa calda si pentru unele
procese industriale: procese de uscare etc.).

Datorita energiei solare captate de Pamint se dispune de citeva
surse de energie utilizabila direct:

e energia hidraulica;

e energia eoliana;

e energia chimica acumulata de combustibilii fosili.

Energia hidraulica se datoreste circulatiei apei Tn natura, proces al
carui motor este evaporarea apei din sol, din lacuri, mari si oceane,
evaporare ce asigura, prin intermediul precipitatiilor, alimentarea riurilor.

Energia mecanica furnizata de vint se datoreste, de asemenea,
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energiei solare, care fincalzind neuniform Pamintul produce migcarea
neuniforma a aerului.

Datorita energiei solare, in plante are loc procesul de fotosinteza
prin care se produc substante organice. Ajunse sub scoarta Pamintului Tn
urma unor fenomene geologice, substantele organice au generat rezervele
actuale de combustibili fosili ale planetei: carbuni, fitei si gaze naturale.
Procesul de fotosinteza genereaza si in prezent combustibili organici: lemn
si diferite resturi vegetale.

Energia mareelor reprezinta energia mecanica a apei din oceane si
marile deschise, care in apropierea coastelor continentale fisi ridica si
coboara nivelul ca urmare a atractiei unui corp ceresc - Luna.

In prezent, pentru acoperirea necesitatilor de energie ale omenirii
contributia principala revine combustibilii clasici (carbuni, {itei, gaze naturale,
lemn) si energiei hidraulice. In ultimii ani se constata si cresterea ponderii
energiei nucleare, produsa in tot mai multe {ari.

Resursele energetice sint prezentate in schema din fig. 1.1.

combustibilii fosili

e epuizabile

e |emnul

e conventionale . o
e inepuizabile

potentialul
hidroenergetic

materiale fisionabile

e epuizabile - . -
P materiale fuzionabile

Resurse e energia mareelor
e energia geotermica
e neconventionale e energia solara

e inepuizabile |¢ energia eoliana

e energia valurilor

e energia termica a
marilor si oceanelor

Fig. 1.1. Resurse energetice

Cu studiul surselor de energie si al transformarii unor forme de
energie n alte forme de energie utilizabile se ocupa o ramura a stiintei si
tehnicii numita energetica. Principalele ramuri ale energeticii sint
hidroenergetica, termoenergetica si energetica nucleara.

1.2. Masini. Masini termice si hidraulice. Definitii. Clasificari

n tehnica transformarea energiei dintr-o forma in alta se realizeazé
cu ajutorul unor utilaje, care se pot clasifica in aparate si masini.

Aparatele se caracterizeaza prin aceea ca realizeaza transformarea
energetica fara participarea unor piese mecanice in migcare. Exemple: plite
electrice, lampi cu incandescenta.

Masinile se caracterizeaza prin efectuarea transformarii energetice
prin intermediul unor piese mecanice in miscare. Exemple: compresoare,
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pompe, motoare de diferite tipuri.

n sensul folosit in aceasta carte masina se defineste ca un sistem
tehnic format din piese componente (organe de masini) cu miscari relative
determinate si care serveste la transformarea unei forme de energie in alta,
una din ele fiind intotdeauna energia mecanica.

in general, 0 masina este alcatuita din:

e batiu (cadru), care reprezintd scheletul pe care se monteaza
celelalte organe componente;

e un mecanism organic, alcatuit din ansamblul pieselor care
efectueaza ciclul energetic al masinii;

e un mecanism de antrenare, prin care se face schimbul de
energie cu o altd masina sau cu o sursa de energie;

e mecanisme si dispozitive auxiliare, utilizate pentru diferite servicii:
alimentarea masinii, reglarea functionarii;

¢ instalatii anexe: de ungere, de racire; dispozitive de comanda,
pentru pornirea si oprirea masinii, pentru schimbarea vitezei, inversarea
sensului de miscare etc.

Dupa scopul lor, masinile se clasifica in masini de forta si de lucru.

Masinile de fortd transforma o forma de energie in alta forma de
energie bruta, care trebuie sa mai fie transformata pentru a fi utilizata.

Dupa pozitia energiei mecanice in transformarea energetica,
masinile se clasifica in motoare si generatoare.

ENERGIE ENERGIE
ME CANICA MECANICA

Fig. 1.2. Transformarea energiei in masinile de forta

energie
oarecare

energie
oarecare

Masinile de forta motoare furnizeaza (produc) energie mecanica prin
transformarea unei altei forme (oarecare) de energie.

Masinile de forta generatoare sint masinile in care energia mecanica
este transformata in alta forma de energie.

Dupa agentul de lucru, adica dupa mediul material care mijloceste
transformarea energetica din masini si in legatura cu felul energiei
nemecanice pe care o schimba, masinile de forta se clasifica n:

e magsini electrice;

e masini eoliene;

e masini pneumatice, care actioneaza asupra aerului sau a altor
gaze, sau sint actionate de acestea;

e masini hidraulice, care sint actionate de apa sau de alte lichide,
sau actioneaza asupra acelor lichide;

e masini mareemotrice, care reprezinta cazul particular al masinilor
hidraulice generatoare antrenate de maree (exemplu: la Rance - Franta);

e masini termice, care transforma energia termica (cel mai des
acumulata Tn gaze sau in abur in urma arderii unor combustibili) in energie
mecanica a unor corpuri solide (numita si energie stereomecanica).
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Masini de lucru se numesc toate masinile care cedeaza energie prin
efectuare de lucru mecanic folosit direct pentru prelucrarea materialelor sau
pentru deplasarea lor. Aceste masini isi exercita actiunea pentru realizarea
unor scopuri direct utile. Masinile de lucru sint antrenate de masini de forta
motoare, sau - la puteri mici - de forfa muschilor.

Dupa felul miscarii organului motor, masinile se impart ih masini cu
miscare alternativa de translatie a pistonului si masini cu miscare continua
de rotatie (cu rotor).

Clasificarea masinilor este prezentata in schema din fig. 1.3, in care
a fost introdusa si clasa masinilor-instrument, care nu se incadreaza in
preocuparile acestei carti.

e masini termice
e masini hidraulice

e motoare e masini pneumatice
e magsini eoliene
Masini de e magini electrice
forta e _masini termice

e masini hidraulice

e generatoare |[¢ masini pneumatice

e magsini eoliene

e masini electrice

e de aschiere

© masini e de deformare plastica
unelte
e de forfecare
© de masini de maruntit
. prelucrare §. ;
Masini de e magini de separare
lucru e magini de asamblare

e masini combinate de prelucrare

e de transport
e de constructie

e agricole
e de birou
Masini e de calculat

instrument|e de masurat
e deincercare

Fig. 1.3. Clasificarea masinilor

1.3. Instalatii termice si hidraulice. Definitii. Clasificari

In sensul folosit in aceastd carte prin instalatii termice se inteleg
ansambluri constituite din utilaje pentru producerea energiei termice (camere
de ardere, focare, cazane de abur), aparate schimbatoare de caldura si
masini termice. Impreund, componentele instalatiilor termice asigura
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transformarea caldurii in energie mecanica.

Dupa natura agentului motor, instalatiile termice de forta se clasifica
in instalatii cu turbine cu abur si instalatii cu turbine cu gaze.

O diviziune importanta a instalatiilor termice o reprezinta instalatiile
frigorifice. In compunerea acestora intrd o diversitate de schimbétoare de
caldura (vaporizatoare, condensatoare etc.), si masini de for{d generatoare
(pompe, compresoare), care impreuna servesc la producerea frigului n
industrie si pentru utilizari casnice.

Instalatiile frigorifice se clasifica dupa modul de comprimare (o parte
importanta a ciclului lor de functionare) in:

e Ccu comprimare mecanica a vaporilor;

e cu comprimare dinamica a vaporilor (cu ejector);

e cu absorbtie si cu absorbtie - difuzie.

Instalatiile hidraulice sint ansambluri constituite din generatoare
hidraulice (pompe), motoare hidraulice (rotative sau liniare - cilindri
hidraulici) si din diverse dispozitive de reglare si de comanda a curgerii
fluidelor intre masinile instalatiei. Astfel definite, instalatiile hidraulice servesc
pentru actionarea unor masini de lucru (prese etc.).

In sens larg, definitia precedent& a instalatiilor hidraulice cuprinde si
situatiile in care energia hidraulica este preluata direct din natura (lacuri de
acumulare, riuri), iar motoarele hidraulice sint turbine folosite pentru
antrenarea generatoarelor electrice. In astfel de situatii este preferat
termenul de nod hidroenergetic, termen al carui inteles este mai cuprinzator.

Instalatile de incalzire cu apa fierbinte a cladirilor si retelele de
distributie a apei, care intr-un sens foarte larg pot fi incluse printre instalatiile
termice, nu sint tratate in aceasta carte.
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2. BAZELE TEORETICE ALE FUNCTIONARII MASINILOR
SI INSTALATIILOR TERMICE $I HIDRAULICE

2.1. Notiuni fundamentale de termodinamica tehnica

2.1.1. Despre termodinamica tehnica

Stiinfa care studiaza proprietatile si transformarile energiei se
numeste termodinamica. Ramura termodinamicii ce studiaza procesele in
care transferul si transformarea energiei se face sub forma de caldura si de
lucru mecanic se numeste termodinamica tehnica sau termotehnica.
Principalele probleme studiate de termodinamica tehnice sint producerea,
transmiterea si folosirea caldurii (direct sau transformata Tn lucru mecanic).
Asadar, termodinamica tehnica (sau, termotehnica) studiaza procesele din
masinile si instalatiile termice.

Termodinamica tehnica analizeaza sisteme fizice si procesele care
se petrec Tn acestea, utilizind modele teoretice. Aceasta abordare permite
simplificarea studiului. Totodata, procesele teoretice reprezintda modele catre
care trebuie sa tinda procesele reale. Termodinamica tehnica studiaza si
conditiile reale in care se desfasoara procesele termodinamice, realizind
astfel unitatea intre aspectele teoretice si aspectele practice ale functionarii
masginilor si instalatjilor termice.

2.1.2. Agenti de lucru. Sisteme termodinamice

In masinile si instalatiile termice si hidraulice transformérile unor
forme de energie Tn alte forme se produc cu participarea unor corpuri (gaze,
vapori sau lichide) numite, in continuare, agenti de lucru. Folosirea unui
agent de lucru intr-o masina sau instalatie termica sau hidraulica depinde de
proprietatile lui si de tipul si destinatia masinii sau a instalatiei.

Intre gaze si vapori nu existd deosebiri esentiale. Denumirea de
gaze se foloseste pentru vaporii unor lichide aflati la presiuni si temperaturi
departate de presiunea sau temperatura la care au loc procesele de
vaporizare sau de lichefiere (altfel spus, gazele sint vapori puternic
supraincalziti). Notiunea de vapori se refera la gazele reale cu parametri
(presiune si temperatura) cu valori apropiate (uneori identice) de parametrii
proceselor de vaporizare sau de lichefiere. Vaporii pot fi saturati sau
supraincalziti. Vaporii se numesc saturati atunci cind se afla in echilibru
dinamic cu lichidul din care provin. Vaporii saturati pot fi umezi sau uscati.
Vaporii saturati umezi sint un amestec mecanic de vapori si de picaturi fine
de lichid. Vaporii saturafi uscati nu contin lichid. Vaporii supraincalziti se
obtin prin incalzirea vaporilor uscati, fiind cu atit mai apropiati de gaze cu cit
se afla la temperaturi mai ridicate si la presiuni mai scazute. Un gaz aflat la
parametri la care volumul propriu al moleculelor si fortele intermoleculare pot
fi neglijate este considerat gaz perfect (sau ideal).

In mod obisnuit se spune c& o masind sau o instalatie termica
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foloseste ca agent de lucru un gaz sau un amestec de gaze atunci cind in
toate transformarile ce compun ciclul de functionare al masinii agentul
ramine sub forma gazoasa (de exemplu, Tn turbinele cu gaze). Se spune ca
0 masina utilizeaza ca agent de lucru vapori atunci cind in unele procese din
ciclul de functionare al masinii agentul este in stare gazoasa (vapori) iar in
alte procese agentul este in stare lichida (de exemplu, in instalatiile
frigorifice cu comprimare mecanica a vaporilor).

Consideratiile asupra agentilor de lucru prezentate mai sus sint
ilustrate in fig. 2.1, pe care se observa corelatiile dintre diferiti agenti de
lucru si trecerea lor dintr-o grupa de clasificare in alta.

Agenti de lucru

N

Gaze Vapori

supra-

ideale reale incalziti saturati Lichide

uscafi umezi

Fig. 2.1. Clasificarea agentilor de lucru

in masinile si instalatiile termice agentii de lucru primesc energie prin
interactiune cu corpuri exterioare (mediul inconjurator). Ca urmare,
comportarea agentilor de lucru, sau, mai general, comportarea unor corpuri
sau sisteme compuse dintr-un numar finit de corpuri este studiata separind
corpurile respective de corpurile inconjuratoare. Se defineste astfel notiunea
de sistem termodinamic ca un ansamblu de corpuri care prezinta schimburi
de energie atit intre corpuri, cit si cu mediul inconjurétor. In cea mai simpla
forma, un sistem termodinamic cuprinde un singur corp si este numit si corp
termodinamic. Un sistem termodinamic se exemplifica cel mai bine printr-un
gaz aflat intr-un cilindru inchis cu un piston. Peretii cilindrului si pistonul
constituie mediul Tnconjurator. Gazul poate schimba energie cu mediul sub
forma de caldura transmisa prin pereti si sub forma de lucru mecanic
efectuat prin deplasarea pistonului.

Un sistem termodinamic se numeste sistem izolat atunci cind
schimburile de energie (sub forma de caldura si lucru mecanic) se petrec
exclusiv in interiorul sau.

Un sistem termodinamic se numeste sistem adiabat atunci cind nu
schimba caldura cu mediul inconjurator, ci numai lucru mecanic.
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Un sistem termodinamic se numeste sistem rigid atunci cind nu
schimba lucru mecanic cu mediul inconjurator, ci numai caldura.

2.1.3. Starea de echilibru termodinamic

Starea energetica a unui sistem termodinamic este determinata de
conditiile interioare ale acestuia (natura, masa si energia corpurilor care il
compun) si de conditiile exterioare (care determina schimbul de energie intre
corpurile sistemului si mediul Tnconjurator).

Se numeste stare de echilibru termodinamic starea de echilibru
energetic (termic si mecanic) atit intre corpurile componente ale sistemului,
Cit si intre sistem in ansamblu si mediul inconjurator. La starea de echilibru
termodinamic presiunea si temperatura sint uniforme in toatd masa
sistemului si sint egale cu presiunea si, respectiv, cu temperatura mediului.

2.1.4. Parametri de stare

Marimile fizice care precizeaza starea energetica a sistemelor
termodinamice aflate in echilibru termodinamic se numesc marimi de stare
sau parametri de stare. Principalii parametri de stare sint presiunea, tempe-
ratura si volumul. Alti parametri de stare sint energia interna, entropia etc.

Parametrii de stare se impart in parametri intensivi si extensivi.

Parametrii de stare independenti de masa sistemului sint numiti
intensivi. Parametri intensivi sint presiunea (notata in continuare cu litera p)
si temperatura (notata cu litera t, atunci cind este exprimata in °C si cu T,
atunci cind este exprimata in K).

Parametrii de stare care depind de masa sistemului (volumul,
energia interna etc.) sint numiti extensivi. Parametrii extensivi care se refera
la 0 masa oarecare de agent de lucru se noteaza cu litere mari (V - volumul,
U - energia interna etc.). Parametrii extensivi care se refera la 1 kg de agent
de lucru se numesc parametri masici si se noteaza cu litere mici (v - volumul
masic, u - energia internd masica etc.).

Observatie. Si alte marimi care se pot raporta la masa sistemului se
noteaza, dupa caz, cu majusculei sau cu litere mici. Astfel, se noteaza cu L -
lucrul mecanic efectuat de o0 masa oarecare de agent si cu | - lucrul mecanic
masic (efectuat de 1 kg de agent).

Presiunea (conform unei definitii foarte raspindite) reprezinta forta
normala de apasare F repartizata pe suprafata A a unui corp, conform
relatiei:

p=F/A. (2.1)

O coloana de fluid cu Tnaltimea h exercita asupra bazei sale

presiunea:
p=pgh, (2.2)
in care p este masa volumica a fluidului si g este acceleratia gravitationala.

Un gaz aflat intr-o incintd inchisd exercitd asupra peretilor o
presiune care reprezinta efectul lucrului mecanic cumulat al ciocnirilor
moleculelor cu peretii incintei, raportat la unitatea de suprafata.

Presiunea atmosferica se masoara cu barometrul, iar presiunile mai
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mari sau mai mici ca presiunea atmosferica se masoara cu manometre sau
Ccu vacuummetre.

Presiunea se masoara luind ca reper presiunea atmosferica, situatie
in care este numita presiune relativa si luind ca reper vidul absolut, cind este
numita presiune absoluta.

A A
(=
a.
= . . CoL
Fig. 2.2. Presiunea relativa si
Orel presiunea absoluta
<
o B B
m
a
Oabs

Intre presiunile relative si cele absolute exista relatjile:

PA =Pm+Pat $i P =Pat —Pv, (2.3)
in care pat este presiunea atmosferica, pm Si pv sint presiuni relative
manometrica si vacuummetrica, iar pa si ps sint presiuni absolute.

Manometrele si vacuummetrele masoara presiuni relative, dar in
toate relatiile, diagramele si tabele intilnite in studiul masinilor si al
instalatiilor termice se folosesc presiuni absolute.

Unitatea de masura a presiunii in sistemul international de unitati de
masura este 1 Pa = 1 N/m?, iar in sistemul anglo-saxon de unitati este
1 psi = 6895 Pa = 1 pound force per square inch.

Temperatura este parametrul ce caracterizeaza starea termica a
corpurilor. Temperatura determina sensul natural de transmitere a energiei
prin schimb de caldura intre corpuri. Conventional, se considera ca
temperatura unui corp este mai mare ca a altui corp atunci cind caldura
trece in mod natural de la primul corp catre cel de al doilea.

Temperatura se masoara cu termometre. Acestea sint aparate
bazate pe proprietatile termometrice ale corpurilor: schimbarea formei sau a
culorii corpurilor la modificarea temperaturii, dilatarea liniara sau volumica,
variatia rezistentei electrice (a unui fir metalic sau a unui semiconductor) cu
temperatura, aparitia tensiunilor termoelectromotoare la locul de sudare a
doua metale diferite (care formeaza termocupluri) etc.

Temperatura unui corp poate fi exprimata in diferite scari de
temperatura. Unitatea de temperatura - gradul de temperatura - difera de la
o scara de temperatura la alta. Scara de temperatura cea mai rationala este
scara absoluta de temperatura, care se defineste pe baza legilor
termodinamicii. Scara absoluta are originea in punctul 0 (zero) absolut,
punct in care se considera ca inceteaza miscarea moleculara. Temperatura
absoluta se exprima in sistemul international de unitati in kelvini (K), iar in
sistemul anglo-saxon se exprima in grade Rankine (°R). Kelvinul este
unitatea definita pe scara de temperatura absoluta, scara la care punctul
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zero absolut reprezinta 0 kelvini iar punctul triplu al apei reprezinta 273,16 K.

Realizarea practica a scarii absolute este scara internationala de
temperatura, definita prin puncte fixe (temperaturi de topire a ghetii, de
fierbere a apei, de solidificare a aurului etc., toate la presiunea atmosferica
normal& de 101325 Pa). In aceast& scara temperatura, notats t, se exprima
in grade Celsius (°C). In sistemul anglo-saxon de unitati temperatura se
exprima in grade Fahrenheit (°F). Corelatile dintre principalele scari de
temperatura sint date in fig. 2.3.

100 373,15 212 671,67
0 273,15 32 491,67
1°C=1K
1K=18°F
1°F = 1°R
-273,15 0 - 459,67 0
Celsius Kelvin Farenheit Rankine

Fig. 2.3. Principalele scari de temperatura

Exista relatjile:
1K=1°C=18°F=1,8°R, (2.4)

Ty =tc +27315 = g(t,: +459,67) = gTR , (2.5)

unde Tk, tc, tr i Tr reprezinta temperatura exprimata in diferite scari.
Volumul V este cel de al treilea parametru principal de stare. Se
foloseste si sub forma volumului masic v:
v=V/m, (2.6)
in care m este masa sistemului. Se foloseste mult si masa volumica (numita
si densitate):
p=1/v. (2.7)
Pentru compararea proprietatilor corpurilor in aceleasi conditii de
presiune si temperatura se defineste o stare de referintd, numita stare
normala. Starea normala fizica este data de pn = 760 mm Hg si de tn =0 °C,
iar starea normala tehnica este data de pn = 1 kgf / cm? si de tn = 20 °C.

2.1.5. Ecuatii de stare
Intre principalii trei parametri de stare (p, V si T) ai unui corp
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omogen de masa m cunoscuta exista o interdependenta numita ecuatie de
stare. Ecuatia de stare are forma generala:
f(p,V,T,m)=0 sau f(p,v,T) =0, (2.8)
In fizica se introduce un model simplu de gaz, numit gaz perfect sau
ideal. Gazul perfect este un corp ipotetic care satisface mai multe conditii:
este compus din molecule perfect sferice si perfect elastice, care au masa si
nu au volum (adica volumul propriu este neglijabil fatd de volumul ocupat de
gaz) si, in sfirsit, fortele de interactiune moleculard sint nule. In naturd nu
exista gaze perfecte. Totusi, gazele reale tehnice (aer, N2, O2, CO, CO: etc.)
aflate la presiunile si temperaturile uzuale in tehnica masinilor si instalatjilor
termice urmeaza legile gazului perfect, ceea ce justifica atentia aratata
studiului gazelor perfecte.
Ecuatia de starea a gazului perfect a fost stabilita in fizica
elementara (ecuatia Clapeyron — Mendeleev).
Pentru 1kg de gaz perfect ecuatia de stare are forma:
pv =RT, (2.9)
in care R este constanta gazului, marime care depinde de natura gazului.
Pentru o masa oarecare m de gaz perfect, care ocupa volumul
V =m v, ecuatia de stare are forma:
pV = mRT. (2.10)
Pentru o cantitate de 1 kmol = y kg de gaz perfect ecuatia de stare
are forma:
pVy=R,T, (2.11)

in care V, = v este volumul unui kilomol (volum molar) iar R, este constanta
universala a gazelor perfecte.

Conform legii lui Avogadro volumul molar este acelasi pentru toate
gazele aflate la aceeasi presiune si temperatura. In starea normala fizica
(adica la 101325 Pa si 273,15 K) volumul molar al gazului perfect este
22,414 Nm?3/ kmol. Din relatia (2.11) se obtine R, = 8314 J/(kmol K).

Pentru un gaz cu masa moleculara p, constanta gazului este:

R=R,/u,nJ/ (kg K).

Pentru o cantitate de v kmol ecuatia de stare are forma:
pV=vR,T. (2.12)

In cazul gazelor reale nu mai pot fi neglijate fortele de interactiune
dintre molecule si nici volumul propriu al moleculelor, ceea ce complica mult
forma ecuatiilor de stare. Se cunosc numeroase forme de ecuatii de stare,
valabile pentru limite precise de variatie a parametrilor, si dependente de
natura gazului.

Cea mai simpla forma de ecuatie de stare pentru gaze reale se
obtine introducind Tn ecuatia pentru gazul perfect (2.9) o corectie ,b" pentru
volumul ocupat de moleculele gazului si o corectie notata ,a" pentru actiunea
fortelor intermoleculare, marimile a si b depinzind de natura gazului. Se
obtine ecuatia Van der Waals:

(p+alv?)(v-b)=RT. (2.13)
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Dintre celelalte forme de ecuatii de stare pentru gaze reale
(Clausius, Berthelot, Mollier, Vukalovici etc.) se aminteste ecuatia
Vukalovici-Novicov pentru vaporii de apa, care se scrie sub forma:

pv=RT(1—Zan‘”), (2.14)
n
in care coeficientii Bn sint funciii de temperatura.

2.1.6. Amestecuri de gaze

In multe aplicatii practice agentii de lucru sint amestecuri de gaze
(gaze de ardere, aer atmosferic etc.). Acestea sint considerate amestecuri
mecanice de gaze perfecte, deoarece gazele din amestecuri nu intra Tn
reactii chimice intre ele si nu Tsi modifica compozitia.

Intr-un amestec de gaze perfecte toate componentele au aceeasi
temperatura Ta (Ta fiind temperatura amestecului):

Ti=T2=...=Th=Ta. (215)

Intr-un amestec de gaze fiecare component se comporté ca si cum
ar ocupa singur intreg volumul aflat la dispozitie (volumul amestecului) la
temperatura respectiva. in aceste conditii (temperatura si volum) fiecare gaz
component se afla la o presiune proprie numita presiune partiala a gazului.
Legea lui Dalton aratd ca presiunea amestecului este suma presiunilor
partiale ale gazelor componente:

Pa=D.pi- (2.16)
1

Cind se considera un gaz component aflat la temperatura
amestecului si sub presiunea amestecului (totala), atunci el ocupa numai o
parte din volumul total al amestecului, si anume ocupa volumul sau partial.
Legea lui Amagat aratd ca volumul ocupat de un amestec de gaze este
suma volumelor partiale ale gazelor componente:

V, =ivi. (2.17)
1

Compozitia unui amestec de gaze se exprima masic sau volumic.
Masa totala a amestecului este data de relatia:

n
My = > M. (2.18)
1
Introducind rapoartele mi = Mi / Ma, numite participatii masice, se obtine:
n
D> mi=1. (2.19)
1

Introducind rapoartele ri = Vi / Va (numite participatii volumice), din
legea lui Amagat rezulta:

iﬁ =1 (2.20)
1
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Fiind amestecuri mecanice, amestecurile de gaze nu au o masa
moleculara reald. Ca urmare, se introduce o masa moleculara aparenta a
amestecurilor, definitd ca fiind masa moleculard a unui gaz conventional
omogen si care are proprietati fizice ca ale amestecului. Considerind ca
gazele componente se afla la presiunea amestecului pa si la temperatura
amestecului Ta, ecuatiile de stare ale componentelor (notate cu ,i”) si a
amestecului sint:

Ry ; Ry
paVi=M;—T, si paVj =MaM—Ta , (2.21)
i a
in care Wi si pa sint masele moleculare ale componentelor si a amestecului.
Impartind ultimele doua relatii si introducind participatiile masice si
cele volumice, se obtine:
i = Mg . (2.22)
Insumind relatile (2.22) pentru toate gazele componente ale
amestecului, se obtine:
n n
Ha Dom; = D (ik): (2.23)
1 1
Tinind seama de relatia (2.19), masa moleculara aparenta a
amestecului de gaze are forma:
n
Ha = 2 () (2.24)
1
O alta expresie pentru masa moleculara aparenta se obtine scriind
(2.22) sub forma:
/g =mi/y;. (2.25)

Adunind ultima expresie pentru toate gazele componente si tinind
seama de (2.20), rezulta relatia:
n
A _ym (2.26)
Ha 1 Hi
Relatiile (2.24) si (2.26) calculeazd masa moleculard aparenta a
amestecului In functie de masele moleculare ale gazelor componente si de
participatiile lor masice sau volumice.
Constanta de gaz perfect a unui amestec de gaze se determina cu:
Ra =R, /ua. (2.27)

2.1.7. Transformari termodinamice de stare

Trecerea unui sistem termodinamic dintr-o stare de echilibru
termodinamic Tn altd stare de echilibru, ca urmare a modificarii conditjilor
exterioare sistemului, se numeste transformare termodinamica de stare
(sau, simplu, transformare).

Se numesc ftransformari echilibrate (sau cvasistatice) acele
transformari de stare care se produc suficient de lent, astfel ca in toate
starile intermediare agentul de lucru sa se afle in echilibru termodinamic.
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Transformarile care nu indeplinesc conditia de echilibru in toate
starile intermediare se numesc transformari neechilibrate. Procesele reale
sint neechilibrate.

Transformarile care se pot realiza Tn doua sensuri opuse prin
aceleasi stari de echilibru se numesc transformari reversibile. Un sistem
termodinamic care efectueaza o transformare reversibila directa urmata de
alta inversa, de asemenea reversibila, revine riguros in starea initiala, fara
ca sa se producd modificari in sistem sau Tn mediul inconjurator.
Transformari ireversibile sint acelea in care nu este indeplinita conditia de
mai sus. Procesele din natura sint transformari ireversibile. Conceptul de
transformare termodinamica de stare reversibila este o abstractizare ce
ajuta la rezolvarea multor probleme ale termodinamicii tehnice, ale masinilor
si instalatjilor termice.

Starea unui agent de lucru in cursul unei transformari se reprezinta
grafic printr-un punct de coordonate p-V-T sau p-v-T. De cele mai multe ori
este preferata reprezentarea in coordonate p-V sau p-v, temperatura T
calculindu-se din ecuatia de stare. Se folosesc si reprezentari grafice avind
coordonate si alte marimi de stare (entalpia, entropia etc.). In diagramele
termodinamice transformarile echilibrate se reprezinta univoc. Transformarile
neechilibrate nu pot fi reprezentate grafic.

Se numeste transformare termodinamica inchisa (sau ciclu termodi-
namic) o succesiune de stari in urma carora sistemul revine la starea initiala.
n diagramele termodinamice ciclurile se reprezinté prin contururi inchise.

2.1.8. Lucrul mecanic si caldura in transformarile

termodinamice de stare

In transformérile termodinamice de stare, ca urmare a modificarii
unor conditii exterioare (schimbarea pozitiei, variatia volumului corpurilor sau
variatia presiunii) are loc o interactiune mecanica intre sistem si mediul
inconjurator, concretizata intr-un schimb de energie mecanica sub forma de
lucru mecanic. Conventional, lucrul mecanic cedat de agent in exteriorul
sistemului (produs) se considera pozitiv, iar lucrul mecanic primit (consumat)
se considera negativ.

Caldura este a doua forma sub care se poate schimba energie intre
sistem si mediul inconjurator in timpul transformarilor de stare. Drept caldura
se defineste transferul de energie intre corpuri manifestat prin modificarea
starii termodinamice (energetice) a corpurilor fara schimb de lucru mecanic.
Altfel spus, caldura este energia primitd sau cedatd de un sistem
termodinamic din cauza diferentei de temperatura dintre sistem si mediul
inconjurator. Prin conventie, caldura primita de agentul de lucru din sistem
se considera pozitiva, iar caldura cedata se considera negativa.

Lucrul mecanic gi caldura sint marimi care exprima masura variatiei
energiei unui sistem in cursul unor transformari. Nu se poate vorbi despre
lucrul mecanic si caldura unui sistem (unui agent de lucru) aflat in stare de
echilibru termodinamic. Despre lucru mecanic si caldura se poate vorbi
numai in cursul unor transformari de stare. Lucrul mecanic si caldura nu sint
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marimi de stare (ca presiunea, temperatura etc.); ele sint marimi specifice
unor transformari de stare, fiind numite marimi de proces. Fiind echivalente
cu variatii ale energiei interne a sistemelor termodinamice, lucrul mecanic si
caldura se exprima Tn aceleasi unitati de masura ca si energia.

Lucrul mecanic si caldura nu sint energii (energia fiind o marime
caracteristica starii de echilibru). Lucrul mecanic si caldura sint forme sub
care se manifesta, la nivel macroscopic, schimbul de energie intre corpuri.

2.1.9. Expresii analitice pentru lucru mecanic
2.1.9.1. Lucrul mecanic de variatie a volumului
In studiul masinilor si instalatiilor termice intereseaz& in primul rind
lucrul mecanic schimbat de agentul de lucru (in stare gazoasa) atunci cind,
sub actiunea unor forte de presiune, volumul variaza.
Se considera (fig. 2.4) un
3 cilindru cu sectiunea transversala A,

e ~ || =1 prevazut cu un piston care se
p- p’ 1—l deplaseaza fara frecare. In cilindru
= se gaseste o masa de gaz m ce

ocupa volumul V si se afla la
presiunea p. Presiunea mediului (in
exteriorul pistonului gi cilindrului)

dx :
|
1 L12 ! este p'. Intr-un interval de timp infinit
I
|
I
I

mic dt, Tn care variatia presiunii
poate fi neglijata (adica p = const.),

dL pistonul se deplaseaza pe distanta
p v4 . infinit mica dx iar volumul ocupat de
Py / 2 gaz creste cu dV. Lucrul mecanic
/ V efectuat de gaz prin deplasarea
0 F) dv b pistonului impotriva fortei exterioare
F = p'A, data de presiunea exte-

Fig. 2.4. Lucrul mecanic rioara p', este:
de variatie a volumului dL=Fdx=p'Adx =p'dV. (2.28)

in ipoteza c& transformarea

de destindere a gazului este cvasistatica, agentul de lucru trece prin stari

intermediare de echilibru, adica p = p', iar lucrul mecanic elementar are

expresia:

dL =p dV. (2.29)

Pe diagrama p-V (fig. 2.4) lucrul mecanic elementar este reprezentat

prin aria unui dreptunghi cu Tnaltimea p si cu baza dV. Lucrul mecanic

efectuat de agent intr-o evolutie finita intre starile initiald 1 (cu p1, T1 gi V1) si
o stare finala 2 (cu p2, T2 si V2) se obtine prin integrare:

2 Vo
L1s :jdL = jpdv, (2.30)
1 Vy

in care indicii ,12” arata ca lucrul mecanic depinde de drumul pe care se
desfasoara transformarea.
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Lucrul mecanic Li2 este reprezentat pe diagrama p-V prin aria
1-2-b-a de sub curba transformarii.
Pentru 1 kg de agent de lucru, expresiile lucrului mecanic de variatie
a volumului Tntr-o transformare elementara si intr-o transformare finita sint:
dl = pdv (2.31)

V2
si lip = jpdv, (2.32)
V1
in care v este volumul masic.
In cazul general, pentru efectuarea integralei din (2.30) si (2.32)
trebuie cunoscuta dependenta p = p(V) sau p = p(v).
Conform conventiei semnelor algebrice ale lucrului mecanic si
caldurii, lucrul mecanic de destindere este pozitiv (produs), iar lucrul
mecanic de comprimare este negativ (consumat).

2.1.9.2. Lucrul mecanic de curgere

Lucrul mecanic necesar pentru deplasarea unui volum de agent de
lucru dintr-o pozitie pina in pozitia imediat urmatoare se numeste lucru
mecanic de curgere sau de deplasare.

— 1 » 11 Fig. 2.5. Determinarea lucrului
- mecanic de curgere

x=V/A | x=V/A

Se considera (fig. 2.5) o conducta cu sectiunea transversala A, prin
care curge un agent aflat la presiunea constanta p. Coloana de agent se
imparte in tronsoane egale avind fiecare volumul V si ocupind Tn conducta o
lungime x =V / A. Lucrul mecanic necesar pentru deplasarea agentului din
tronsonul N pe distanta x sub actiunea fortei F = pA este dat de produsul

dintre forta si deplasare:

L=pAx=pV. (2.33)
Pentru 1 kg de agent lucrul mecanic de curgere (masic) este:

I=pv (2.34)
Lucrul mecanic de curgere masic elementar este:

dl = d(pv). (2.35)

Lucrul mecanic de curgere al agentului este cedat fiecarui tronson
(volum) de catre agentul din spatele sau (din amonte), care actioneaza ca
un piston. La rindul sau, fiecare tronson consuma acest lucru mecanic
pentru deplasarea agentului din fata sa (din aval).

2.1.9.3. Lucru mecanic tehnic

Un agent de lucru care curge prin canalele cu sectiune variabila si
cu pereti mobili ai unei masini isi modifica parametrii. Ca urmare, agentul
efectueaza un lucru mecanic de variatie a volumului si, totodata, se modifica
lucrul mecanic de curgere (fig. 2.6). Un exemplu in acest sens il reprezinta
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turbinele termice, ale caror palete rotorice sint peretii mobili ai unor canale
cu sectiune variabila.

Suma dintre lucrul mecanic de
variatie a volumului dezvoltat de agent L1z si
diferenta dintre lucrul mecanic de curgere L1
cu care agentul intra in masina si lucrul

188

by | | 12 mecanic de curgere L2 cu care agentul

| paraseste masina reprezinta lucrul mecanic

D1| L |P2 total produs de agent, lucru care se

Vi 12 Vo  transmite in exterior unui consumator. Acest

T T, lucru mecanic total este numit lucru mecanic
tehnic Lt.

Fig. 2.6. Pentru definirea Se considera (fig. 2.6) o masina

lucrului mecanic tehnic motoare prin care trece o masa de agent
de lucru. Parametrii agentului Tn sectiunile
de intrare si de iesire din masina se noteaza cu indicii ,1” si, respectiv, cu
.2 . La trecerea prin masina agentul de lucru efectueaza transformarea de
stare 1-2 (fig. 2.7) si produce lucrul mecanic de variatie a volumului Li2. Tn
sectiunea de intrare agentul de lucru aduce lucrul mecanic de curgere
L1 = p1Vy, iar la iesirea din magina agentul de lucru preia lucrul mecanic de
curgere necesar L2 = p2Va.
Conform definitiei si cu citeva transformari matematice, se obtine
pentru lucrul mecanic tehnic expresia:
2 2 2 2
Ly =Lyp+Ls—Lp = [pdV+p;Vi—pyVp = [pdV - [d(pV)=—[Vdp. (2.36)
1 1 1 1
Pentru o transformare elementara lucrul mecanic tehnic este
dL; =-pdV. (2.37)
Pentru 1 kg de agent de lucru si pentru o transformare elementara,
lucrul mecanic tehnic elementar masic este:

dl, = —pdv. (2.38)
p -
P\ = L=y P ; dL
[T10 |g=p2v f
74 L2 94 s
s 7
b 2 2
Py T %l P25
2%%% ] v V
0 V1 ©) Vo 0 Vi v ® vy

Fig. 2.7. Lucrul mecanic tehnic
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Pe diagrama p-V (fig. 2.7) lucrul mecanic de variatie a volumului L12
este reprezentat de aria de sub curba 1-2, lucrul mecanic de curgere L1 este
reprezentat de aria de sub linia a-1 iar lucrul mecanic de curgere L2 este
reprezentat de aria de sub linia b-2. Lucrul mecanic tehnic L: este
reprezentat de aria a12b, cuprinsa intre curba 1-2, axa presiunilor si doua
paralele, prin 1 si 2, la axa volumelor.

Semnul minus intervine Tn expresiile lucrului mecanic tehnic
deoarece variatia presiunii este negativa (dp < 0), iar lucrul mecanic tehnic
produs este pozitiv (conform conventiei).

2.1.10. Expresii analitice pentru cantitatea de caldura
O prima expresie pentru cantitatea de caldura schimbata de agent
intr-o transformare elementara este:
dQ=TdS, (2.39)
in care S este entropia agentului de lucru.
Analogia formala dintre expresiile dQ (2.39) si dL (2.29) reflecta
asemanarea dintre cele doua forme de transfer de energie intre corpuri.
Entropia S este o marime de stare foarte importanta fin
termotehnica, permitind construirea diagramelor T-S, pe care ariile
reprezinta cantitafi de caldura. Diagrama T-S este numita si diagrama
termica, prin asemanare cu diagrama p-V, numita diagrama mecanica.
Pentru 1 kg de agent de lucru relatia (2.39) are forma:
dqg =T ds, (2.40)
in care s = S/m este entropia masica, m fiind masa sistemului.
Pentru o transformare finita, cantitatea de caldura schimbata are
expresia:
2 2
Qiz=[TdS  (241) sau  qp=[Tds, (2.42)
1 1
incare T=T(S)sau T =T(s).
T 2 Pe diagrama T—s caldura schimbata
T2 T=T(s) Tnltransfor.marea 1-2 este reprezentata de
q aria 12ba iar caldura elementara este repre-
12 zentata de un dreptunghi elementar Tds.
Se observa ca, deoarece T este o

¥ l marime strict pozitivd, semnul variatiei
T 1 entropiei determina semnul cantitati de
s caldura, dupa cum transformarea de stare

a ds b respectiva introduce sau extrage caldura din
agentul care evolueaza in transformare.
Fig. 2.8. Diagrama T—s Al doilea set de expresii pentru
calculul cantitatii de caldura este legat de
notiunea de caldura specifica. Experienta arata ca schimbul de energie sub
forma de caldura este insotit de modificarea temperaturii corpurilor,
cantitatea de caldura schimbata de un corp fiind proportionald cu masa
corpului si cu variatia de temperatura.
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Intr-o transformare elementara in care variatia temperaturii este dT,
un corp de masa m schimba cantitatea de caldura data de relatia

dQ=m cdT, (2.43)
iar caldura schimbata de 1 kg de agent este
dqg =cdT, (2.44)

coeficientul de proportionalitate ¢ fiind caldura specifica masica, o marime
dependenta de natura corpurilor si de procesul in care se schimba caldura.

Intr-o transformare finita cantitatea de caldurd schimbatd se
calculeaza prin integrarea relatiilor precedente:

2 2
Qqz = [emdT si aqp = [cdT. (2.45)
1 1

2.1.11. Notiuni despre caldurile specifice

Caldura specifica masica reprezinta cantitatea de caldura necesara
modificarii cu un grad a temperaturii unitdti de masa a unui corp. Prin
definitie:

Cy = lim (ﬂj (2.46)

AT\ AT

in care Aq este cantitatea de caldura schimbata de 1 kg dintr-un corp atunci
cind temperatura T a acestuia creste cu AT, iar cx este caldura specifica
masica adevarata la temperatura T. Caldura specifica este numita adevarata
deoarece se refera la o variatie de temperatura ce tinde spre zero. Indicele
.X' noteaza dependenta caldurii specifice de natura transformarii (de
exemplu, cv se refera la o transformare la volum constant).

Caldura specifica masica medie se defineste prin relatia:

Crmx =d12/(T2 = Ty), (2.47)
unde g2 este caldura schimbata intr-un proces finit 1-2 in care T+ si T2 sint
temperaturile initiala si finala ale sistemului. Caldura specifica medie se
refera intotdeauna la un interval de temperatura determinat.

Alaturi de calduri specifice masice se folosesc calduri specifice mo-
lare (raportate la 1 kmol) si calduri specifice volumice (raportate la 1 Nm3).

In studiul masinilor si instalatiilor termice prezintd un interes deosebit
caldurile specifice cp si cv ale gazelor la presiune si la volum constant.

intre caldurile specifice la presiune constantd si la volum constant
exista relatia:

k=cp/cy =Cpp/Cpmy =Cp/Cy >1, (2.48)

in care Cwp si Cwmv sint calduri specifice molare, iar Cp si Cy sint calduri
specifice volumice.

Pentru gaze biatomice (de exemplu aer) k = 1,4 iar pentru gaze
triatomice (de exemplu vapori de apa) k = 1,3.

Inegalitatea ¢, > cv se explica prin aceea ca intr-o transformare la
volum constant caldura schimbata de agent foloseste numai pentru
modificarea energiei interne (care depinde de viteza moleculelor si creste cu
temperatura), in timp ce intr-o transformare la presiune constantd caldura
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este utilizata atit pentru modificarea energiei interne, cit si pentru efectuarea
unui lucru mecanic ca urmare a variatiei volumului. Ambele transformari
considerate se desfasoara intre aceleasi temperaturi initiale si finale.
Pentru gazele ideale se demonstreaza relatia lui Robert Mayer:
Cp—Cy =R §i Cyp -Cmv =R, (2.49)

Experienta aratd ca valorile caldurilor specifice depind de
temperatura si ca, practic, nu depind de presiune. Dependenta caldurii
specifice de temperatura se exprima prin relatii polinomiale de tipul:

n
cx =ap + Y ait!, (2.50)

1
in care ai sint coeficienti numerici specifici fiecarui material si dependenti de
felul procesului (aratat prin indicele ,x” ). Coeficientii din relatiile polinomiale
gailh) de calcul (2.50) depind si de felul caldurii
specifice, adevarate sau medii pe intervale
de temperatura determinate. Se observa
ca ao este caldura specifica la tempe-

ratura de 0 °C.

Inspectind cu atentie relatia (2.50)
reprezentata grafic pe fig. 2.9 se constata
t ca pentru a modifica cu 1 °C temperatura
unui corp la diferite temperaturi ale aces-
tuia, corpul trebuie sa schimbe cu mediul
Fig. 2.9. Dependenta caldurii inconjurator cantitadti de caldura neegale.
specifice de temperatura Caldura schimbata intr-o transformare
1-2, conform relatiilor (2.45) si (2.47), este:

2
di2 = _[cxdt =aria(12ba) = ¢,y (t> — t1) = aria(efba). (2.51)
1
Conform relatiei (2.51) caldura specifica medie este inaltimea unui
dreptunghi cu aria egala cu g2 si avind baza (t2 - t1).
Pentru calculul cantitatilor de caldura schimbate n transformari finite
se folosesc caldurile specifice medii pentru intervalul (tz - t1):

t
O12 =Cmx(t2 —t9) = me|t12 (ta —tq), (2.52)
in care me|:12 este notatia pentru caldura specifica medii intre t1 si ta.

In practicd nu existd relatii de calcul a céldurilor specifice medii
pentru toate intervalele de temperatura posibile. Problema se rezolva
calculind cantitatea de caldura qi2, egala cu aria 12ba din fig. 2.9, ca
diferenta a doua arii cu originea la temperaturat =0 °C:

Q42 = aria (12ba) = aria (d2b0) — aria (d1a0) =

to tq
(2.53)
= J‘det - J‘det = me|82 t2 - me|(t)1 t1 ’
0 0
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Valorile caldurilor specifice medii pentru intervale intre 0 °'C si o
temperatura t °C au fost determinate experimental si sint date in tabele.

Observatie. Din relatiile (2.52) si (2.53) se poate determina caldura
specifica medie pe un interval de temperatura (tz - t1):

to _ 1 to t4
me|t1 - t, —ty (me|0 to - me|0 t1) . (2.54)

Pentru amestecuri de gaze cantitatea de caldura schimbata intr-o
transformare intre t1 si t2 este egald cu suma cantitatilor de caldura
schimbate de fiecare component, deci:

n n
Maca(ty —t) =D Mici(ta—t) si ca =D mic, (2.55)
1 1

in care ca si ¢ sint caldurile specifice masice ale amestecului si ale
componentelor, Ma si Mi reprezintd masa amestecului si a gazelor
componente, iar m; sint participatiile masice ale componentelor.

2.1.12. Energia interna
Un corp oarecare poseda o energie totala E, compusa din energia
cinetica Ec (datoratda miscarii de ansamblu, vizibile, a corpului), energia
potentiala E, (datoratad pozitiei corpului intr-un cimp exterior de forte, in
primul rind - cimpul gravitational) si din energia continuta in interiorul
corpului U, numita energie interna:
E=Ec+Ep,+U. (2.56)
Energia interna reprezinta energia conservata intr-un corp aflat la o
stare termodinamica data. Valoarea energiei interne este determinata de
energia totala a particulelor elementare care compun corpul (molecule,
atomi sau ioni). Energia interna este alcatuitd din energia cinetica
moleculara Uc a particulelor (ce pot avea miscare de translatie, de rotatie
sau oscilatie), energie care depinde de temperatura corpului, din energia
potentiala moleculara U, (energie datd de interactiunea dintre molecule si
care depinde de distanta dintre ele, deci de volumul corpului sau de
presiunea la care se afla) si din energia internd moleculara Uo (compusa din
energia de legatura interatomica si din energia din interiorul atomilor):
U = Uc + Up + Uo. (2.57)
In procesele din masinile si instalatiile termice componenta Uo nu
intervine (nu se modificd). In continuare, prin energie internad (sau, mai
exact, prin energie interna sensibila) se intelege suma energiilor interne
cinetica si potentiala, suma care depinde numai de temperatura si de
presiunea sau volumul corpului. Asadar, energia interna se prezinta ca o
forma de energie termica:
U = Usensibila = Uc + Up. (2.58)
Pentru gazul perfect, energia de interactiune dintre molecule este
neglijabila (Up = 0), astfel cad energia interna constd numai din energie
cinetica moleculara, fiind o functie de temperatura termodinamica:
U = U =f(T). (2.59)
Variatia energiei interne a gazului perfect intr-o transformare
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termodinamica depinde numai de temperaturile T1 si T2 intre care se face
transformarea:
AU=U, -Uy =f(Ty)-f(Ty). (2.60)
Conform ultimei relatji variatia energiei interne este aceeasi in toate
transformarile termodinamice de stare care se desfasoara intre aceleasi
temperaturi.
Intr-o transformare la volum constant céldura schimbatd modifica
numai energia interna:
Qqp=mc, (To-Ty)=U, -U; = AU. (2.61)
Pentru 1 kg de agent, variatia energiei interne masice intr-o
transformare elementara este:

du=c, dT, (2.62)
iar intr-o transformare finita este:
2
Au=[du=up -uq=cy AT, (2.63)

1
deoarece pentru gazul perfect cv = const. (ca si ¢p).

Relatiile (2.62) si (2.63) au caracter general si se aplica tuturor
transformarilor gazului perfect.

Fiecarei stari termodinamice a unui corp ii corespunde o energie
interna bine determinata, deci energia interna este o functie de stare.

2.1.13 Entalpia
Entalpia este o marime de stare definita prin relatia:

| =U +pV. (2.64)
Pentru 1 kg de agent se defineste entalpia masica prin relatia:
i=u+pv, (2.65)

in care u este energia interna masica.
Variatia elementara a entalpiei masice este data de relatia:
di =d(u + pv).
Pentru gazul perfect, in relatia precedenta se introduce ecuatia de
stare pv = RT, obtinindu-se expresia:
di = du + RdT.
Utilizind relatjiile du = ¢ dT si R = ¢p - cv, se obtine
di=c,dT +(c, —cy)dT,

in final rezultind expresia
di = cp dT. (2.66)
Ultima relatie este valabila pentru toate transformarile gazului
perfect si aratd ca entalpia unui gaz perfect poate fi numita si caldura
schimbata cu mediul Tnconjurator la presiune constanta.

2.1.14. Entropia

Entropia este o0 marime de stare a carei variatie se defineste prin:
dS=dQ/T. (2.67)

Variatia entropiei masice se obtine prin Tmpartirea relatiei
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precedente la masa agentului:
ds =dq /T. (2.68)
Introducind expresia cantitatii de caldura in functie de caldura
specifica masica adevarata, relatia de mai sus devine:
ds=d(cT)/T. (2.69)
Pentru gazul perfect caldura specifica nu depinde de temperatura si
variatia entropiei masice capata expresia:

2
As=32—s1=cj£=cln(T—2j. (2.70)
al T
Pentru o masa m de gaz perfect, variatia de entropie este:
A8282—S1=mAS. (271)

Se mentioneaza ca in studiul fizicii entropia se introduce in legatura
cu principiul al doilea al termodinamicii si ca notiunea de entropie este
analizata inclusiv cu metodele fizicii statistice.

2.2. Principiile termodinamicii

2.2.1. Privire generala asupra principiilor termodinamicii

Principiile termodinamicii reprezinta legi fizice stabilite (si verificate)
prin generalizarea unui numar enorm de date experimentale.

Alaturi de binecunoscutele principii intli si al doilea ale
termodinamicii se definesc incad doua principii, numite principiul zero si
principiul al treilea al termodinamicii.

Principiul zero precizeaza conditiile Tn care este posibil un echilibru
mecanic si termic intre corpuri. In ce priveste echilibrul mecanic, observatiile
experimentale permit sa se afirme ca daca un sistem termodinamic A este in
echilibru mecanic cu un alt sistem B, iar sistemul B este in echilibru mecanic
cu un al treilea sistem C, atunci sistemul A este in echilibru cu sistemul C.
Enuntul reprezinta o proprietate esentiala a parametrului intensiv presiune si
arata ca din pa = ps $i ps = pc rezultd pa = pc (proprietatea de tranzitivitate).
in ceea ce priveste echilibrul termic, principiul zero afirm& ca dac& dou&
sisteme (corpuri) A si C se afla in echilibru termic cu un al treilea sistem B,
atunci sistemele se gasesc in echilibru termic intre ele. in acest mod se
introduce parametrul de stare intensiv numit temperatura empirica, marime
care respecta conditia de tranzitivitate a echilibrului termic, adica din ta = ts
si ts = tc rezulta ta = tc.

Primul principiu al termodinamicii reprezinta legea generala a
conversiei si conservarii energiei aplicata (in particular) la procesele
termodinamice (in care schimburile de energie se fac sub forma de lucru
mecanic si de caldurd). Pentru studiul masginilor si instalatiilor termice
principiul intii al termodinamicii aduce precizari importante privind
transformarea caldurii in lucru mecanic, aratind ca nu se poate realiza o
masina termica ce sa functioneze continuu si care sa produca lucru mecanic
fara a consuma din exterior o cantitate echivalenta de caldura.

Principiul al doilea al termodinamicii reprezinta o completare a
primului principiu, stabilind limitele transformarii caldurii in lucru mecanic.
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Principiul al treilea al termodinamicii arata comportarea corpurilor in
apropierea originii scarii termodinamice de temperatura. Un prim enunt
afirma ca entropia So a tuturor corpurilor ajunse, in apropiere de zero
absolut, la starea de echilibru termic, tinde spre zero (cu exceptia CO, la
care So > 0). Mai cunoscut este enuntul lui Nernst pentru principiul al treilea
al termodinamicii, dupa care punctul zero absolut nu poate fi atins pe cale
experimentald, indiferent daca aici entropia se anuleaza sau nu.

2.2.2. Enunturi ale primului principiu al termodinamicii

Primul principiu al termodinamicii reprezinta legea generala a
conversiei si conservarii energiei aplicata proceselor termodinamice. Se
cunosc mai multe enunturi ale primului principiu al termodinamicii, fiecare
enunt evidentiind anumite caracteristici ale proceselor analizate.

Un prim enunt restrins formuleaza echivalenta dintre caldura si lucru
mecanic (ca forme ale transferului de energie) astfel: caldura poate fi
produsa din lucru mecanic si se poate transforma in lucru mecanic,
intotdeauna in acelasi raport de echivalenta.

Un enunt mai general al primului principiu exprima conservarea
energiei: energia unui sistem termodinamic izolat se mentine constanta,
oricare ar fi procesele care se desfasoara in interiorul sau. Enunful arata c3,
in absenta interactiunii cu mediul inconjurator, energia unui sistem nu creste
si nici nu scade (nu poate fi creata sau distrusa).

In cazul sistemelor termodinamice neizolate (care schimba energie
cu mediul Tnconjurator) variatia energiei sistemului este egald cu suma
algebrica a cantitatilor de energie primite sau cedate. Aceasta forma a legii
generale a conservarii energiei sta la baza intocmirii bilanturilor energetice.

Un enunt important al primului principiu al termodinamicii se refera la
conversia $i conservarea energiei in masinile termice. Enunful exprima - pe
baza unui numar imens de observaiii experimentale - constatarea
imposibilitatii de realizare a unei masini termice cu functionare continua care
sa produca lucru mecanic fara a consuma din exterior o cantitate
echivalenta de caldura. O astfel de masina, care sa produca o cantitate de
energie mai mare decit energia consumata din mediul inconjurator, se
numeste perpetuum mobile de speta intii. Primul principiu afirma ca
realizarea unui perpetuum mobile de speta intii nu este posibila.

2.2.3. Expresii analitice ale principiului intii al termodinamicii

2.2.3.1. Prima expresie analitica

Prima expresie analitica a principiului Intii al termodinamicii se refera
la transformari in care agentul de lucru schimba energie cu mediul
inconjurator, fara ca sa-si modifice energia cinetica sau potentiala
gravitationala de ansamblu. Astfel de transformari - in care centrul de masa
al sistemului este fix - sint comprimarea si destinderea din masinile cu
piston, incalzirea si racirea fara deplasarea corpurilor etc.

Se considera un agent de lucru care evolueaza intr-o transformare
1-2 fara curgere (centrul de masa mentinindu-se fix). In general, in timpul
transformarii, agentul primeste din mediul Tnconjurator o cantitate de caldura
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Q12, Tsi mareste energia interna de la U1 la Uz, ca urmare a cresterii
temperaturii sale de la T1 la T2, si efectueaza lucrul mecanic Li2 asupra
mediului exterior, ca urmare a cresterii volumului sau. Tinind seama de
conventia de semne, conform careia Q2 > 0 si L1z > 0, variatia energiei
agentului AE in cursul transformarii se exprima sub forma generala astfel:
AE=E2—E1=Q12—L12 =(U2—U1)+AEC+AEP. (272)

In transformarea analizatd aici se stie ca energiile cineticad si
potentiala gravitationala de ansamblu nu variaza (AEc: = 0 si AE, = 0), astfel
ca din relatia (2.72) rezulta:

Q12=(U2—U1)+L12 =AU+L12, (273)
care reprezinta prima expresie analitica a principiului intii al termodinamicii
pentru un sistem oarecare si pentru o transformare finita.

Pentru o transformare elementara si

aU pentru o masa oarecare, respectiv pentru 1 kg

de agent, expresiile primului principiu al
termodinamicii se scriu astfel:

dQ=dU +dL si dg=du+dl. (2.74)

Prima expresie analitica a principiului

Q / L intli al termodinamicii pentru o transformare

4

finita oarecare se reprezinta grafic prin schema
bilanfului energetic din fig. 2.10 si aratd ca
Fig. 2.10. Bilantul ener-  energia primitd sub forma de caldura foloseste
getic al unei transformari la marirea energiei interne si pentru efectuarea
unui lucru mecanic.

2.2.3.2. A doua expresie analitica
A doua expresie analitica a primului principiu al termodinamicii se
refera la transformari care se desfasoara in ipotezele formulate la deducerea
expresiilor analitice (2.73) si (2.74), si se caracterizeaza prin folosirea
notiunii de entalpie.
Se dezvolta expresia elementara a entalpiei masice (2.65):
di=du+pdv+vdp

si se inlocuieste suma (du + pdv) prin dq, conform primei expresii analitice a
primului principiu, (2.74), obtinindu-se:
dg=di—-vdp. (2.75)

Ultima relatie este numita a doua expresie analitica a primului
principiu al termodinamicii.

Alte forme ale celei de a doua expresii analitice a primului principiu
pentru o transformare elementara si, respectiv, pentru una finitd in care
evolueaza o masa oarecare de agent sint:

2
dQ=dL-Vdp si Q12:L12—J.Vdp. (2.76)
1
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2.2.3.3. A treia expresie analitica (pentru transformari

asociate cu procese de curgere)

Spre deosebire de primele doua expresii analitice ale primului
principiu al termodinamicii, care se refereau la transformari in care centrul de
masa al sistemelor era fix, acum este vorba de transformari de stare care
sint Tnsofite de curgerea agentului, deci de variatia energiei cinetice si a
energiei potentiale gravitationale de ansamblu.

Uz, |2

Fig. 2.11. Schema unei masini termice

Pentru deducerea expresiei analitice cautate se considera bilantul
energetic al unei magini termice motoare (fig. 2.11). Se admite ca prin
masina evolueaza 1 kg de agent de lucru. Curgerea agentului se considera
stationara, adica parametrii sai din oricare punct al spatiului ramin constanti
in timp.

Agentul de lucru intrd in masina prin sectiunea N, aflata la inal{imea
h1 faté de un plan de referinta ales arbitrar. In sectiunea N agentul are starea
termodinamica 1, cu parametrii de stare p1, vi, T1, U1 Si i1, viteza agentului
fiind c1. Dupa evolutia sa in masina, agentul de lucru iese prin sectiunea (N

a conductei de evacuare, sectiune situata la o Tnaltime hz fata de planul de
referinta ales. Agentul are viteza cz si parametrii p2, vz, T2, uz Si i2.

Tn timpul trecerii prin masina termicd, agentul primeste si cedeaza
caldura, prelucrind cantitatea de caldura gi2 si efectuind lucrul mecanic
tehnic I, care se transmite in exterior.

In sectiunea de intrare N 1 kg de agent de lucru primeste de la

agentul din tronsonul din amonte lucrul mecanic de curgere -piv1 (este
negativ conform conventiei de semne pentru lucru mecanic si caldura), iar in

sectiunea de iesire (N agentul paraseste masina, in acest scop efectuindu-

se lucrul mecanic de curgere pzvz (pozitiv). Deci, la trecerea prin masina are
loc o variatie de lucru mecanic de curgere (pavz - p1v1).
In timpul trecerii prin masina variatiile energiilor masice interna,

cinetica si potentiala gravitationala sint (uz - u1), (c% —012 )2 si g(hz - hy).
Variatia energiei masice totale a agentului se scrie sub forma:
Ae =y —lg =(pp Vo —P1V1)+(Up —Uy)+(c5 —cf)/2+g(hy —hy).  (277)
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Introducind entalpiile masice, relatia precedenta devine:
A1z = (iz —i) + (€5 —¢§)/ 2 +g(hy ~hy) +1; . (2.78)
Ultima relatie reprezintad expresia analitica a primului principiu al
termodinamicii pentru transformari finite insotite de curgere.

In transforméri elementare, aceastd a treia expresie analiticd a
primului principiu are forma:

dqg =di+d(c?/2)+d(gh)+dl, . (2.79)

Pentru transformari finite in care evolueaza o masa m de agent de

lucru, relatia (2.79) ia forma:
Qqp = (I, i)+ m(c3 —c?)/2+mg(hy, —hy) +L; . (2.80)

Relatiile precedente au fost obtinute in ipoteza ca transformarile
considerate erau reversibile (fara frecari). in transformari ireversibile se
consuma lucrul mecanic Ir pentru invingerea frecarilor, lucru mecanic ce se
transforma intr-o cantitate echivalenta qr de caldura de frecare, ce ramine
(se Tnmagazineaza) in agent. Astfel, in membrul drept al expresiilor analitice
ale primului principiu al termodinamicii trebuie adaugat lucrul de frecare I, iar
in membrul sting trebuie adaugata caldura de frecare gr. Cum marimile Ir si gr
se anuleaza reciproc, expresiile analitice obtinute mai sus sint corecte si
pentru transformarile ireversibile.

Observatie. In cazul masinilor termice variatia energiei potentiale
gravitationale a agentului de lucru este mica in raport cu variatia energiei
cinetice si a energiei interne, asa ca se neglijeaza.

2.2.4. Transformarile termodinamice simple ale gazelor perfecte

2.2.4.1. Privire generala

La studiul masinilor si instalatiilor termice se admite ca agentul de
lucru - gaz considerat perfect - efectueaza procese compuse din succesiuni
de transformari termodinamice simple, adica transformari in care parametrii
de stare variaza dupa legi determinate.

Principalele transformari de stare simple ale gazelor perfecte sint
transformarea izocora (v = const.), transformarea izobara (p = const.),
transformarea izotermica (T = const.), transformarea adiabatica (fara schimb
de caldura) si transformarea politropica (respecta relatia pv" = const.).

Studiul transformarilor simple ale gazului perfect se face pentru 1 kg
de agent si consta din stabilirea ecuatiilor transformarilor (adica a legaturii
dintre p, v si T), din reprezentarea grafica in diagramele p-v si T-s, din
determinarea variatiei energiei interne masice, a variatiei entalpiei masice, a
variatiei entropiei masice si din calcularea caldurii si lucrului mecanic
schimbat de agent cu mediul inconjurator.

Studiul transformarilor simple ale gazului perfect se bazeaza pe
urmatoarele relatii fundamentale, stabilite in subcapitolele precedente:
pv = RT, ecuatia de stare;

dl = pdv, expresia lucrului mecanic de variatie a volumului;
dq = cdT, expresia cantitatii de caldura;
Cp - Cv = R, relatia lui Robert Mayer;
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cp / cv = k, raportul caldurilor specifice;
du = ¢y dT, relatia variatiei energiei interne masice;
di = cp dT, relatia variatiei entalpiei masice,
ds =dq/ T, relatia variatiei entropiei masice;
dg=du+pdv, prima expresie a principiului intii;
e dqg=di-vdp, adoua expresie a principiului intii.

Se precizeaza ca, in continuare, se admite ca in transformarile
simple energiile cinetica si potentiala gravitationala nu variaza. Totodata se
reaminteste ca gazul perfect are caldurile specifice constante.

2.2.4.2. Transformarea izocora
Ecuatiile transformarii izocore a gazului perfect sint:
v=const. si p/T=const., (2.81)

ultima forma fiind dedusa din ecuatia de stare pentru v = const.

In diagrama p-v transformarea izocord se reprezintd printr-un
segment de dreapta paralel cu axa presiunilor.

Variatia entropiei masice Intre starea initiala 1 si o stare intermediara
oarecare x precizata prin temperatura Tx se calculeaza cu relatia:

X X
B _rdq dT Ty
Asx—sx—s1—‘!‘?—£cv?—cvln(_r—1j, (2.82)
din care, prin exponentiere, se obtine:
T, = TyelSxso/ev, (2.83)

adica dependenta T(s) este o curba exponentiald, asa cum s-a reprezentat
pe diagrama T-s din fig. 2.12.

AU

0 V»] = V2 5’2 31 52

Fig. 2.12. Transformarea izocora

Lucrul mecanic schimbat este nul, deoarece volumul nu variaza:
l2=0. (2.84)
Cantitatea de caldura schimbata se calculeaza folosind caldura
specifica masica la volum constant:
2
2 = [eydT=cy (T, - Ty). (2.85)
1
in functie de entropia masica, cantitatea de caldura este:
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2
oo =[Tds, (2.86)
1
fiind aria de sub curba T = T(s) din diagrama T-s.
Variatia energiei interne masice, ca in oricare alta transformare, este
o functie numai de starile initiala si finala:
2
Au=up-uq=[c,dT=c, (T~ Ty)=ayz (2.87)
1
Variatia energiei interne se poate obtine si din prima expresie a
principiului ntii al termodinamicii, in care se particularizeaza l+2 = 0.
Variatia entalpiei masice se calculeaza cu relatia de definitie:

2
Ai=ip—ig = [cpdT =cp (T2 - Ty). (2.88)
1
Variatia entropiei masice se obtine inlocuind in (2.82) x prin 2:
2
dq T
AsS=S8,-S4=|—=cyIn| ==, 2.82*
284 J; T ~C (T1 ] ( )

Schema grafica a bilanfului energetic al transformarii izocore arata
ca toata caldura schimbata de agentul de lucru este utilizata pentru
modificarea energiei interne.

2.2.4.3. Transformarea izobara

P

7
D(?I -~ AU
" q
O

2

~ /
~

(72}

Vé Vi Vo s5 $1 $2
Fig. 2.13. Transformarea izobara

Ecuatiile transformarii izobare a gazului perfect sint:
p =const. si v/ T = const. (2.89)
In diagrama p-v transformarea izobard se reprezintd printr-un
segment de dreapta paralel cu axa volumelor.
Pentru reprezentarea grafica in diagrama T-s se procedeaza la fel
ca la transformarea izocora, folosind relatia:

T, =Tye!™ 51/%, (2.90)

Pentru a compara pozitile relative din diagrama T-s ale curbelor
izobara si izocora care pornesc din aceeasi stare initiala 1 si se desfasoara
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intre aceleasi temperaturi T1 si T2, se calculeaza coeficientii unghiulari ai
curbelor (pantele) din ecuatia ds = c(dT/T) astfel:

o (A1) _ T e (AT T e
p v
As )y Cp As )y ¢y

Deoarece cp > cv rezultd ap < av i deci curbele izobare sint mai putin
inclinate decit curbele izocore.
Lucrul mecanic schimbat se calculeaza cu relatia:
2
|12=IpdV:p(V2—V1), (2.92)
1
find reprezentat pe diagrama p-v prin aria de sub linia izobarei 1-2.
Introducind in (2.92) ecuatia de stare pv = RT, se obtine pentru lucru
mecanic relatia:
li2 =R (T2 -Th). (2.93)
Cantitatea de caldura schimbata se calculeaza cu caldura specifica
masica la presiune constanta:
qiz=C¢cp (T2-Th1) (2.94)
Variatiile energiei interne masice, a entalpiei masice si a entropiei
masice intr-o transformare izobara se calculeaza din relatiile de definitie, asa
cum s-a procedat la transformarea izocora:

Au =cy (T2-T4); (2.95)
Ai=cp (T2-T1) = quz; (2.96)
As =cp In(T2/ Th). (2.97)

Bilantul energetic prezentat in fig. 2.13 arata ca intr-o transformare
izobara caldura primita este folositd de agent pentru modificarea energiei
interne si pentru producerea unui lucru mecanic de variatie a volumului.

2.2.4.4. Transformarea izotermica
P 2 T

G — A
\ 2"—— 1 i 2
\/l/ T=Tp el q

%
\N R AU

-1 -q
2 N
+| ~—

/) v S 4
V1 ) $1 $? l
Fig. 2.14. Transformarea izotermica

Ecuatiile transformarii izotermice a gazului perfect sint:
T =const. si pv=RT = const. (2.98)
In diagrama p-v transformarea izotermicd se reprezintd printr-o
hiperbola echilatera avind axele p si v ca asimptote si fiind simetrica fata de
bisectoarea cadranului p-v. in diagrama T-s transformarea izotermica se
reprezinta printr-un segment de dreapta orizontal.
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Lucrul mecanic se determina din relatia generala in care p = RT / v:

2 2
bz = [pdv=RT & _RTIn[Y2 |-RTIn|PL]. (2.99)
y 1V V4 P2
Variatia energiei interne este nula deoarece temperatura nu variaza:
Au =0. (2.100)

Imediat, din expresia analitica a primului principiu al termodinamicii
(2.74) se obtine cantitatea de caldura schimbata:
A2 =l =RTIn (v /v4)=RTIn (p/py). (2.101)
Cantitatea de caldura schimbata intr-o transformare izotermica se
calculeaza si in functie de variatia entropiei masice:
2
thz = [ Tds =T(s2 - 1), (2.102)
1
fiind reprezentata in diagrama T-s de aria de sub izoterma.
Ultimele doua relatii permit sa se calculeze variatia entropiei masice:

As=sy—s; =12 _Rip [V—ZJsz (ﬁj. (2.103)
T V1 P2
Variatia entalpiei este nula, deoarece temperatura nu variaza:
Ai=0. (2.104)

Bilantul energetic al transformarii izotermice arata ca fintreaga
cantitate de caldura primita de agent se transforma in lucru mecanic.

2.2.4.5. Transformarea adiabatica
Transformarea adiabatica se caracterizeaza prin lipsa schimbului de
caldura intre gaz si mediul inconjurator:
dg=0 si q=0. (2.105)
Pentru stabilirea ecuatiilor transformarii adiabatice se porneste de la
primele doua expresii analitice ale primului principiu al termodinamicii (2.74)
si (2.75), care se particularizeaza pentru dq = 0:
dg=c, dT +pdv =0; dg=c,dT-vdp=0. (2.106)

Schimbind ordinea relatjilor rezulta:

Ccp dT =vdp; cvdT =-p dv.
Impértind cele doud relatii precedente (operatiune posibila deoarece dT # 0)
si separind variabilele p si v, se obtine ca etapa intermediara:

EE_k__JLEB
Cy dv p ’
si in final:
@Jrkd—":o. (2.107)
p %

Prin integrarea expresiei (2.107) se obtine ecuatia transformarii adiabatice in
variabilele (coordonatele) p-v:
In(p)+kIn(v) =const. si pvk=const. (2.108)
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Marimea k = cp / cv se numeste exponent adiabatic. Pentru gazele
perfecte, caldurile specifice sint constante si, deci, si exponentul adiabatic
are valori constante.

P o T 2’

\\ T I >
” \\ |
T 1 \\
pvk/ l s=const. |
7
2 ! //

2y s Z
Vi 7] $1=57 (
Fig. 2.15. Transformarea adiabatica

Introducind in ecuatia transformarii (2.198) presiunea p si apoi
volumul masic v date de ecuatia pv = RT se obtin ecuatiile transformarii
adiabatice in coordonate T-v si T-p:

TV = const. Si T p("’”/k = const. (2.109)
In diagrama p-v transformarea adiabaticd se reprezintd printr-o
hiperbola. Pentru stabilirea pozitiilor relative ale adiabatei si izotermei in

diagrama p-v, se calculeaza - din ecuatiile transformarilor - coeficientii lor
unghiulari (pantele):

g oy :(ﬂj _ P it :(ﬂ) - k2. @110
AV )T \ AV Jag v

Comparind pantele se constata ca adiabata este mai inclinata.
In diagrama T-s transformarea adiabaticd se reprezinta printr-un
segment de dreapta vertical, deoarece variatia entropiei este nula:
As=s2-51=0, S2 = S1. (2.111)
Deoarece in transformarile adiabatice reversibile entropia nu
variaza, acestea sint numite si transformari izentropice.
Lucrul mecanic schimbat se calculeaza din prima expresie analitica
a primului principiu al termodinamicii, in care se introduce dq = 0:
dl=-du (2.112)
si lig =—(uz —uq)=c, (T1-T7). (2.113)
in continuare, din relatjile cp - cv = R si k = ¢p / ¢/ se obtine ¢v = R/ (k-1),
care se introduce n (2.113), obtinindu-se:

1
hz=—R(T1-T2). (2.114)

Introducind in (2.114) ecuatia pv = RT, rezulta o noua expresie pentru lucrul
mecanic

1
|12=E(P1V1—P2V2)- (2.115)

Scotind fortat in factor parametrii inifiali (p1, v1) si tinind seama de ecuatia
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transformarii p4 v'1‘ =Py v'é, se obtin noi expresii pentru lucrul mecanic:

y v v v v (k=1)/k
lyp = P1VI[q_P2V2 | _PiVay (Vo | | _P1Vijy (P2 . (2.116)
k-1 P1V4q k-1 V4 k-1 P1

Relatiile pentru calculul lucrului mecanic se pot obtine si direct, prin
integrarea expresiei dl = pdv, in conditiile legaturii intre p si v date de ecuatia
transformarii adiabatice, pvk =P v'1‘ .

Variatia entalpiei masice a gazului perfect intr-o transformare
adiabatica este:

Ai=cy (T2 - Ty). (2.117)

Bilantul energetic (fig. 2.15) aratd ca intr-o transformare adiabatica
lucrul mecanic se obtine numai pe seama energiei interne.

2.2.4.6. Transformarea politropica

Transformarile politropice sint acele transformari termodinamice de
stare care satisfac ecuatia:

pv" = const. , (2.118)

unde n este exponentul politropic, marime ce poate lua orice valori reale.

Transformarile politropice definesc procese in care gazul schimba
cu mediul Inconjurator lucru mecanic si caldura si in care parametriip, vsi T
variaza corelat.

R e
Py n=1 " T e

N=+oce s

Fig. 2.16. Transformarea politropica

Transformarile de stare simple analizate in subcapitolele precedente
sint cazuri particulare ale transformarii politropice:

e n =0, deci p =const.; transformare izobara;

e n=xoo, din ecuatia transformarii scrisd sub forma p'n v = const.
rezulta la limita v = const.; transformare izocor3;

e n =1, transformare izotermica;

e n =Kk, transformare adiabatica.

In studiul masinilor si instalatiilor termice intereseaza transformarile
politropice care au exponentul politropic n in jurul valorii exponentului
adiabatic k. Tn consecints, ecuatiile transformarii politropice in coordonate
p-T si v-T si expresiile pentru lucrul mecanic se obtin, formal, prin Tnlocuirea
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lui k prin n in expresiile respective de la transformarea adiabatica:
Tvh ! =const. si T 'pM /" = const. (2.119)

R 1 D1V o (n=1)/n
lip =——(Ty=Tp) = ——(p1Vv4—paVvp)= 4 1-| 22 . (2120
12 =TT n_1(P1 1-P2V2) P (pJ ( )

Evident, expresia lucrului mecanic schimbat se obtine si prin
integrarea expresiei dl = pdv:
2
|12 = IpdV ,
1
in care p(v) se ia din ecuatia transformarii pv" =p4 v/ .
Variatiile energiei interne masice si a entropiei masice sint:
Au =cy (T2-Ti); (2.121)
Ai=cp (T2-Th). (2.122)
Cantitatea de caldura schimbata in transformarea politropica se
calculeaza cu prima expresie analitica a primului principiu al termodinamicii:

R
G2 =AU+l =Cy (T2 ~Ty)+—— (T4~ T2), (2.123)

sau, introducind caldura specifica masica politropica cn, cu relatia
G120 =Cn (T2 = Ty). (2.124)

Egalind ultimele doua relatii si introducind R = cv (k-1), pentru
caldura specifica masica politropica se obtine expresia:

n-k
Ch=——Cy . 2.125
n="—7Cv (2.125)
Variatia entropiei masice este:
As=c,In(To/Ty). (2.126)

Exponentul politropic real al unei transformari se poate determina
daca se cunosc doua stari 1 si 2 (puncte pe diagrama p-v obtinuta pe o
instalatie experimentala), prin logaritmarea ecuatiei transformarii

" In(p4/
&=(V—2J = n=P1/P2) (2.127)
P2 2 In(vy /vy)

2.2.5. Transformari inchise. Randamentul termic

al ciclurilor termodinamice

Notiunea de transformare inchisa sau ciclu termodinamic se
introduce ca rezultat al analizei proceselor de obfinere a lucrului mecanic n
cantitati utilizabile tehnic.

Se considera 1 kg de agent de lucru inchis intr-un cilindru cu un
piston ce se deplaseaza fara frecare (fig. 2.17). Cilindrului i se ataseaza
diagramele p-v si T-s. intr-o transformare oarecare 1-m-2, pe seama unei
cantita{i de caldura g+ primita din mediul inconjurator (de la o sursa) sau pe
seama energiei sale interne, agentul efectueaza lucrul mecanic de variatie a
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volumului 1. Pentru ca in transformarea 1-m-2 sa se obtina lucru mecanic
suficient, este necesar ca pistonul sa se deplaseze continuu in acelasi sens,
ceea ce nu este posibil din cauza dimensiunilor tehnic limitate ale cilindrului.
In consecinta, pentru a obtine lucru mecanic utilizabil tehnic este necesar sa
se repete destinderea 1-m-2, ceea ce inseamna ca agentul de lucru trebuie
sa fie readus periodic in starea inifiala 1. Readucerea se face prin
comprimarea 2-n-1 a gazului, proces in timpul caruia acestuia i se transmite

lucrul mecanic l2. Daca |I2| <ly, ansamblul celor doua transformari
furnizeaza un lucru mecanic pozitiv Iy =14 —|I2|, reprezentat pe fig. 2.17 prin

aria 1m2n1. Conditia |I2| <ly se obtine prin racirea agentului in timpul
comprimarii (sau fnainte de comprimare). In procesul de racire agentul
transmite mediului inconjurator (unei surse reci) cantitatea de caldura qz. S-a
scris |I2| deoarece, conform conventiei semnelor caldurii si lucrului mecanic,
lucrului mecanic primit este negativ. Expresia matematica generala lo = 11 +lz,

in care |1 este pozitiv iar |2 este negativ, poate duce la confuzii daca se
pierde din vedere semnul lui l. De aceea s-a preferat forma echivalenta

lo =l - | I2| . La fel se va proceda in continuare la scrierea caldurii cedate qa.
T vy =const.

Fig. 2.1 7.—O—transformare inchisa

Succesiunea de transformari termodinamice de stare la finele careia
agentul de lucru revine in starea initiala se numeste transformare inchisa
sau ciclu termodinamic.

In diagrama T-s se observa ca destinderea cu aport de caldurd se
realizeaza cu cresterea entropiei, iar comprimarea cu cedare de caldura se
realizeaza cu micgorarea entropiei.

Asadar, pentru a obfine lucru mecanic utilizabil tehnic prin
transformarea caldurii trebuie ca masina termica sa functioneze ciclic; adica
sa preia caldura de la o sursa calda, sa transforme o parte din caldura
primita in lucru mecanic si sa cedeze restul caldurii unei surse reci, repetind
mereu aceasta succesiune.

Intr-un ciclu termodinamic starea finald coincide cu starea initiala,
deci variatia energiei interne este nula (Au = 0). Conform primului principiu al



-47 -

termodinamicii, caldura (g —|q2|) prelucrata intr-un ciclu este in intregime

transformata n lucrul mecanic lo al ciclului:
do = a1 —|az| =l —|l2] =lo. (2.128)
Randamentul termic al unui ciclu termodinamic este raportul dintre
efectul util (lucrul mecanic produs) si resursa utilizata (caldura furnizata
agentului):
Nt =lo/a1=do/ar=(a1—|az|)/qr =1-|az| /a4 . (2.129)
Randamentul termic este o masura a eficientei cu care este folosita
caldura ntr-un ciclu termodinamic.
Intotdeauna randamentul termic al unui ciclu este subunitar,
deoarece ipoteza g2 = 0 contrazice functionarea ciclica a masinilor termice
expusa mai sus.

2.2.6. Ciclul Carnot

Ciclul Carnot este un ciclu termodinamic reversibil cu doua surse de
caldura (calda, cu T+ si rece, cu Tz2), compus din doua transformari
izotermice 1-2 si 3-4 legate prin doua transformari adiabatice reversibile 2-3
si 4-1 (fig. 2.18).

p T §q1
T 1 2
939792
Tz 4 3
L j 2 3 s
b -3

Fig. 2.18. Ciclul Carnot direct

Agentul care evolueaza intr-un ciclu Carnot primeste Tn destinderea
izotermica T+1 cantitatea de caldura g1 si cedeaza caldura g2 in comprimarea
izotermica T2, fara variatia energiei interne, cu transformarea integrala a
caldurii g1 primite de la sursa calda in lucru mecanic produs |1 gi cu
transformarea integrala a lucrului mecanic consumat Iz in caldura g2 cedata
sursei reci. Procesele adiabatice reversibile care leaga izotermele asigura
transformarea integrala a variatiei de energie interna din destinderea 2-3 in
lucru mecanic (Au = I23) pozitiv si transformarea integrala a lucrului mecanic
consumat in comprimarea 4-1 in energie interna (la1 = Au).

Aceasta succesiune de transformari face ca randamentul termic al
ciclului Carnot sa fie cel mai mare dintre randamentele ciclurilor care au
aceleasi temperaturi extreme T1 si T2.
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Randamentul termic al ciclului Carnot se calculeaza cu relatia
generala (2.129), in care cantitatile de caldura se exprima in functie de
variatiile de entropie:

g loel 4 Talsa-s) T2 (2.130)

a1 Ti(s2—s4) T

Deci, randamentul termic al ciclului Carnot depinde numai de tempe-
raturile intre care evolueaza agentul si nu depinde de natura agentului.

Importanta ciclului Carnot (care nu poate fi realizat practic pe
masinile termice) constd in aceea ca, datorita valorii maxime a
randamentului termic, reprezinta un criteriu pentru aprecierea perfectiunii
ciclurilor reale.

Ciclul Carnot analizat mai sus este ciclu motor (sau direct) si este
parcurs in sensul acelor de ceas.

Ciclul Carnot inversat este parcurs in sens trigonometric. Intr-un
ciclu Carnot inversat (fig. 2.19) agentul de lucru preia izotermic caldura g2

T de la sursa rece T2 sgi, dupa o
| 1 7 J comprimare adiabatica 3-4, cedeaza
sursei calde T1 o cantitate de caldura
g1 = g2 *l. Ciclul se incheie prin destin-
derea adiabatica 1-2.

Ciclul Carnot inversat este un
——Ty=consf. criteriu de comparatie pentru ciclurile
instalatiilor frigorifice, care printr-un
consum de lucru mecanic | primit din
exterior (pentru comprimare) realizeaza
extragerea caldurii q de la un corp cu
temperatura scazuta (o sursa rece) si
' / T, 1 cedarea ei impreuna cu lucrul mecanic

consumat | catre o sursa calda (de cele
Fig. 2.19. Ciclul Carnot inversat mai multe caldura q este disipata n
mediul inconjurator).

Pentru ciclurile inversate notiunea de randament termic nu are sens.
Ciclurile inversate se apreciaza prin eficienta frigorifica, definitd ca raport
intre efectul util (frigul produs q2) si resursa consumata (lucrul mecanic I):

€=0qz2/1l (2.131)
Eficienta frigorifica poate avea si valori supraunitare.

Ntc

2.2.7. Enunturi ale principiului al doilea al termodinamicii

Principiul al doilea al termodinamicii, rezultat al generalizarii unui
numar imens de date experimentale, determina sensul de desfasurare a
proceselor termodinamice si stabileste limitele transformarii caldurii in lucru
mecanic. Existd mai multe enunturi echivalente ale principiului al doilea al
termodinamicii.

Formularea lui Carnot arata ca o masina termica nu poate produce
continuu lucru mecanic decit daca exista cel putin doua surse de caldura si
daca o parte din caldura preluatd de la sursa calda este transmisa sursei
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reci. Enuntul precizeaza conditiile transformarii caldurii in lucru mecanic in
maginile termice: agentul de lucru trebuie pus periodic in contact cu cel putin
doua surse de caldura cu temperaturi diferite, o parte din caldura primita de
agent fiind transformata Tn lucru mecanic si restul fiind cedata sursei reci.

Formularea lui Thomson aratd ca nu se poate construi o masina
care sa preia caldura de la o sursa si sa o transforme continuu in lucru
mecanic fara ca sa se produca si alte transformari ale agentului sau ale
mediului Tnconjurator. O masina care ar transforma continuu caldura primita
de la o sursa, fara ca sa fie necesara si o alta sursa de caldura cu
temperatura mai scazuta, careia sa i se cedeze o parte din caldura primita
de la sursa calda, se numeste perpetuum mobile de speta a doua.

Formularea Iui Planck (echivalenta ad literam formularii lui
Thomson) spune ca nu exista perpetuum mobile de speta a doua.

Din continutul principiului al doilea al termodinamicii rezultd ca
transformarea lucrului mecanic in caldura este ireversibila.

Formularea lui Clausius evidentiaza ireversibilitatea proceselor de
transfer de caldura enuntind: caldura trece de la sine numai de la un corp cu
temperaturd mai ridicata la un altul cu temperatura mai scazuta. Enuntul nu
exclude posibilitatea trecerii caldurii de la un corp rece la altul cald, dar
afirma ca acest proces nu se desfasoara de la sine (spontan). Pentru ca
trecerea caldurii de la un corp rece la altul cald sa fie posibila, trebuie sa se
produca si alte modificari ale conditiilor mediului Tnconjurator (de exemplu,
consum de lucru mecanic din exterior).

2.2.8. Expresia matematica a principiului
al doilea al termodinamicii
Randamentul termic al ciclului Carnot este dat de relatiile:

lool 4 T2

, (2.130)
1 Ty

Nic =1-
din care rezulta:

@ _ o] (2.132)
T T
Rapoartele de forma q/ T se numesc calduri reduse.

Tinind seama de conventia semnelor caldurii schimbate de un
sistem, conform careia caldura primita este pozitiva si caldura cedata este
negativa, relatia (2.132) devine:

91 , 92 q

—+=%=0, sau —==0. 2133

T T ZT ( )
Ultima relatie arata ca intr-un ciclu Carnot reversibil suma caldurilor reduse
este nula.

Un ciclu reversibil oarecare (fig. 2.20) se descompune cu ajutorul
unei familii de adiabate m-m’, n-n’, ... intr-o infinitate de cicluri Carnot
elementare mm’'n’'n (hasurate), deoarece segmentele elementare m-n si

m’-n’ pot fi considerate ca apartinind unor izoterme.
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Pentru fiecare ciclu Carnot
elementar este adevarata relatia (2.133),
care acum are forma:

¥y S-o,
T
si care, pentru intreg ciclul reversibil
oarecare, conduce la:

fd?q: fds ~0.  (2.134)

Relatia (2.134) aratd ca intr-un ciclu
reversibil oarecare variaia de entropie
Fig. 2.20. Ciclu oarecare este nula. Din relatia (2.134) rezulta ca
reversibil entropia este un parametru de stare si

ca ds este o diferentiala totala.
Observatia 1. intr-un ciclu termodinamic starea finala coincide cu

starea initiala si variatia energiei interne masice este nula, adica iﬁdu:o.

Rezulta ca du este o diferentiala totala si energia interna este un parametru
de stare.
Observatia 2. Intr-un ciclu lucrul mecanic are o variatie nenula, adica

§d|¢0. Rezulta ca dl nu este o diferentiala totala, iar lucrul mecanic |

reprezinta o functie de proces, nu un parametru de stare.
Marimea §dq/T se numeste integrala lui Clausius, si pentru un

ciclu termodinamic reversibil ea este nula.

Fie acum un ciclu oarecare ireversibil divizat in cicluri Carnot
elementare ireversibile. in ciclurile Carnot ireversibile caldura este preluata
la T{<Ty si cedatd la T, >T,, unde T+ si T2 sint temperaturile surselor

calda si rece. Ca urmare, pentru ciclurile Carnot elementare ireversibile se
deduce inegalitatea:

d '
o192 4 T 4 T (2.135)
day T Ty
|ddz| _ day
care conduce la: —_>—. (2.136)
T, T

Considerind semnele atribuite caldurilor schimbate si observind ca
dqgz / T2 este negativ si in valoare absolutd mai mare ca dqg: / T4, se obtine
pentru un ciclu Carnot elementar ireversibil:

Zﬂ <0. (2.137)
T
Pentru ansamblul ciclului oarecare ireversibil rezulta:
§ﬂ <0, (2.138)
T
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relatie care arata ca integrala lui Clausius pentru cicluri ireversibile este mai
mica decit zero.
Unind relatiile (2.134) si (2.138) rezulta:

da_p, (2.139)
=

relatie ce reprezinta expresia matematica a principiului al doilea al
termodinamicii. Expresia se aplica tuturor transformarilor inchise.
T reversibil In  continuare se calculeaza
—— variatia entropiei intr-un sistem care
efectueaza o transformarea inchisa (un
ciclu. Se considera un ciclu
termodinamic ireversibil compus din
transformarea reversibila 1-m-2 si din

— —

ireversibil transformarea ireversibila 2-n-1
(fig. 2.21). Pentru ciclul ireversibil integra-
$1 2 la lui Clausius este negativa. Efectuind
Fig. 2.21. Ciclu oarecare integrala separat pe partile reversibila
ireversibil si ireversibila ale ciclului se obtine:
2(d trd

j(—q] +I(—qj <0. (2.140)

1 T rev. 2 T irev

Integrala pentru partea reversibila 1-m-2 a ciclului este egala cu
variatia entropiei intre starile 1 si 2:

2 dq
So—-s1=||—1| |, 2.141
281 J(T] ( )
1 rev
astfel ca relatia (2.140) devine:
1
(32—31)+j(d—qj <0, (2.142)
T )
2 irev
1
sau (s1—32)>_[ dq si ds>d—q. (2.143)
T ) T
2 Irev

Integrala (2.143) reprezinta expresia matematica a principiului al doilea al
termodinamicii pentru transformarile ireversibile.
Expresia mai generala este

d
ds > <« , (2.144)
T
in care semnul ,=” se refera la transformarile reversibile, iar semnul ,>” se

refera la procese ireversibile.

2.2.9. Despre exergie

in procesele de transformare a energiilor dintr-o form& in alta,
fiecarei forme de energie ii corespunde - in anumite conditii ale mediului
inconjurator - 0 anumita cantitate maxima posibila de energie mecanica (sau
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alta forma de energie complet transformabild), care reprezinta capacitatea
de lucru a formei respective de energie. Aceasta capacitate de lucru a
formelor de energie este numita exergie. Partea de energie netransformabila
in lucru mecanic se numeste anergie.

Conform definitiilor de mai sus se scrie:

ENERGIA = EXERGIE + ANERGIE. (2.145)

Expresia explicita a relatiei (2.145) si valoarea exergiei depind de
forma de energie analizata.

Astfel, pentru formele de energie complet transformabile in alte
forme de energie (de exemplu energia mecanica sau energia electrica),
exergia este egala cu energia, iar anergia este nula.

Tn cazul caldurii, exergia corespunde numai acelei parti din miscarea
termica pe seama careia se poate obtine lucru mecanic. Dintr-o cantitate de
caldura Qu, aflatd la temperatura T4, lucrul mecanic maxim se poate obtine
intr-un ciclu Carnot reversibil, care foloseste ca sursa rece mediul ambiant
(care are temperatura To):

Eq=Lmax =Mtc Q1 =Q(1-To/Ty), (2.146)

deoarece randamentul ciclului Carnot este cel mai mare randament posibil
de obtinut intr-un ciclu termodinamic.

Pentru o masa unitara de agent ce evolueaza in conditile de mai
sus, exergia caldurii este

eq=01(1-To/Ty). (2.147)

Anergia caldurii corespunde partii transmise mediului din caldura
preluata de la sursa calda:

Aq=(1-1c)Q1=2Q; si ag=~q; (2.148)

T T

Asadar, exergia evidentiaza partea maxima din energie care poate fi
utilizata practic. Energia disponibila in natura este inmagazinata in sursele
de energie (combustibili etc.) si Tn mediul inconjurator. Pentru satisfacerea
nevoilor de energie ale omenirii se foloseste numai energia existenta in
sursele de energie, care se dovedesc a fi, in realitate, surse de exergie.
Energia inmagazinata in mediul inconjurator (de exemplu, Tnh apa marilor si
oceanelor, in aerul atmosferic etc.), cu toate ca reprezinta o cantitate impre-
sionanta, inepuizabila practic, nu prezinta interes deoarece are exergia nula.

Avind in vedere proprietatile sale, exergia se foloseste ca 0 marime
care evalueaza calitativ si cantitativ procesele energetice.

Notiunea de exergie se foloseste pentru intocmirea bilanturilor
exergetice ale masinilor gi instalatiilor termice. Utilizarea bilanturilor
exergetice reprezinta o metoda moderna de analiza a calitafii proceselor
termodinamice din masinile si instalatjile termice.

2.3. Vaporii de apa

2.3.1. Notiuni introductive

In tehnic& vaporii de apa sint folositi atit ca agent de lucru (abur
energetic), cit si ca purtator de caldura (abur tehnologic).
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Proprietatile termice ale vaporilor de apa depind de presiune si de
temperatura. La presiuni mici si temperaturi mari (de exemplu, in
componenta gazelor de ardere) vaporii de apa au proprietati apropiate de
cele ale gazelor perfecte. In alte situatii, cind fortele de interactiune
moleculare nu se pot neglija, vaporii de apa au o comportare de gaz real.
Ecuatiile de stare ale vaporilor de apa au forme complicate, cu coeficienti
stabiliti experimental. Ca urmare, proprietatilor termice ale vaporilor de apa
in diferite stari termodinamice au fost determinate experimental.

Vaporii de apa se obtin prin evaporare si prin fierbere.

Evaporarea este un fenomen care se desfasoara la suprafata
lichidului, independent de temperatura la care se afla, dar in legatura cu
presiunea partiala a vaporilor in atmosfera de deasupra lichidului.

Fierberea (sau vaporizarea) este procesul intens de formare a
vaporilor in intreaga masa a lichidului. Fierberea are loc numai daca se
furnizeaza lichidului o cantitate determinata de caldura si daca in lichid
exista nuclee de amorsare a fierberii. Ca nuclee de amorsare servesc
gazele dizolvate in lichid. Bulele de vapori formate pe peretii vasului si Tn
masa lichidului (in jurul nucleelor) se dezvolta si se ridica la suprafata.

Condensarea este procesul de revenire a vaporilor in stare lichida si
se produce cu cedarea caldurii latente de vaporizare catre un agent de
racire sau direct catre mediul inconjurator.

In tehnica, vaporii de apa se obtin in instalatii de cazane de abur,
prin incalzirea apei si fierberea ei la presiune constanta.

2.3.2. Obtinerea vaporilor de apa

Se considera 1 kg de apa ce se afla la o presiune oarecare p1 si la
temperatura t1 = 0,01 °C, ce ocupa volumul masic vi = 10 mdkg si care
este plasat intr-un cilindru Tnchis cu un piston mobil. Starea initiala aleasa
este reprezentata in diagrama p-v prin punctul 1 (fig. 2.22).

Se furnizeaza apei caldura din exterior, mentinindu-se presiunea
constanta prin deplasarea pistonului. Temperatura apei si volumul masic
cresc pina ce in starea 2 incepe fierberea. Asadar, procesul izobar 1-2
reprezinta incalzirea apei pina la fierbere.

Temperatura ts1 la care incepe fierberea si volumul masic
corespunzator v4 depind de presiunea p1 la care are loc fierberea si sint cu

attt mai mari cu cit presiunea este mai ridicata. Experienta arata ca intre
presiunea de saturatie (la care are loc fierberea) si temperatura de saturatie
(la care se desfasoara fierberea) exista o legatura biunivoca: unei presiuni
date ii corespunde o temperatura de saturatie determinata, iar pentru ca apa
sa fiarba la o temperatura data trebuie sa se afle la o presiune care depinde
de aceasta temperatura.

Continuindu-se furnizarea caldurii, apa din cilindru fierbe. Tn timpul
fierberii presiunea p+1 si temperatura de saturatie ts1 se mentin constante, iar
volumul masic al amestecului de apa si de vapori creste pe masura formarii
vaporilor. intr-o stare termodinamic& oarecare 2x din timpul fierberii volumul
masic este vx. Amestecul de apa si vapori, care este numit vapori saturati
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umezi, este caracterizat printr-o marime noua numita titlul vaporilor. Titlul
vaporilor se defineste ca raport intre masa vaporilor formati my si masa
totala a amestecului:

x=m, /(m,+my), (2.149)
unde ma este masa apei din amestec.

p Apa si abur cu parametri supracritici
: Vi Te= 647,30K
Pk= 22,129 MPa
&) = 000326 m3
Pk 3 T vk = 0,00326 m~/kg
t = 374,15°C
Pk = 225,65 kgf/cm?
Api v = 0,00326 m/kgf
P e g2 Abur |
supraincalzit
\
\
\
J 110542
\ LTt
Abur saturat umed \ f, K¥K
\
D, 1142 2%\, NN 4
\ NN
A x=const. B
PA
0 =y v kS g Ve Vsi1 v

Fig. 2.22. Obtinerea vaporilor de apa

Daca se continua furnizarea caldurii sub presiunea p1 constanta,
fierberea amestecului de apa si vapori continua pina ce toata apa se
transforma in vapori. Sfirgitul fierberii, starea 3, se caracterizeaza prin titlul
x3 = 1, presiunea p1, temperatura ts1 si volumul masic vi. Vaporii cu titlul

x3 = 1 se numesc vapori saturati uscati.

Continuindu-se furnizarea caldurii sub presiune constanta si dupa
terminarea fierberii, se observa ca vaporii saturati uscati, la fel ca gazele
reale, se incalzesc peste temperatura de saturatie, intr-un proces 3-4, numit
supraincalzire. Vaporii supraincalziti au aceeasi presiunea p1, temperatura
tgi1 > tgq Si volumul masic vgjq > VY.

La o presiune p2 < pi1, incalzirea apei de la 0,01 °C pina la
temperatura de saturatie, fierberea apei si supraincalzirea vaporilor sint
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reprezentate, pe diagrama p-v, de linia izobara 1-2'-2} -3'-4'. Se
observa ca deoarece tg, <tgq exista relatile v, <vj si v5>v], intrucit
dilatarea apei este mai mica la p2 si ts2 fata de dilatarea la p1 si ts1 si,
respectiv, pentru ca la p2 < p1 vaporii saturati ocupa un volum mai mare.

La o presiune p3 >p4 procesul studiat este 1"-2"-2% -3"-4" si,
evident, vz >V} si v3 <V].

La presiunea critica pk starile 2« si 3k (de inceput si de sfirsit de
fierbere) se suprapun intr-o stare termodinamica critica, notatd K, in care
VK =VK = VK -

Unind intre ele toate punctele care reprezinta starile apei la 0,01 °C,
se obtine izoterma AC, o linie aproape verticala datorita variatiei foarte mici
a volumului masic al apei cu cresterea presiunii. Unind toate punctele de
inceput de fierbere se obfine linia AK, numita curba limita inferioara si
caracterizata prin x = 0. Unind toate punctele ce reprezinta sfirsitul fierberii
se obtine curba limita supericara KB. Pe linia KB se afla vapori saturati
uscati (cu titlul x = 1).

Starea A, in care fierberea apei incepe la temperatura 0,01 °C,
corespunde unei presiuni foarte scazute (circa 610 Pa). Punctul A este numit
punctul triplu al apei.

Diagrama p-v a apei si a vaporilor de apa este impartita de curbele
AC, AKB si de izobara pk in mai multe zone: zona apei (amplasata sub pk,
intre curbele AC si AK), zona vaporilor saturati umezi (aflatd sub curba
AKB), zona vaporilor supraincalziti (situata sub pk si in dreapta curbei KB) si
zona apei si vaporilor supracritici (situata deasupra izobarei pk).

Pe diagrama p-v din fig. 2.22 au fost desenate si izotermele
temperaturilor de saturatie corespunzéatoare presiunilor p1, p2, ps $i pk. in
zona apei si vaporilor supracritici izoterma tk separa conventional apa
supracritica de vaporii supracritici. Se observa ca supraincalzirea vaporilor
saturafi uscati se poate face si fara aport de caldura din exterior, prin
micsorarea presiunii, de exemplu pe izoterma t1. Parametrii punctului triplu al
apei si cei ai punctului critic sint inscrisi pe fig. 2.22.

2.3.3. Parametrii apei si vaporilor de apa

2.3.3.1. Parametrii apei in faza lichida

Parametrii apei si vaporilor de apa se exprima fata de punctul triplu
A (ta = 0,01 °C, pa = 610,8 Pa si va = 103 m%kg) luat ca stare de referinta.
Prin conventie, energia interna, entalpia si entropia agentului aflat la punctul
triplu sint nule:

ua=0,ia=0sisa=0.

Parametrii apei pe izoterma AC (de 0,01 °C, vezi fig. 2.22) se
calculeaza pe baza unei comprimari izotermice de la pa pina la o presiune p1
(starea 1 pe fig. 2.22), si au urmatoarele expresii si valori:

e vi=va=0001m3/kg, (2.150)
deoarece apa este practic incompresibila;
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° Uqg =Uup =0, (2151)
deoarece intr-o transformare izotermica energia interna nu variaza;

o ig=ij—ipa=Au+(p1v1-PaAVA)ZP1Vy, (2.152)
expresie obtinuta prin particularizarea relatiei de definire a entalpiei;

U SA 251:0, (2153)

relatie obtinuta din As = q/ T (expresia variatiei entropiei intr-o transformare
izotermica), in care q = Au + | =0, deoarece Au = 0 conform cu (2.151), iar

I = Ipdv = (0 deoarece variatia volumului este neglijabila conform cu (2.150).

Parametrii apei la o presiune p1 si la o temperatura ts < ts1 (in starea
5, pe fig. 2.22) se calculeaza pe baza analizei procesului de incalzire
izobara 1-5, in care apa primeste cantitatea de caldura:
ts
q:jcpdtchmt5;4,185 ts | (2.154)
0
in care cp este caldura specificda masica la presiune constanta, iar
cpm= 4,185 kJ/(kg K) este caldura specifica masica medie a apei la presiune
constanta.
Energia interna masica a apei intr-o stare 5 se calculeaza din prima
expresie analitica a primului principiu al termodinamicii:
Us =Us —Us =q-l=qg-pq (V5 —Vy). (2.155)
Entalpia masica a apei intr-o stare oarecare se calculeaza din cea
de a doua expresie analitica a primului principiu al termodinamicii
(dg =di - vdp), In care dp = 0, obtinindu-se:
tsq
is =iy + Al =g + J'cpdt. (2.156)
0
Entropia masica a apei intr-o stare oarecare se calculeaza cu relatia
de definitie:

Ts Ts
3 _fdq _ dT
s5—s5—s1—£T—£cp?. (2.157)

Parametrii apei la starea de saturatie, la o presiune p1 (in starea 2,
pe fig. 2.22), se obtin particularizind ts = ts1 in relatiile (2.155), (2.156),
(2.157), si se noteaza cu indicele prim ('):

u'=q =pq(v'=vq); (2.158)
ts1
=g+ jcp dt; (2.159)
0
Ts1
dT
s'= |c,—. 2.160
g P (2.160)

Volumul masic al apei la saturatie este v'.
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Cantitatea de caldura necesara incalzirii apei de la 0,01 °C pina la
fierbere se numeste caldura de incalzire si are valoarea:
tsq
q=i-iy= Jcpdt=4,185 tsq - (2.161)
0

2.3.3.2. Caldura de producere a vaporilor

Caldura necesara pentru ca 1 kg de apa aflata la saturatie sa se
transforme la presiune constanta in vapori saturati uscaii se numeste
caldura latenta de fierbere (vaporizare) si se calculeaza cu prima expresie
analitica a primului principiu al termodinamicii:

r=i"—i'=@U"-u)+ps(V'-Vv)=0+v, (2.162)

in care ¢ =(u"-U') este caldura interna de vaporizare, iar y=pg(v"'—-V’)
este caldura externa de vaporizare. Relatia (2.162) arata ca fractiunea ¢ din
caldura de fierbere este utilizatda pentru invingerea coeziunii dintre
moleculele lichidului, iar fractiunea y este folosita pentru realizarea unui
lucru mecanic de crestere a volumului.

2.3.3.3. Parametrii vaporilor de apa saturati
Pentru ca din apa aflata la saturatie sa se obtina vapori saturati
umezi (cu titlul x < 1) este necesara cantitatea de caldura:
Qy = Xr. (2.163)
Volumul masic al vaporilor saturati umezi este compus din volumul
vaporilor si din volumul apei din amestec:
Vy =XV"+(1=x)Vv". (2.164)
In mod asemanator se deduc relatile de calcul pentru ceilalti
parametri de stare:

iy =i"+Xxr; (2.165)
Uy =iy —Pg Vx =U +X(U"—U"); (2.166)
Sy =8 +xr/Tg =s"+x(s"-8'). (2.167)

Parametrii vaporilor saturati uscati se noteaza cu indicele (") si se
calculeaza cu relatiile (2.165), (2.166) si (2.167) particularizate pentru x = 1:

i"=i"+r; (2.168)
u"=i"—pgVv"; (2.169)
s"=8"+r/Tg. (2.170)

2.3.3.4. Parametrii vaporilor de apa supraincalziti

Starea vaporilor de apa supraincalziti, la fel ca starea oricarui gaz
real, se defineste prin doi parametri independenti determinati experimental -
presiunea si temperatura.

Volumul masic al vaporilor supraincalziti vsi se poate calcula dintr-o
ecuatie de stare, dar, in mod curent, se prefera folosirea tabelelor (vezi
subcapitolul 2.3.4).
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Pentru supraincalzirea vaporilor saturati uscati intr-un proces izobar
este necesara o cantitate de caldura egala cu:
tsi
dsi = [ Cpdt=Cpm (tsi—ts), (2.171)
tS
in care cp este caldura specificd masica a vaporilor supraincalziti, iar cpm
este caldura specifica masica medie, ambele marimi fiind dependente de
temperatura si de presiune.
Entalpia masica a vaporilor de apa supraincalziti este:
isi =1"+dgj =1"+Cpm (tsi —ts) - (2.172)

Energia interna masica a vaporilor supraincalziti se obtine din relatia
de definitie a entalpiei (i = u + pv) si este data de expresia:

Usi =igi —PVs; - (2.173)
Entropia masica a vaporilor supraincalziti se calculeaza cu relatja:
T
Ssi —s"+ j Cpg:S”-l-Cpmm (TF_SSIJ (2174)
TS

2.3.4. Tabele cu proprietatile apei si vaporilor de apa

Pe baza unor masuratori experimentale si a unor cercetari teoretice
au fost determinate valorile numerice ale parametrilor apei si vaporilor de
apa pentru o gama foarte larga de presiuni si de temperaturi. Aceste valori
sint prezentate in tabele de doua tipuri:

o tabele cu proprietatile apei la saturatie si ale vaporilor saturati
uscati (deci starile situate pe curba limitda AKB din fig. 2.22), tabele care sint
ordonate dupa presiune sau dupa temperatura (tabelele 2.1 si 2.2);

e tabele cu proprietatile apei si vaporilor supraincalziti, organizate
in functie de presiune si de temperatura (tabelul 2.3).

Tabelul 2.1.
Proprietatile apei saturate si ale vaporilor de apa saturati uscati in functie de
presiune
p ts Ts | 103v | v i i” r s' s"
b °C K 3/k 3 /kg |kJ/kg | kJ/kg |kJ/k K K
ar m=/Kg | m”/kg g g g kgK |kgK

0,010 |6,92 |280,07| 1,001 |129,0 |29,34|2513 |2484 |0,0154 |8,975
1,000 |99,64(372,79| 1.043 |1,6940 |417.4|2675 |2258 |1,3026 |7,360
100,0 |310,9|548,11| 1,452 10,0180 1407 |2725 |1317 |3.3600 |5,515

221,29(374,1|647,30 | 3,260 [0,0032 (2100 [2100 |00 |4.4296 |4,429
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Tabelul 2.2.
Proprietatile apei saturate si ale vaporilor de apa saturati uscati in functie de
temperatura
t T | ps | 103V | v i i” r| s | s
°C K | bar | m/kg | m?rkg | kiikg |kdikg|kikg| o |1
m=/Kg | m~/kg g g g kgK | kg K

0,010 |273,16 |0,006] 1,0002 |206,3 |0,0006 |2501 |2501 |0,000]9,154
100,0 |373,16 [1,013| 1,0435 |1,673 |419,1 |2676 2257 |1.307|7.354
374,15(647,3 [221,3| 3,260 [0,0032(2100 (2100 (0,0 |4.429|4,429

Pentru vaporii saturati umezi nu exista tabele, proprietatile lor
calculindu-se cu relatiile din subcapitolul 2.3.3.3, in functie de titlul lor x
(determinat experimental) si de parametrii la saturatie, care sint cunoscuti
din tabele.

Tabelul 2.3.
Proprietatile apei si vaporilor de apa supraincalziti
p 0,01 bar & 1,0 bar 5 970 bar
ts=6,96 °C % 15=99,64 °C g -
Tempe. | |=2513 ki/kg < "=2675 kJ/kg « :
ratura v"=129,9 m3kg gg V"=1,694 mé/kg EE -
s"=8,975 kJi(kg K) & s=7,360 kJ/(kg K) -
10°v i s X 10°v i s s 10%v| i s
58 bs
°C | mikg |kikg m—';‘}% « mikg| kiikg ;ka%(  mirkgkJkg Eks%(
0 | 1.0002 | 0.0 |0.00%1,0001 0.1 | 0,000,987 26.2 | 0,00
{4 5

<%
5 R s s B oW e
4

100 | 173300 |2688|9,51% 1695 | 2676 | 7,36 1,031438,8| 1,28
58 b5

L s

S S SETEN IS g A
500 | 359000 |3490 10,9533 3565 | 3488 8,333310,5 3141|5,93
1LY LC4

700 451900 (3931 11,46 4491 | 3929 | 9,33% 15,93 3763 | 6,65
o5 <5

1000 | - | - | - & 5874 4636 | 9,97 22,204557| 7,36
Nota: tabelele 2.1, 2.2 si 2.3 sint extrase din [2.19].

2.3.5. Diagrama T-s a vaporilor de apa

Cunoscind valorile parametrilor vaporilor de apa (asa cum s-a aratat
mai sus) se construieste diagrama T-s a vaporilor de apa, care are aspectul
din fig. 2.23.
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Conform explicatiilor din subcapitolul

v 2.3.3. toate starile de pe izoterma de

% K / p 0,01 °C (curba AC, pe fig. 2.22) au

entropia masica nula (relatia 2.153), iar

o o L in diagrama T-s se reprezintda prin
punctul A.

Starea apei la saturatie la o
— presiune oarecare p1 este reprezentata
de punctul 2, de coordonate temperatura
de saturatie Ts si entropia masica s’.

Fierberea izotermica-izobara
s este reprezentata de linia 2-3, sfirsitul

Y S fierberii 3 avind abscisa s”.

Fig. 2.23. Diagrama T-s Supraincalzirea vaporilor saturati

a vaporilor de apa uscati se reprezinta printr-o curba 3-4,
care aminteste de o curba exponentjala

(izobara gazului perfect in diagrama T-s). Deosebirea dintre izobara

vaporilor de apa supraincalzili si izobara gazului perfect se explica prin

aceea ca vaporii de apa au caldura specifica masica variabila, in timp ce la

gazul perfect aceasta marime este constanta.

Procesele analizate se regasesc la toate presiunile; de exemplu la
p7>p4, oObtinerea vaporilor de apa supraincalziti se reprezinta prin
linia A-1-2"-3"-4",

Prin unirea punctelor ce reprezinta starile de inceput si de sfirsit de
fierbere se obtine curba limitd AKB. in diagrama T-s curba limita AKB are
punctul critic in topul curbei, ca si in diagrama p-v a vaporilor de apa.

Pe ramura inferioara se afla si punctele care reprezinta incalzirea
apei aflate la diferite presiuni.

Pe diagrama T-s se mai traseaza familii de izocore (cu linii
intrerupte) si familii de curbe de titlu constant.

Pe diagrama T-s ariile de sub linia p = const. reprezinta:

e caldura de incalzire q' (sub curba A-2);

e caldura latenta de fierbere r (sub izoterma-izobara 2-3);
e caldura de supraincalzire gsi (sub izobara 3-4).

- r
A=14 qu X

2.3.6. Diagrama i-s a vaporilor de apa (Mollier)

Diagrama i-s a vaporilor de apa prezinta sintetic proprietatile masice
ale acestora, fiind un instrument important pentru studiul masginilor si
instalatjilor cu abur.

Pe diagrama i-s a vaporilor de apa (fig. 2.24) se gasesc:

e entropia masica a vaporilor de apa (pe abscisa);

e entalpia masica a vaporilor de apa (pe ordonata);

e curba limita AKB, cu punctul critic K plasat pe ramura
ascendenta (in stinga) si nu in topul curbei ca pe diagramele p-v si T-s;

e curbe de titlu x = constant;
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e curbe izobare, care in zona vaporilor saturati umezi sint drepte
inclinate, iar in zona vaporilor supraincalziti sint curbe aproape exponentiale
(in concordantd cu explicatile de la diagrama T-s si avind in vedere ca
i =cpl sicp=var.);

e curbe izoterme, care in domeniul vaporilor saturati umezi sint
linii inclinate suprapuse peste izobarele de saturatie, iar in zona vaporilor
supraincalziti sint curbe cu concavitatea spre ordonatele negative si care
tind asimptotic sa devina paralele cu axa absciselor;

e curbe izocore (trasate cu linii intrerupte), care au forma aproape
exponentiala si o pantd mai mare ca a izobarelor.

Fig. 2.24. Diagrama i-s
a vaporilor de apa

Observatie. In domeniul vaporilor umezi entalpia masica ix depinde
liniar de entropia masica sx, agsa cum se constatd daca se elimind marimea
(r x) intre relatiile (2.165) si (2.167), astfel justificindu-se faptul ca in acest
domeniu izotermele (ce se suprapun cu izobarele) sint linii drepte.

Diagrama i-s a vaporilor de apa utilizata in tehnica reprezinta numai
o parte din diagrama completa, si anume partea din dreapta-sus (fig. 2.24),
deoarece vaporii aflati la temperaturi foarte scazute, precum si cei aflati in
apropierea punctului critic nu prezinta interes practic.

2.3.7. Transformarile simple ale vaporilor de apa
Tabelul 2.4

Variatiile energiei interne, ale lucrului mecanic si ale cantitatii de caldura
schimbata in transformarile simple ale vaporilor de apa

Transfor- L L .| Cantitatea de
Variatia energiei interne  |Lucrul mecanic - <
marea caldura
v=const. | AU - (i2 - p2v) - (i1 - p1v) = =0 q=Au
= (i2 - i1) - v(p2 - p1)
_ Au = (i2 - pv2) - (i1 - pv1) = I=q-Au= i
p = const. = (i2 - i1) - p(v2 - v1) =p (v2-v1) 4=f27H
t = const. Au = (i2 - pav2) - (i1 - p1v1) I=qg-Au g=T(s2-s1)
s = const. Au = (i2 - pav2) - (i1 - p1v1) I =Au g=0




-62 -

Deoarece ecuatile de stare ale vaporilor de apa au forme
complicate, studiul transformarilor termodinamice simple ale vaporilor de apa
nu se face analitic, ci pe diagramele termodinamice ale vaporilor, cel mai
des pe diagrama i-s.

Pentru calcule ingineresti se deseneaza transformarile studiate
(izocora, izobara, izotermica sau izentropica) pe diagrame i-s, ca pe
fig. 2.25, si se citesc direct parametrii initiali si finali.

Variatiile entalpiei masice si a entropiei masice se obtin direct pe
diagrama i-s, ca segmente pe axe. Variatia energiei interne, lucrul mecanic
schimbat si caldura schimbatd se calculeaza din relaia de definire a
entalpiei (i = u + pv) si din prima expresie analitica a primului principiu al
termodinamicii (q = Au + I), cu relatiile din tabelul 2.4.

P2 EZ
. 2}

VZ:-V»],
2/

Fig. 2.25. Transformarile simple ale vaporilor de apa

2.4. Notiuni de dinamica gazelor

2.4.1. Procese de curgere. Definitii. Clasificari

Procesele de curgere a gazelor si vaporilor se intilnesc in
numeroase masgini si instalatii termice: turbine cu abur si cu gaze,
compresoare dinamice, ejectoare, schimbatoare de caldura etc.
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. Intr-un  sistem termodinamic
deschis, incadrat de o suprafata de
control (fig. 2.26), intra debitul masic
de gaz m prin sectiunea de intrare I

m si iese acelasi debit prin sectiunea de
4 iesire II. In procesul de curgere
parametrii agentului variaza.

Cind parametrii gazului variaza

suprafata de control in timp, procesul de curgere
Fig. 2.26. Sistem termodinamic este nestationar. Cind parametrii
deschis gazului in Tntreg volumul de control

nu variaza in timp, procesul de
curgere este stationar, situatie des intilnita in practica.

Procesele de curgere se caracterizeaza si prin liniile de curent. Linia
de curent este linia la care tangenta in orice punct are directia vectorului
vitez4. In procese de curgere stationare, linile de curent coincid cu
traiectoriile particulelor de fluid.

Modul de deplasare a straturilor de gaz, adica regimul de curgere,
este caracterizat de o marime adimensionala, criteriul lui Reynolds:

Re=cl/v (2.175)
in care c este viteza medie, | este o dimensiune liniara caracteristica - de
exemplu, diametrul conductei prin care curge gazul - si v este viscozitatea
cinematica a gazului.

Regimul de curgere poate fi:

e laminar, cu Re < 2300, cind liniile de curent sint paralele;

e tranzitoriu, cu 2300 < Re < 10000;

e turbulent, cu Re > 10000, liniile de curent fiind amestecate.

Viteza de curgere c se raporteaza la viteza de propagare a sunetului
in mediul respectiv, notata a, obtinindu-se numarul Mach:

M=c/a. (2.176)

Se aminteste ca de la Fizica se cunoaste ca viteza sunetului
intr-un gaz depinde de parametrii acestuia:

a=,kp/p =kpv =, kRT. (2.177)

In functie de numé&rul Mach se disting curgeri subsonice (cu M < 1),
sonice (cu M = 1) si supersonice (cu M > 1).

Tn procesele de curgere parametrii gazului sint legati intre ei prin legi
fizice: legea continuitatii; legea conservarii energiei etc. Legile fizice sint
concretizate printr-o serie de ecuatii: ecuatia continuitatii curgerii, ecuatia
conservarii energiei (a treia expresie analitica a primului principiu al
termodinamicii), ecuatia conservarii impulsului etc.

Ecuatia continuitatii arata ca, in procese de curgere stationare,
debitul masic m este acelasi in orice sectiune:

m=Ac/v, (2.178)

in care A este aria secfiunii, iar v este volumul masic al gazului.
Logaritmind relatia (2.178) si diferentiind rezultatul logaritmarii, se
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obtine forma diferentiala a ecuatiei continuitatii curgerii stationare:

dv. dA dc

—_— =t

v A c

Ecuatia conservarii energiei are forma stabilitd la studiul primul

principiu al termodinamicii:

dg=di+d(c?/2)+d(gh)+dl; . (2.79)
Relatia (2.79) este numita forma termica a ecuatiei conservarii energiei, iar
notatjile sint cele cunoscute (vezi subcapitolul 2.2.3.3.). Forma mecanica a
ecuatiei conservarii energiei in procese de curgere, cunoscuta sub numele
de legea Iui Bernoulli, se obtine prin particularizarea formei termice pentru
procese izotermice lipsite de schimburi de caldura si de lucru mecanic:

d(p/p)+d(c?/2)+d(gh)=0, (2.180)
in care p = 1/ v este masa volumica.

(2.179)

2.4.2. Procese de curgere adiabatice

De regula, curgerea prin conducte sau prin diferite parti ale masinilor
si instalatiilor termice (ajutaje, difuzoare, canale intre paletele rotorice,
supape, dispozitive de laminare etc.) se considera adiabatica. Ipoteza se
justifica prin aceea ca, datorita izolatiei termice si intervalului mic de timp n
care gazul este in contact cu organele de masina respective (vitezele de
curgere fiind mari), schimbul de caldura cu mediul inconjurator este negli-
jabil. Pentru curgeri adiabatice reversibile (q = 0, dq = 0), orizontale (dh = 0)
si in care nu se schimba lucru mecanic (dlk = 0) ecuatia (2.79) devine

di+d(c?/2)=0, (2.181)
sau, dupa integrare:
iy —ip = (c5 —c?)/2. (2.182)
Marimea
i*=i+c2/2=u+pv+c?/2 (2.183)

se numeste entalpie frinata si reprezintd energia unui curent de gaz.
Atributul ,frinatd” marcheaza faptul ca energia cinetica a curentului de gaz
se transforma, prin oprirea curgerii (frinare totald), in alte forme de energie -
in energie potentiala de presiune si in energie interna - forme cuprinse in
notiunea de entalpie.

Asadar, in curgerea adiabatica reversibila orizontald entalpia de
frinare (numita si entalpie totalda) ramine constanta. Variatia energiei cinetice
in procesul analizat se datoreste variatiei entalpiei curente a gazului (numita
si entalpie momentana).

Procesele de curgere adiabatice reversibile orizontale pot fi
accelerate sau frinate. (fig. 2.27). Pe diagrama i-s se observa ca, in
concordanta cu principiul al doilea al termodinamicii, procesele de curgere
analizate se desfasoara numai in sensul in care entropia creste, sau,
teoretic, ramine constantd (s2 = si1). Se disting trei tipuri de procese,
prezentate mai jos.
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i curgere franata

cu cresterea curgere franata
[ presiunii__ cu scaderea
L presiunii R
~|32>|:L| \s\\\\\\
25 —(© Q;)'\ <Gy AN
2 ,}0 Po<P
Y \\
2
®
1 [ ]
‘ curgere
@Q\ accelerata
4‘7; \ Qr/\: C2 >C1
S i P2<Py
.
? ' | S

Fig. 2.27. Procese de curgere adiabatice reversibile

e Curgerea gazului este accelerata (c2 > c1) atunci cind, conform
ecuatiei (2.181), entalpia lui se micsoreaza. Starea finala a unui asemenea
proces de curgere se plaseaza n zona A (fig. 2.27) - in dreapta izentropei s1
si sub izentalpa ir. In aceastd zon& presiunea scade intotdeauna, p2 < p+. In
zona A a diagramei se gasesc procesele de curgere din ajutaje.

e C(Cind starea finald se plaseaza in dreapta izobarei p1 (adica
atunci cind p2 < p1) si deasupra izentalpei i1 (zona B), curgerea gazului este
frinatd, cu toate c& se produce o scadere a presiunii. In aceste procese de
curgere energia disipata prin frecari este atit de mare, incit depaseste lucrul
mecanic tehnic produs prin micsorarea presiunii. Ca urmare, cz < c1.

e Curgerea frinata se produce cu cresterea presiunii numai atunci
cind micsorarea energiei cinetice este atit de mare incit depaseste energia
disipata prin frecari. In diagrama i-s starile finale ale proceselor de curgere
frinata se plaseaza deasupra izobarei p1 si in dreapta izentropei s1 (zona C).
In concordanta cu relatia (2.182), micsorarea energiei cinetice prin frinarea
curentului conduce la cresterea entalpiei sale. in aceastd zona se plaseaza
curgerile prin difuzoare.

2.4.3. Parametri frinati
In studiul proceselor de curgere, alaturi de parametrii curenti ai
gazului, se folosesc si parametrii frinati.
Entalpia frinata a fost definita in subcapitolul precedent:
*=i+c?/2. (2.183)
Plecind de la expresia variatiei entalpiei gazului perfect (di=c,dT)



- 66 -
se defineste temperatura frinata:
T*=i*/c, =T+c?/(2c,), (2.184)

in care caldura specifica masica cp este constanta.
Procesul de frinare a gazului fiind adiabatic, din ecuatia transformarii
adiabatice

T p(k’”’k =const. (2.109)
rezulta presiunea frinata:
enk/(k=1) 2 \K/(k=1)
T c
p*=p( j =p[1+ J . (2.185)
T 2¢c, T

2.4.4. Curgerea adiabatica prin ajutaje

2.4.41. Introducere. Definitie

Ajutajul este un organ de masina folosit in constructia turbinelor si a
ejectoarelor. Ajutajul reprezinta un canal profilat in care curentul de gaz se
accelereaza. In interiorul ajutajului energia potentiald a curentului de gaz
(energia termica si energia potentiala de presiune) se transforma in lucru
mecanic efectiv. Cum la curgerea prin ajutaje nu se transmite lucru mecanic
tehnic catre exterior, lucrul mecanic produs creste energia cinetica
(accelereaza gazul). Transformarea descrisa are loc atunci cind presiunea
scade, deci cind in ajutaj are loc o destindere (fig. 2.27).

2.4.4.2. Curgerea adiabatica printr-un ajutaj convergent
Fie ajutajul convergent orizontal din fig. 2.28. Urmarindu-se ca
notatiile folosite acum sa coincida cu

P1<Po

0 notatiile folosite mai departe la studiul

¢ >% turbinelor, se noteaza cu indicii ,0” si ,1”

DO\~Q<(<<<41 S toate marimile caracteristice stéarilor din

o™ — sectiunea Ao de la intrare in ajutaj si din

To"‘ """" T T"T sectiunea A1 < Ao de iesire din ajutaj. La

Mg P trecerea gazului prin ajutaj presiunea

h ‘0’% T h scade de la po la p1, iar viteza creste de

0 1o fo v la co la c1. Procesul de curgere adiaba-
A A i1 tica este reprezentat pe figura 2.29.

0 1 Curgerea adiabatica fara frecari

este un proces izentropic ce se repre-
Fig. 2.28. Ajutaj convergent zintd pe diagramele i-s si p-v prin
orizontal izentropa 0-1t si prin adiabata 0-1x.

in procesul de curgere adiabatica

cu frecare lucrul mecanic consumat pentru finvingerea frecarilor (ce

reprezintd o fractiune din lucrul mecanic produs prin destindere) se

transforma in caldura, ce se inmagazineaza in gaz, marindu-i entalpia de la

i1t la i1 > irt. Procesul de curgere cu frecare este reprezentat pe diagramele i-
s si p-v prin curbele 0-1.
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Fig. 2.29. Procesul de curgere intr-un ajutaj convergent

Pe diagrama p-v aria cuprinsa intre adiabata 0-i1, izobarele po Si p1
si axa ordonatelor reprezinta lucrul mecanic produs in procesul de curgere
fara frecare:

1t

ig —i1 =—[vdp = (cf —c§)/2. (2.186)
0

Relatia (2.186) permite calcularea vitezei gazului la iesirea din ajutaj
in procesul de curgere teoretic:

Cyp = 12(ig —i1)+CF - (2.187)

Relatia (2.187) este utilda in cazul vaporilor de apa, pentru care
exista diagrame i-s. In cazul gazelor relatia (2.187) se modifica prin
introducerea parametrilor de stare p, v si T. Pentru aceasta, se inlocuieste
caderea de entalpie (io - i1) prin expresia:

io—i1:Cp(To—T1)=CpT0(1—T1/T0), (2188)
in care pentru caldura specifica masica la presiune constanta se foloseste
relatia:

cp =Rk/(k-1), (2.189)
dedusa dintr-un sistem format din relatia lui Robert Mayer si din raportul
caldurilor specifice, iar pentru raportul temperaturilor se foloseste relatia:

(k-1)/k
[l] _ (&] , (2.190)
To Po

obtinuta din ecuatia transformarii adiabatice.
Raportul presiunilor de la iesirea si intrarea Tn ajutaj se noteaza
V=p1/p0 (2191)
si se numeste raport de destindere al ajutajului.
Introducind relatiile (2.191), (2.190), (2.189) si (2.188) in expresia
vitezei gazului la iesirea din ajutaj (2.187), se obtine expresia:



Cit :\/ZﬁRTO (1—v<k*1)’k)+c§, (2.192)

sau

Crt :\/2%% Vo (1—v("*1)”‘)+c(2J : (2.193)

Debitul masic de gaz in sectiunea de iesire din ajutaj se calculeaza
din ecuatia de continuitate a curgerii stationare:
rh:A1 C1t/V1 ) (2178)
in care volumul masic v1 al gazului la iegirea din ajutaj se determina din
ecuatia procesului adiabatic si are expresia:

—1/k
Vi=Vg—————— =V V . (2194)
(P1/po)"’*
Introducind expresiile (2.193) si (2.194) in relatia debitului masic de

gaz (2.178), aceasta devine:

m = A11/k \/2 k p0v0(1—v(k’1)/k)+cg, (2.195)
Vo v k-1

sau, introducind volumul masic vo si raportul v sub radical, debitul are

expresia:

m:A1\/2—kk1p_°(v2“<—v<k+1)“‘)+c§v02v2”‘. (2.196)

in continuare se observa cad in relatia vitezei (2.187) termenul
corespunzator energiei cinetice a gazului la intrarea in ajutaj c% /2 este mult

mai mic decit caderea de entalpie (io - i1t), astfel ca poate fi neglijat. Ca
urmare, expresia debitului de gaz la iesirea din ajutaj devine:

= Aq |2 PO (27K _ (ke lk ] (2.197)
k-1 Vo

Relatia (2.197) arata ca, pentru parametri la intrare constanti, debitul
prin ajutaj este o functie de raportul de destindere, m =f(v).

Functia de debit prezintda un maxim pentru o valoare critica a
presiunii de la iesirea din ajutaj p1 = per, céreia ii corespunde un raport de
destindere critic:

Ver =Pier /Po - (2.198)

Raportul de destindere critic se determina prin anularea derivatei
partii variabile din relatia (2.197):

i(VZ/k _V(k+1)/k)
dv
si are forma finala:

o /K1)
vcr=( ] . (2.200)

Ev@—k)’k ——k:1v1/k =0 (2.199)

k+1
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Pentru gazele biatomice (aer etc.) ver = 0,528; pentru gazele triatomice
(vapori de apa supraincalziti) ver = 0,546.

La regimul critic de curgere, pentru v = ver, €xpresia vitezei la iesirea
din ajutaj este:

Cier =2 PoVo (2.201)
+1
expresia volumului masic al gazului este:
Vaer = Vo ((k+1)/2)VD (2.202)
iar expresia debitului masic maxim este:
2/(k-1)
Minax = A Jzﬁs—g(é] . (2.203)

In expresia vitezei critice (2.201) se exprim& produsul povo in functie
de p1er Si de vier. Marimea po se obtine din relatia (2.198):
Po =Picr / Ver - (2.204)
Méarimea vo se obtine din ecuatia transformarii adiabatice scrisa intre
starile 0 si 1cr gi are forma:

Vo = Vior vark (2.205)
Dupa citeva calcule algebrice se obtine:
Cicr =+ KP1er Vier =acr =4 KR Ty, (2.206)

adica, la regimul critic de curgere (v = ver), cind debitul de gaz prin ajutaj este
maxim, viteza maxima a gazului este egala cu viteza sunetului In gazul cu
parametri critici.

Pp=co nst. Reprezentarea grafica a
— ecuatiei debitului (2.197) pentru
po =const. este data in fig. 2.30,

in care curba ABO este calculata,
iar linia adaugatda BC a fost

m

determinata

02 04
curgere

09
curgere

supracritica

subcritica

Fig. 2.30. Variatia debitului
intr-un ajutaj convergent

experimental. Se
observa ca odatd cu scaderea
raportului presiunilor in intervalul
vor £v<1 debitul creste pina la

valoarea maxima. Pentru intervalul
0<v<v, debitul calculat se

micsoreaza pina la anulare, dar
debitul determinat experimental se

dovedeste constant si egal cu m,, , situindu-se pe linia BC.
Neconcordanta dintre teorie si practica este explicatd in continuare.

O scadere a presiunii in mediul de la iesirea din ajutaj se transmite pina la
sectiunea 1 ca o perturbatie de joasa presiune, cu o viteza egala cu viteza
sunetului ,a@” Tn mediul respectiv. Cit timp viteza undei de presiune este mai
mare decit viteza de curgere (a > c1), aceasta unda soseste in sectiunea de
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iesire din ajutaj cu viteza relativa w = a - c1, astfel ca in sectiunea 1 a
ajutajului se gaseste in permanenta presiunea pi1. Ca urmare, cind
presiunea p1 si raportul v scad, atunci viteza c1t i debitul m cresc pina la
valorile critice. La p1cr viteza relativa de propagare a undei de joasa presiune
este nula (w = 0). Din acest moment, orice micsorare ulterioara a presiunii in
aval de iesirea din ajutaj nu modifica presiunea p1cr stabilitd Tn sectiunea 1.
Deci, viteza de iegire c1cr i debitul maxim de gaz m., nu se modifica.

Asadar, exista mai multe regimuri de curgere:
e pentru v=vg $ipentru pq=p4, regimul de curgere este critic;

e pentru ve(vg,1], regimul de curgere este subcritic, situatie in

care presiunea la iesirea din ajutaj este egala cu presiunea mediului si mai
mica decit valoarea sa critica;
e pentru vel[0, v, ) regimul de curgere este supracritic, situatie in

care presiunea la iesirea din ajutaj este egala cu valoarea sa critica, oricit
s-ar micsora presiunea; destinderea gazului iesit din ajutaj continua liber in
afara acestuia.

2.4.5. Profilul ajutajelor
Profilul longitudinal al unui ajutaj este dat de o relatie dedusa din
ecuatia diferentiald a continuitatii curgerii stationare:
dA dv dc
A v ¢’
adica sectiunea ajutajului se micsoreaza sau creste dupa cum dv/v < dc/c
sau dv/v > dc/c.
Pentru explicitarea relatiei (2.227) se calculeaza mai intii dv/v si dc/c
in functie de parametrii de la intrare si de raportul de destindere v = p / po.
Din ecuatia transformarii adiabatice aplicata procesului de curgere si
scrisa sub forma:

(2.207)

1/k
v=vp (P_o] —vov VK, (2.208)
p
prin logaritmare se obtine:
Inv=Invg —% Inv. (2.209)
Prin diferentierea expresiei (2.209) rezulta:
d—V:—ld—V. (2.210)
v k v
Introducind raportul v = p/po (in locul raportului v = p1/po) in ecuatia

vitezei la iegirea din ajutaj (2.192) si tinind seama ca c? >> cg, se obtine

viteza gazului intr-o sectiune oarecare a ajutajului:

c=Dgy 1- vk (2.211)

in care
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Dy=. |2 Po
k—1V0

este partea constanta din expresia vitezei:
Prin logaritmarea expresiei (2.211), se obtine:

Inc =InDg +%In (1= v=7Ky. (2.212)
Ultima expresie se diferentiaza si se obtine:

dc_ k-1 _dv (2.213)

c 2k V1/k v

Acum se introduc expresiile (2.210) si (2.213) Tn relatia variatiei
sectiunii ajutajului (2.207) si dupa citeva calcule rezulta:
1/k
dA _(krtv=2v ", Evyy (2.214)
A 2kv(vik—y) Fy
Se observa ca, deoarece v < 1 si 1/k < 1, intotdeauna v'%> v, deci
F, > 0. Ca urmare, semnul variatiei sectiunii dA depinde numai de semnul
expresiei E, si de semnul lui dv. Solutia ecuatiei E.(v) = 0 este:

5 K/
V= (mj = VCr , (2.200)

adica exact expresia gasita din condifia ca debitul ce tranziteaza prin ajutajul
convergent sa fie maxim. Analiza expresiei E, aratd ca E, < 0 pentru
v < ver i, evident, E, > 0 pentru v > ver.

Tn lungul ajutajului raportul v scade de la 1 cétre 0, deci dv < 0.

Pe baza celor de mai sus se stabilesc urméatoarele concluzii:

e pentru v > ve rezultd dA < 0, sectiunea scade si deci profilul
ajutajului este convergent;

e pentruv = ver rezultd dA = 0, sectiunea ajutajului este minima;

e pentru v < v rezultd dA > 0, deci sectiunea ajutajului creste si
profilul ajutajului este divergent.

In final, rezultd ca pentru continuarea destinderii gazului intr-un
ajutaj peste starea critica (pina la valori p < per) ajutajul convergent trebuie
completat cu un tronson cu profil longitudinal divergent.

2.4.6. Ajutajul convergent-divergent

Pentru a folosi cit mai complet energia disponibila a gazului si a
obtine o viteza de curgere supersonica se utilizeaza ajutaje convergent-
divergente, numite si ajutaje Laval (fig.2.31).

Ajutajul este compus din doua tronsoane, primul convergent iar al
doilea divergent, unite ntre ele pe sectiunea minima (critica).

Intr-un ajutaj convergent-divergent viteza din sectiunea minima are
valoarea critici, egald cu viteza sunetului in gazul cu parametri critici. In
avalul sectiunii minime viteza creste, in timp ce debitul se mentine constant
si egal cu valoarea maxima, fiind dat de relatia (2.203) dedusa anterior.
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Fig. 2.31. Ajutajul convergent-divergent

2.4.7. Curgerea cu frecare prin ajutaje

In procesul real de curgere a gazului printr-un ajutaj are loc un
consum de energie sub forma lucrului mecanic utilizat pentru Tnvingerea
frecarilor interne (Intre particulele ce compun gazul) si a frecarilor externe
(intre gaz si peretii ajutajului). Lucrul mecanic de frecare se regaseste in gaz
sub forma unei cantitati echivalente de caldura deoarece, in ipotezele
admise, gazul nu schimba caldura prin peretii ajutajului. Ca urmare,
destinderea reala este tot un proces adiabatic, dar nu izentropic. La sfirsitul
destinderii reale pina la presiunea p1 entalpia masica a gazului i1, entropia
masica s+ si volumul masic vi+ sint mai mari ca la sfirsitul destinderii
teoretice. Pe fig. 2.29 destinderea reala in ajutaj este procesul 0-1.

Pe fig. 2.29 se observa ca diferenta de entalpie masica prelucrata in
ajutaj intr-un proces cu frecare este h = io - i1 si este mai mica decit Intr-un
proces teoretic desfasurat intre aceleasi presiuni si, ca urmare, viteza reala
este mai mica decit viteza teoretica:

cq =v2(ip —ir) <v2(ig —iy), cr<Cy. (2.215)
Caderea reala de entalpie h nu poate fi determinata practic si, de
aceea, se prefera exprimarea vitezei reale in functie de viteza teoretica:

C1 =@ C1t, (2.216)
in care @ este un coeficient de pierderi de viteza in ajutaj, numit simplu
coeficient de viteza.

Coeficientul de viteza se determina experimental; depinde de
calitatea suprafetei interioare a ajutajului si de viscozitatea agentului, si are
valori intre 0,95...0,98.

2.4.8. Curgerea adiabatica prin difuzoare

Difuzorul este un canal profilat in care presiunea curentului de fluid
creste pe seama micsorarii vitezei (a energiei cinetice). Deci, difuzorul este
un organ de magina care actioneaza in sens invers fata de ajutaj.
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Aplicind procesului de curgere prin difuzor ecuatia conservarii
energiei (2.78) si particularizind-o ca la studiul ajutajelor se obtine relatia
iy+c?/2=iy+c3/2=if =i,
din care rezulta:
hiy =i —iy = (c? —¢3)/2, (2.217)
care aratd ca marirea entalpiei este egala cu micsorarea energiei
; cinetice a gazului.

Cresterea teoretica a presiunii
(in absenta frecarilor) se face, intr-
un proces izentropic 1-2:, cu o
variatie minima a energiei cinetice
(fig. 2.32).

Cresterea reala a presiunii
intr-un difuzor (in cazul curgerii cu
frecari) pina la o valoare finala p2
este un proces ireversibil (1-2) si
necesita o diferenta de entalpie mai
mare decit in cazul curgerii teoretice
si deci viteza finala cz < cat.

|
%
12

2
c2f/2

iz*

h12f

i :

ey % Se constatd ca procesul de
Fig. 2.32. Curgerea adiabatica curgere adiabatica printr-un difuzor
intr-un difuzor este o frinare partiala a curgerii.

2.4.9. Laminarea fluidelor

Laminarea gazelor si vaporilor este un proces ireversibil care se
produce la curgerea acestor fluide prin sectiuni de trecere strangulate aflate
pe conducte: robinete deschise, diafragme etc.

Pentru ca debitul de fluid sa treaca prin sectiunea strangulata, viteza
sa trebuie sa creasca. Marirea energiei cinetice se produce treptat, pe
seama micsorarii energiei potentiale de presiune (a presiunii) si prin
micgorarea entalpiei (fig. 2.33). in sectiunea minima viteza are valoarea
maximé, iar presiunea si entalpia au valorile minime. Tn avalul sectiunii
strangulate are loc o recuperare a energiei cinetice, proces in care
presiunea si entalpia cresc treptat, in timp ce viteza scade. Din cauza
frecarilor presiunea restabilita in avalul sectiunii minime este inferioara
presiunii p1 din amonte.

Datorita dimensiunilor mici ale organului de strangulare schimbul de
caldura (inclusiv caldura de frecare) dintre fluid si mediu este neglijabil, ceea
ce confera laminarii un caracter adiabatic.

In conditiile curgerii adiabatice (dq = 0) si orizontale (dh = 0) si
deoarece nu se transmite lucru mecanic tehnic Tn exterior (dlt = 0), ecuatia
conservarii energiei (2.79) are expresia:

iy —ip = (c3 —c?)/2. (2.182)
in situatiile practice uzuale, cu toatd cresterea volumului masic ca urmare a
micsorarii presiunii Tn urma trecerii prin sectiunea strangulata, viteza nu
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variaza semnificativ (c1 = c2). Ca urmare, relatia (2.182) devine:

i1=i2,

(2.218)

adica laminarea este un proces izentalpic.

TR R
V1 H %I—A
| Ll U K
1] | 2

P1
P2
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Fig. 2.33. Laminarea gazelor
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Pentru gaze perfecte di = cpdt iar cp = const., rezultind T1 = T2, deci

laminarea este si un proces izotermic.

In timpul laminérii gazelor reale sau vaporilor temperatura scade,
ramine constanta sau creste, in functie de actiunea fortelor intermoleculare.
Pentru fluidele reale exista o stare particulara, numita punct de inversiune, la
care prin laminare temperatura (numita temperatura de inversiune, notata T;)

nu se modifica

A

Fig. 2.34. Laminarea vaporilor de apa

(Ti = T+ = T2). In procesele in care T1 < Ti, prin laminare

[ p
1 Py
i=const. 3/ £ AL/

temperatura fluidului scade. Daca
T4+ > Ti, prin laminare temperatura
creste.

Exemplu. Pentru vaporii de
apa temperatura de inversiune este
Ti = 4000 °C. Ca urmare, indiferent
de starea initiala, prin laminare
temperatura vaporilor de apa scade.

Reprezentarea  grafica a
laminarii  vaporilor de apa in
diagrama i-s (fig. 2.34) arata ca
dintr-o stare de vapori saturati umezi
1 (cu p1, t1 si x1) se poate ajunge

intr-o stare 2 de vapori supraincalziti (cu p, <pq si ty <tq). Supraincalzirea
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vaporilor saturati umezi prin laminare sta la baza determinarii experimentale
a titlului si entalpiei vaporilor saturati umezi cu aparatul numit calorimetru de
laminare [2.9].

2.4.10. Interactiunea corpurilor cu fluide in migcare
2.4.10.1. Producerea fortei prin interactiunea
unui fluid in migcare cu un corp
Fie un fluid in miscare ce interactioneaza cu un corp solid. Se
fnconjoara regiunea in care se afla corpul cu o suprafata de control.
Teorema impulsului pentru masa de fluid cuprinsa in suprafata de
control se scrie sub forma

= d(mc)
2Fext == g (2.219)

adica suma tuturor forelor exterioare ce actioneaza asupra fluidului este
egala cu variatia impulsului acestuia in unitatea de timp. Fortele exterioare

sint greutatea é:mg a fluidului din interiorul volumului inconjurat de

suprafata de control, rezultanta ZIEp a fortelor de presiune exercitate de

fluidul din exterior pe suprafata de control si forta IEC_f cu care corpul solid
actioneaza asupra fluidului (forta egala ca modul si de semn contrar cu forta
IEf_C cu care gazul actioneaza asupra corpului).
Din ultima relatie se obtine forta pe care fluidul o exercitd asupra
corpului solid (notata, in continuare, cu F):
F=G+XF, + (- ) =mg+XF, +m(cy - ¢3), (2.220)

in care termenul | =mc reprezinta impulsul in unitatea de timp.

Fluidul in miscare produce o forta asupra corpurilor intilnite n trei
moduri: prin actiune, prin reactiune si prin efect de aripa portanta.

2.4.10.2. Forta de actiune

Se numeste forta de actiune forta produsa asupra unui corp ca
rezultat al lovirii lui de catre un fluid venit cu viteza. Forta de actiune se
datoreste impulsului pozitiv 1.

in continuare, se determina forta de actiune produsa in doua cazuri
particulare (fig. 2.35). In ambele cazuri suprafata de control se alege in jurul
corpului lovit, astfel Incit sectiunea de iesire din ajutaj sa se afle in afara
suprafetei de control. Ca urmare, volumul de control se afla intr-o zona din
spatiu cu presiune constanta, ceea ce conduce la o rezultanta nula a fortelor
de presiune, Zlép =0. Greutatea G este 0 forta paralela cu peretele plan si

nu interactioneaza cu acesta.
Dupa ciocnirea cu peretele plan fluidul se imprastie simetric, deci

Tz = §62 dm=0. Astfel, forfa de actiune asupra peretelui plan este:
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F=1ly=mdcy, (2.221)

fiind dirijata in sensul si
pe directia vectorului

impuls T1, deci pe

directia vitezei ¢4 .

Fig. 2.35. Producerea
fortei de actiune prin
lovirea unui perete plan
si prin lovirea unei placi

concave

Prin lovirea unei placi concave fluidul este deviat cu 180°. Neglijind
pierderile prin frecari, se gaseste C, =-C4. Se mentine constatarea ca

Zlfp =0 si se observa ca forta G nu intervine daca miscarea fluidului este

orizontala (sau, in cazul curgerilor neorizontale, G se neglijeaza deoarece
este foarte mica Tn comparatie cu componenta fortei de actiune datorata
variatiei impulsului). Rezulta ca forta de actiune are expresia:
F=m(cy—Cy)=2mcy. (2.222)
Prin intoarcerea fluidului cu 180° se obtine o forta de actiune maxim posibila.

Forta de actiune care apare atunci cind fluidul loveste paletele
rotorice ale turbinelor este forta care invirte rotoarele si care realizeaza
lucrul mecanic transmis prin arbore la utilizare.

Ca urmare, in constructia turbinelor se doreste realizarea intoarcerii
fluidului cu 180°. Conditia nu poate fi indeplinita riguros, deoarece ar
insemna ca intrarea si iesirea fluidului din canalele dintre palete sa se faca
pe directii tangente la discurile rotorului, ceea ce nu este posibil tehnic.
Apropierea practica de situatia ideala se realizeaza prin adoptarea unei
forme concave a sectiunii transversale a paletelor turbinelor cu abur si cu
gaze (vezi paragraful 6.8.1).

In legaturd cu producerea fortei prin actiune trebuie subliniat ca in
procesul lovirii corpurilor de catre fluidul in miscare presiunea fluidului
ramine constanta.
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2.4.10.3. Forta de reactiune

Un fluid care paraseste cu viteza
un corp exercita asupra acestuia o forta,
numita fortd de reactiune. Forta de

W.
! reactiune se datoreste impulsului negativ

Tz si are sensul opus vitezei de iesire.
In cazul unei rachete care se
Fig. 2.36. Producerea deplaseaza orizontal (fig. 2.36) se
fortei de reactiune considera o suprafatd de control care

inconjoara racheta si se deplaseaza
odata cu aceasta. Aplicind relatia (2.220) se gaseste lep =0, T1 =0 si

F oy =iy, (2.223)

in care viteza este notata cu w deoarece este o viteza relativa (in raport cu
metalul rachetei).

2.4.10.4. Efectul de aripa portanta

Aripa portanta este un corp care datorita profilului sdu caracteristic
este supus actiunii unei forte normale pe viteza relativd a mediului. Aripa
portanta are o fatd convexa numita extrados E si o fata concava sau plana
numita intrados | (fig. 2.37).

+AW R

-Ap Z 2
% f
E Fig. 2.37.

Principiul aripii

R
£ - X portante

Datorita formei convexe a extradosului, pe aceasta parte a aripii are
loc o indesire a liniilor de curent din sectiunea de trecere, insotita de o
crestere a vitezei (deci a energiei cinetice) si de o scadere a presiunii (a
energiei potentiale de presiune).

Diferenta dintre presiunile de pe intrados si de pe extrados da fora
portanta R; ce este perpendicularéa pe viteza medie w- a fluidului
neperturbat si este proportionala cu patratul vitezei (cu energia cinetica):

R, =kAw2/2=c,Apw2 /2, (2.224)
in care c: este coeficientul de portanta (determinat experimental), p este
masa volumica a fluidului si A este suprafata aripii.

Simultan cu for{a portanta R; apare, din cauza frecarilor si a devierii
curentului de fluid, si o forta Rx de rezistenta la inaintare. For{a de rezistenta
la inaintare este paralela cu viteza si este proportionala cu patratul vitezei:
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R, =Cy Apw2 /2, (2.225)
in care cx este coeficientul de rezistenta la naintare.
Forta rezultanta §:§Z+§X face cu forta Iiz un unghi A a carui

valoare este data de relatia

tgh =Ry /R, =cy/c, =p, (2.226)
in care y este numit coeficient de finete al profilului si are caracterul unui
coeficient de frecare.

Se defineste coarda profilului ca o dreapta conventionala care
uneste extremitatile profilului, sau ca dreapta tangenta la intrados.

Unghiul & dintre viteza fluidului si coarda profilului se numeste unghi
de atac si este un parametru de care depind coeficientji cz, cx si py definiti mai
sus si de care depinde comportarea profilului. La cresterea unghiului de atac
0 se accentueaza devierea liniilor de curent si creste ¢z, dar si cx. Cresterea
coeficientului c; cu cresterea unghiului de atac 6 are loc pina la o valoare
maxima, care se obtine la un unghi &q4, cind se atinge viteza sunetului Tn
toate punctele extradosului si cind incepe desprinderea liniilor de curent de
pe extrados, ceea ce conduce la scaderea brusca a lui cz.

}

Fig. 2.38. Efectul de aripa Fig. 2.39. Efectul de aripa portanta
portanta la turbomotoare la turbomasini generatoare

La turbine forfa portanta R produsa asupra paletelor mobile da o
componenta tangentiala R:, care produce invirtirea rotorului (fig. 2.38).
Pentru ca Rt sa fie cit mai mare trebuie ca R sa fie cit mai aproape de R,
adica u (coeficientul de finete al profilului) trebuie sa fie cit mai mic.

La turbomasinile generatoare (compresoare si pompe) curentul de
fluid produce asupra profilului forfa R, iar profilul actioneaza asupra fluidului
cu o forta egala si de semn contrar R* = -R (fig. 2.39). Forta R* da o
componenta axiala Ra care impinge fluidul in lungul masinii, si deci produce
marirea presiunii. Pentru ca Ra sa fie cit mai mare trebuia ca R* sa fie cit mai
mare, ceea ce impune un coeficient y de finete al profilului cit mai mic.

Asadar, turbomasinile au nevoie de palete cu coeficient de finete u
cit mai mic, deci au nevoie de profile subtiri (cu cx cit mai mic).
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2.4.11. Teorema momentului cinetic

Fig. 2.40. Schema pentru teorema
momentului cinetic

Fie o mas& m de fluid ce trece prin rotorul unei turbomasini. In
sectiunea de intrare viteza absoluta a fluidului este c4 iar in sectiunea de

iesire Cp, f si r, fiind vectorii de pozitie ai punctelor 1 si 2. Marimea
moment cinetic - numita si momentul impulsului - se defineste prin relatia

Mgn = x(mc). (2.227)

Din studiul Mecanicii se stie ca variatia momentului cinetic al unui
corp in unitatea de timp este egala cu suma momentelor exterioare aplicate
corpului - enunt cunoscut ca teorema momentului cinetic:

Mext = Fp x (M Co)— Fy x (M C4) = M(F, xCp — Fy xCq) (2.228)
Toate momentele sunt exprimate fata de un punct situat pe axa masinii.

La rotoarele turbomasinilor momentul exterior este momentul de la
rotor la fluid. Datorita simetriei axiale a curgerii (pe toate suprafetele
cilindrice coaxiale cu rotorul parametrii sunt constanti) foriele de greutate si
cele de presiune ce actioneaza asupra fluidului nu produc momente fata de
axa masinii. In aceasta situatie teorema momentului cinetic se scrie:

My = m(Fy x Gy — F xCq) (2.229)

Momentul cu care fluidul actioneaza asupra rotorului este egal si de
semn contrar cu momentul exterior:

Mg = My =M (F xCq — T, xCy) (2.230)

In studiul compresoarelor si pompelor centrifuge (masini la care
fluidul primeste energie din exterior) se lucreaza - prin traditie - cu relatia
(2.229) a momentul transmis de rotor fluidului. Acest moment provine de la
motorul de antrenare.

Relatia (2.230) se aplica la turbinele termice si hidraulice si da
momentul ce se transmite, prin arbore, la utilizator.

2.5. Transmiterea caldurii

2.5.1. Introducere. Definitii. Moduri simple de transmitere a caldurii

Transmiterea caldurii este fenomenul natural de schimb de energie
intre corpuri sau intre par{i ale unor corpuri care au temperaturi diferite.
Caldura trece de la sine de la corpul cald la corpul rece, pina ce
temperaturile se egaleaza.
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Se deosebesc trei moduri simple de ftransmitere a caldurii
conductia, convectia si radiatia. Transmiterea caldurii prin conductie si prin
convectie se realizeaza prin contact direct intre corpuri. Transmiterea
caldurii prin radiatie se face la distanta.

Conductia caldurii consta in propagarea caldurii Tn interiorul unor
corpuri sau intre corpuri aflate in contact perfect, prin transfer de energie ca
urmare a ciocnirilor intre particulele elementare invecinate. Din particula n
particula energia se transmite Tn toata masa corpului.

Convectia caldurii caracterizeaza schimbul de caldura intre un corp
solid si un fluid si se realizeaza prin deplasarea si amestecarea straturilor de
fluid aflate Tn contact cu peretii solidului. Convectia caldurii este insotita de
propagarea caldurii prin conductie in interiorul straturilor de fluid.

Radiatia este procesul de transformare a unei parii din energia
interna a corpului in energie radianta si propagare a acesteia in spatiu sub
forma de unde electromagnetice.

Atit Tn natura cit si in tehnica schimbul de caldura intre corpuri se
realizeaza simultan prin doua sau prin toate cele trei moduri simple. De cele
mai multe ori predomina un anumit mod de transmitere a caldurii, astfel ca in
calcule se neglijeaza celelalte moduri.

Transmiterea caldurii se poate face in regim stationar sau
nestationar. In regimul stationar de transmitere a caldurii temperatura intr-un
punct oarecare al corpului se mentine neschimbata in timp, iar in regim
nestationar temperatura variazd in timp. In majoritatea calculelor se
considera regimul stationar de transmitere a caldurii.

2.5.2. Cimp de temperatura. Suprafete izoterme.
Gradient de temperatura. Flux termic
Temperatura este o functie de spatiu (x, y, z) si de timpul t:
T=1f(x,y,z,t)saut="f(x,y, z, 7). (2.231)

Reunirea valorilor temperaturilor la un moment dat constituie un
cimp de temperatura. Cimpul de temperatura care depinde de timp este
numit nestationar, iar cimpul caracterizat de o relatie de forma:

T=1(x,y,z)saut="f(x,y, z) (2.232)
este numit cimp stationar.

Locul geometric al punctelor unui cimp de temperatura care au
aceeasi temperatura reprezinta o suprafata izoterma. Definitia arata ca doua
suprafete izoterme nu se intersecteaza. Ca urmare, variatia temperaturii
intr-un corp se observa numai pe directii care intersecteaza suprafetele
izoterme (fig. 2.41). Variatia temperaturii intr-un corp este maxima pe
directia normala la cele doua suprafete izoterme.

Gradientul de temperatura este un vector avind directia normalei la
suprafata izoterma si modulul egal cu limita raportului dintre variatia de
temperatura At si distanta An dintre suprafetele izoterme (masuratd pe
normala la suprafetele izoterme), limité calculatd pentru An—0:

grad t=lim (At]:ﬂ (2.233)
An—0\ An ) dn
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directia
normala

directie
oarecare

Fig.2.41. Directii de variatie Fig. 2.42. Gradientul de
a temperaturii temperatura

Gradientul de temperatura cu semn schimbat este numit cadere de
temperatura.

Schimbul de caldura intre doua corpuri este caracterizat de energia
schimbata sub forma unei cantitati de caldura Q, sau prin raportul:

O=Q/, (2.234)
numit flux de caldura sau flux termic, precum si prin raportul:
Q o
=—=—, 2.235
9=2-"a ( )

numit densitate de flux de caldura sau flux termic unitar. Aici t este intervalul
de timp iar A este suprafata prin care se transmite caldura. Fluxul termic
unitar este un vector ce are directia de propagare a caldurii (fig.2.42).

2.5.3. Transmiterea caldurii prin conductie

2.5.3.1. Legea lui Fourier

Stabilita experimental, legea lui Fourier exprima proportionalitatea
dintre fluxul termic unitar si caderea de temperatura:

g=A(-grad t) =- Agrad t, (2.236)
in care A este coeficientul de conductivitate termica.

Coeficientul de conductivitate termica este o proprietate fizica (de
material) a corpurilor si caracterizeaza putinta acestora de a conduce
caldura. In general, coeficientul de conductivitate termica depinde liniar de
temperatura:

A=At =21 (1£bt), (2.237)
in care Ao si At sint coeficientii de conductivitate termica la 0 °C sila t °C, iar
b este un factor determinat experimental.

In calcule practice obisnuite se folosesc valori medii ale lui A, valori
care se gasesc in tabelul 2.5.

Tabelul 2.5.
Valori medii ale coeficientului de conductivitate A
Materialul A, W/ (mK) Materialul A, W/(mK)
aer,0...100°C |0,022...0,075 cupru 400
apa,0...100°C 0,14 ...0,28 alama 210
caramida rosie 06...08 otel 12...60
materiale izolante 0,02...3,00
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2.5.3.2. Transmiterea caldurii prin conductie
intr-un perete plan si omogen

Peretele plan (fig. 2.43) se caracterizeaza printr-o dimensiune
(grosimea) mult mai mica decit celelalte doua. Ca urmare, caldura se
transmite prin perete numai pe directia normala x, pentru ca pe celelalte
doua directii transferul de caldura este neglijabil. Peretele fiind omogen, este
caracterizat printr-o singura valoare A. Peretele are grosimea & si pe cele
doua fete are temperaturile t1 si t2 cunoscute, t1 > ta.

Aplicind legea lui Fourier, fluxul termic unitar printr-un strat de
grosime dx (pe directia normala x) este dat de relatia:

q:—kj—t sau qdx=-Adt. (2.238)
X

Prin integrarea relatiei (2.238) intre limitele x1 gi x2, carora le
corespund temperaturile t1 si t2, si tinind seama ca x2 - x1 = 8, se obtine
relatia fluxului unitar de caldura prin perete:

q =%(t1 -t2). (2.239)

Cantitatea de caldura transmisa in intervalul de timp t prin suprafata
A a peretelui este:

2 A2

Q:%A‘C(h—tz). (2240)
,Jl/\

R . ng
: %N@' "
N

NN

&\w
lﬂ

N4t
| SF——'fn.'.'I
X /< | 2
dx — I\ X
5 b1 82 8n
Fig. 2.43. Transmiterea caldurii Fig. 2.44. Transmiterea caldurii
prin conductie printr-un prin conductie printr-un
perete plan si omogen perete plan stratificat

Cind fluxul unitar de caldura este cunoscut, se poate obtine legea de
variatie a temperaturii prin perete pe baza legii lui Fourier, integrind relatia
(2.238) de la x1 pina la o distanta x oarecare, la care temperatura este t:

q =&(t1 -1), (2.241)
X

din care rezulta expresia:
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X (t1-to)
t=ty—-q—=t - ——=2 x, 2.242
1 q)M 1 5 ( )

ce arata ca daca A = const. temperatura prin peretele omogen variaza liniar.

2.5.3.3. Transmiterea caldurii intr-un perete plan stratificat
Peretele compus (fig. 2.44) din mai multe straturi (n straturi) din
materiale diferite (caracterizate prin Aq,Ao,...A,) cu grosimi diferite

(84,02,...0,) este intilnit pe scara larga in tehnica: zidarii tencuite, placi
stratificate, izolatii etc.

Fluxurile termice unitare transmise prin fiecare strat sint egale intre
ele (deoarece nu exista surse locale de caldura intre straturi si nu au loc nici
un fel de procese care sa acumuleze caldura):

g1=02=...=Qj=...=0y =Q. (2.243)

Din legea lui Fourier sub forma integrala se scriu diferentele de
temperatura pe fiecare strat si se aduna:

t1—ty =a48¢/2q;

th —thi1 =00 On /2

n
t—th =0 (8j/2), (2.244)
j=1
de unde fluxul termic unitar transmis prin peretele stratificat are expresia:

q- :1_tn+1 , (2.245)
2 (/%)
=1

Cantitatea Q de caldura transmisa se calculeaza din relatia de
definitie a fluxului termic unitar.

In final, se observa c& fluxul termic unitar q si cantitatea de caldura
Q transmise prin peretele stratificat sint invers proportionale cu termenul

i(aj /%) (2.246)
i=1

care, prin analogie cu legea lui Ohm, este rezistenta termica a peretelui
stratificat.

2.5.3.4. Transmiterea caldurii prin conductie
intr-un perete cilindric omogen
Peretele cilindric omogen (fig. 2.45) reprezinta cazul practic al
conductelor simple, in care - de cele mai multe ori - caldura se transmite din
interior catre exterior.
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Cantitatea de caldura transmisa se poate raporta la suprafata
interioara sau la suprafata exterioara a peretelui cilindric, sau la lungimea
conductei (situatie foarte utila in practica).

Pentru calculul caldurii transmise printr-un perete cilindric se
foloseste fluxul termic @, deoarece nu se modifica pe directia normala la
peretele cilindrului.

In regim stationar fluxul termic transmis pe directia radiald (directia
normala la suprafetele izotermice concentrice) printr-un strat elementar dr
este, conform legii lui Fourier:

D=qA=-LA—. (2.247)
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Fig. 2.45. Transmiterea caldurii Fig. 2.46. Transmiterea caldurii
printr-un perete cilindric omogen printr-un perete cilindric stratificat

Se introduce suprafata cilindrica prin care se transmite caldura la
nivelul razei r:

A=2nrl, (2.248)
in care | este lungimea cilindrului. In relatia obtinutd se separé variabilele,
rezultind:

O dr

—dt. (2.249)
2nhl r
Ultima relatie se integreaza intre r1 si rz, respectiv intre t1 si t2, obtinindu-se:
D D)
In| = [=t1—t5. 2.250
270l (HJ 12 (2.250)
Cantitatea de caldura transmisa se calculeaza cu relatia:
27l
=—(ty-to)1, 2.251
In(d2/d1)(1 2)T ( )
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in care d1 si dz2 sint diametrele cilindrului.

Variatia temperaturii pe directie radiala prin peretele cilindric se
obtine din relatia (2.249), in care fluxul termic ® este cunoscut, prin integrare
pina la o raza oarecare r (diametru d), la care temperatura are valoarea t:

=t ——2 [ 9], (2.252)
27t7\,| d1
Introducind fluxul calculat cu (2.250) se obtine relatia
t=t1—ﬂ|n d , (2.253)
In(d2/d1) d1

care arata ca temperatura variaza in perete dupa o curba logaritmica.

2.5.3.5. Transmiterea caldurii prin conductie

printr-un perete cilindric stratificat

Peretele cilindric stratificat reprezinta situatia practica a conductelor
izolate in exterior sau a celor cu depuneri interioare.

Se considera peretele cilindric stratificat din fig. 2.46. Un strat
oarecare j are o grosime &; = 0,5 (d; - dj+1), un coeficient de conductivitate
termica A; si temperaturile j si tj+1 la interiorul si respectiv la exteriorul sau.

Fluxurile termice care traverseaza fiecare strat sint aceleasi:

Oi=0y=..=0j=..=0, =D. (2.254)

Pentru fiecare strat se scriu diferentele de temperatura date de
(2.250) si se aduna, tinind seama si de (2.254):

t1—t2= q)1 Ind—2
2nlhy \dq )’

J

Din ultima relatie rezulta cantitatea de caldura transmisa:
Q- 2l

(t1—tjq)T.
1In[dj+1ﬂ
AL 9

O ~=| 1 [djs
t1 -t 1 =— —In| —|]. 2.255
1~ thi 275';[7»] (d- ( )

(2.256)

n
2
=1
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2.5.4. Transmiterea caldurii prin conveciie

Transmiterea caldurii prin convectie are loc intre fluide si corpuri
solide. Convectia caldurii este un proces in care intervin foarte multi factori si
care se caracterizeaza prin aparitia unor curenti in masa fluidului, astfel ca
fluidul spala continuu suprafata corpului solid.

Fluxul termic unitar transmis de la fluid la corpul solid se calculeaza
folosind legea lui Newton pentru convectia caldurii:

q = a (- tp), (2.257)
in care a este un coeficient de proportionalitate numit de convectie termica, ts
este temperatura fluidului intr-o regiune departata de suprafata corpului solid
si tp este temperatura suprafetei corpului.

Cantitatea de caldura transmisa prin convectie se calculeaza cu:

Q=oa(ts —tp)Ar. (2.258)

Temperatura tr a fluidului variaza Tn lungul suprafetei de contact si,
ca urmare, in calcule se foloseste o valoare medie.

Cu legea Iui Newton calculul transmisiei caldurii se reduce, practic,
la determinarea coeficientului de convectie a.

Coeficientul de convectie a depinde de foarte mulli factori:

e natura si proprietatile termofizice ale fluidului (masa volumica p,
caldura specifica masica cp, coeficientul de conductivitate A, viscozitatea
dinamica n, temperatura fluidului t; etc.);

e regimul de curgere (valoarea criteriului Re);

e forma, dimensiunile si starea suprafetei solide (materialul,
rugozitatea, geometria suprafetei etc.).

Din cauza numarului foarte mare de factori de care depinde
coeficientul de convectie a, valorile acestuia se determina prin metode
deductive, pe baza prelucrarii rezultatelor unor cercetari experimentale.
Generalizarea informatjilor experimentale si precizarea conditiilor in care ele
pot fi aplicate unor procese sau unor instalatii asemanatoare se face cu
ajutorul teoriei similitudinii. Utilizarea teoriei similitudinii permite modelarea
termica, astfel ca experimentele se planifica si se executa pe modele la
scara redusa si cu forme convenabil alese.

Procesele de transmitere a caldurii prin convectie sint similare din
punct de vedere termic atunci cind un numar de marimi caracteristice
adimensionale, numite invarianti, au valori egale. Cei mai utiliza{i in studiul
transmisiei caldurii sint invariantii Reynolds, Prandtl, Nusselt, Grashoff,
Fourier, Peclet, Biot etc.

Invariantul Reynolds (Re) caracterizeaza regimul de curgere a
fluidului, corelind fortele de inertie cu foriele de viscozitate:

Re=cl/v. (2.175)

Invariantul Prandtl (Pr) caracterizeaza transmiterea caldurii prin
mediul fluid:
Pr=vecyp/h. (2.259)
Invariantul Nusselt (Nu) caracterizeaza transmiterea caldurii la limita
fluid - perete solid:
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Nu=oal/A. (2.260)

Prelucrarea rezultatelor experimentale referitoare la transmiterea
caldurii prin convectie conduce la o ecuatie de invarianti de forma generala:

Nu =f(Re, Pr, Gr, ...), (2.261)
ecuatie care se particularizeaza pentru diferite situatii concrete.

Astfel, in cazul curgerii turbulente a unui fluid printr-o conducta
transmiterea caldurii prin convectie este redata de ecuatja:

Nu=c{Re™Pr", (2.262)
in care c1, m si n sint coeficienti determinati experimental, ale caror valori se
gasesc in carti si in articole de specialitate, iar ca dimensiune caracteristica |
se alege diametrul interior d al conductei.

Introducind valorile numerice ale marimilor ce compun invariantii in
ecuatia de invarian{i (de exemplu, (2.262)), se determina coeficientul de
convectie a si apoi cantitatea de caldura (cu legea lui Newton).

Informativ, coeficientul de convectie are valorile din tabelul 2.6.

Tabelul 2.6.
Coeficientul de convectie a

Conditiile convectjei a,in W/(m2 K)
gaze, convectie naturala 5...115
gaze, curgere prin tevi sau intre {evi 10...350
apa, convectie naturala 100 ...1200
apa, curgere prin tevi sau intre tevi 500...11000
condensarea vaporilor de apa in pelicula 4500 ...17000
condensarea vaporilor de apa in picaturi 45000 ... 130000

2.5.5. Transmiterea caldurii prin radiatie

2.5.5.1. Legile generale ale transmiterii energiei prin radiatie

Radiatia energiei de catre un corp este un proces electromagnetic
oscilatoriu, rezultat al unor fenomene ce se desfasoara in interiorul atomilor.

Toate formele de radiatie au aceeasi natura, iar diversitatea
proprietatilor se datoreste lungimilor de unda (sau frecventelor) diferite ale
acestora. Pentru transmiterea caldurii prezintd importanta radiatiile cu
lungimea de unda intre (0,8 ... 50)10€ m, adica din spectrul infrarosu. Se
mentioneaza ca radiatiile din spectrul vizibil, (0,4 ... 0,8) 10 m produc
efecte termice neinsemnate.

Corpurile solide si lichide emit radiatii In spectru continuu, Tn timp ce
gazele si vaporii emit radiatii cu lungimi de unda determinate, prezentind
spectre de linii care permit individualizarea lor (prin spectroscopie).

Transmiterea caldurii prin radiatie termica se datoreste proprietatii
de radiatie si proprietatii de absorbtie a corpurilor. Proprietatea de radiatie
termica se refera la posibilitatea transformarii unei parti din energia interna a
unui corp in radiatji termice (din spectrul infrarosu). Ca urmare a ciocnirilor
dintre atomi si dintre electronii liberi si atomi, electronii periferici ai atomilor
trec de pe orbitele lor stabile pe alte orbite. Energia primita ca urmare a
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Q n g ciocnirilor este eliberata sub forma de radiatji

R termice odata cu revenirea lor pe orbitele

initiale. Proprietatea de absorbtie a corpurilor

V Q/g se manifesta atunci cind radiatiile termice

o care cad asupra unui corp excita electronii si Ti

\Q scot de pe orbitele lor stabile. La revenirea

0 electronilor pe orbitele lor stabile ei elibereaza

Fig. 2.47. Distributia energiei energie care duce la marirea energiei interne

radiate asupra unui corp  a corpului sau serveste la emiterea unei noi
radiatii.

Fie un corp (fig. 2.47) asupra caruia cade o cantitate de energie
radianta Q. O parte Qa din aceasta energie este absorbita de corp, o parte
Qr este reflectata (conform legilor reflexiei), iar restul Qp traverseaza corpul
(conform legilor refractiei).

Pe baza legii conservarii energiei se scriu relatiile:

Q=Qp+Qr+Qp si 1=A+R+D, (2.263)
in care A = Qa / Q este factorul energetic de absorbtie, R = Qr / Q este
factorul energetic de reflexie si D = Qb / Q este factorul energetic de
transmisie (sau de refractie).

Particularizarea relatjei (2.263) conduce la trei situatii extreme:

e A =1, R =D = 0; relatia defineste corpul absolut negru,
caracterizat prin absorbtie si emisie maxima, capabil sa absoarba toata
radiatia ce cade asupra sa;

e R=1,A=D =0; relatia defineste corpul absolut alb sau oglinda
perfecta, care reflecta toata radiatia ce cade asupra sa;

e D=1,A=D =0; relatia defineste corpul perfect transparent sau
corpul diaterman, care permite tuturor radiatiilor sa-1 traverseze.

Corpurile absolute definite mai sus sint corpuri ideale si nu exista, ca
atare, in natura, Totusi, unele corpuri reale se apropie de cele ideale: negrul
de fum are A = 0,98, fiind aproape un corp negru, iar metalele lustruite, cu
R = 0,97, se apropie de corpul absolut alb. Majoritatea corpurilor solide si
lichide sint opace pentru radiatia termica, adica sint atermane, avind D = 0.
Se mentioneaza ca factorii energetici A, R si D depind de natura si de
temperatura corpurilor, precum si de lungimea de unda a radiatjei incidente.

Cantitatea de energie (caldurd) radiatd de 1 m? din suprafata unui
corp in intervalul de 1 s in intreg spectrul (toate lungimile de unda de la O la
infinit) se numeste putere emisiva E (in W/m?2).

Puterea emisiva a corpului absolut negru este data de legea Stefan:

Ep = op T4 (2.264)
in care oo este coeficientul de radiatie al corpului absolut negru. Marimea oo
este numita constanta lui Stefan-Boltzmann, fiind una din constantele
universale ale lumii fizice. Constanta lui Stefan-Boltzmann are valoarea
oo = 5,7 108 W/(m2 K).

Puterea emisiva a corpurilor reale, numite si corpuri cenusii
(deoarece au spectre de emisie diferite de spectrul corpului negru), este
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data de legea lui Stefan pusa sub forma:
E=cT%, (2.265)
in care o este coeficientul de radiatie al corpului cenusiu. Pentru calcule

practice se foloseste raportul:
e=olog, (2.266)

numit factor energetic de emisie al corpului cenusiu.

Comparind definifia coeficientului de radiatie € dat de (2.266) cu
definitia factorului energetic de absorbtie A dat de (2.263) se constata c3,
daca cele doua marimi se refera la o aceeasi temperatura a unui corp,
atunci ele sint egale:

e=A (2.267)

Valori orientative ale factorului energetic de emisie sint prezentate in

tabelul 2.7.

Tabelul 2.7.

Factorul energetic de emisie € al unor corpuri cenusii
Corpul cenusiu Temperatura de referinta, °C €
apa 0...100 0,95...0,96
funingine 95...270 0,95
fier lustruit 400 ...1000 0,14 ...0,38
fier oxidat 125...525 0,74 ...0,82
aur lustruit 200...635 0,018...0,035
vopsele in  ulei, 100 0,92...096
diferite culori

Alte legi importante ale radiatiei energiei si deci ale transmiterii
caldurii prin radiatie sint legea lui Planck (pentru calculul puterii emisive a
corpului negru plecind de la procese atomice de pe suprafata acestuia),
legea Iui Wien (a variatiei maximului de emisie al corpului absolut negru),
legea lui Lambert (care se refera la energia radiata directional) si altele.

2.5.5.2. Transmiterea caldurii prin radiatie
intre suprafefe plane si paralele
Transmiterea caldurii prin radiatie intre corpuri atermane se reduce
la procese de emisie a energiei de catre fiecare corp spre celalalt si la
procese de absorbtie partiald repetatda si de reflexie partiald repetata a
energiei incidente. Din punct de vedere cantitativ transmiterea caldurii prin
radiatie se exprima prin modele fizico-matematice complicate. Situatia cea
mai simplu de analizat si cu aplicatii tehnice numeroase este aceea a
transmiterii caldurii prin radiatie intre doua corpuri plane si paralele 1 si 2,
caracterizate prin temperaturile T1 > T2, prin factorii energetici de absorbtie
A1 si Az si prin puterile emisive E1 si E2 (fig. 2.48).
Primul corp emite catre cel de al doilea puterea raportatda E1
(pe 1 m?2). Suprafata celui de al doilea corp absoarbe fractiunea A2E1 si
reflectd Tnapoi E1 - A2E+. Din fractiunea reprimita suprafata 1 absoarbe
Ai(1 - A2)E1 si reflecta (1 - A1)(1 - A2)E1. Procesele de absorbiie si reflexie se
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repeta pina ce puterea E1 emisa initial este absorbita complet (o parte de
catre un corp si restul de catre celalalt).

i 1

Aq(1-Ag) 4

A201-A(1-Ap )Eq

%\/AZM-M )E,

Ap(1-Aq2(1-Ag)E,

4 4
Fig. 2.48. Transmiterea caldurii prin radiatie intre
doua suprafete plane si paralele

Corpul al doilea emite puterea E2, care este supusa unor procese
repetate de absorbtie si de reflexie similare celor descrise pentru E-.

Daca procesele descrise se desfasoara in regim stationar, adica
daca T1 = const. si T2 = const., observind ca puterea emisiva E si fluxul
unitar de caldura g sint marimi echivalente, rezultd ca fluxul unitar de
caldura transmis de primul corp si preluat de cel de al doilea este:

g=E,-E'-E", (2.268)
in care E' este fractiunea din E1 absorbita de primul corp si care provine din
reflexia repetatd pe suprafata corpului 2, iar E" este partea absorbita de
primul corp din puterea raportata radiata direct de corpul 2.

Se observa ca E' si E" sint sumele unor progresii geometrice cu
numar infinit de termeni si cu ratia (1 - A1)(1 - A2) < 1. Sumele sint:

E'=A1(1—A2)E1+A1(1—A1)(1—A2)2E1+...
+A1(1=A) A=A (1= A Eq +...= A1(1=A;) Eq; (2.269)
1-(1-A)(1-Az)

E"=A1E2 +A1(1—A1)(1—A2)E2+...

A, E. - (2.270)
2 ’
1-(1-A)(1-Az)
Substituind (2.269) si (2.270) in (2.268) se obtine o prima relatie
pentru fluxul termic unitar:

+A1(1—A1)n(1—A2)nE2+...=
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- A2E1mMEs (2.271)
Ar+Ar-AiA,
Tinind seama de (2.267) si de legea lui Stefan scrisa sub forma
E=eco T4, (2.272)
relatia (2.271) devine:
q=¢ oo (TF - T4), (2.273)
in care: L (2.274)

g =—"——"—
1Ve1+1/es—1
este factorul energetic de emisie al sistemului de corpuri 1 si 2.
In final, cantitatea de caldura transmisa prin radiatie in intervalul de
timp t intre suprafetele de arie A este data de relatia:

Q=¢, 0 (Tf ~ T4 Ax. (2.275)
Trebuie mentionat ca la temperaturi Thalte transmiterea caldurii prin

radiatie este mai intensa decit prin convectie (de exemplu, in focarele
instalatiilor de cazane de abur).

2.5.6. Izolatia termica. Ecrane de radiatie

In practica sint numeroase situatiile in care trebuie redus transferul
de caldura catre mediul Tnconjurator sau in care diferite corpuri trebuie
protejate impotriva caldurii provenite din exterior.

Reducerea transmiterii caldurii prin conductie se realizeaza prin
cresterea rezistentei termice Z(&/A) (data de relatia 2.246), prin folosirea
acoperirilor cu materiale cu coeficient de conductivitate A mic (caramizi din
magnezie, vata minerald, materiale sintetice etc.). Grosimea stratului izolant
O se calculeaza din ecuatia de transmitere a caldurii caracteristica situatiei
reale (perete plan sau cilindric).

Reducerea transmiterii caldurii prin radiatie se realizeaza prin

A R introdugerga intre corpul care raf:ii_azé célduré Si

T Y TTz corpul iradiat a unor pereti su_b_tm dm matgna!e

cu factor energetic de emisie mic (foi din

& | £ aluminiu etc.). Acesti pereti subtiri sint numiti

J1e ecrane de radiatie.

Fie ecranul E plasat intre suprafetele

_q"2 1 si 2 (fig. 2.49). Se accepta ca cele trei corpuri

" au factorii energetici de emisie € de valori egale

AN L\ sau foarte apropiate (eq1=¢ep=¢go=¢) i
©) ® O temperaturile neegale (T;>Tg > T ).

Fig. 2.49. Ecran Prin  particularizarea relatiei (2.274)

de radiatie rezulta ca factorii energetici de emisie ai

sistemelor formate din corpurile 1-E, E-2 si 1-2
(fara ecran) sint egale intre ele si au valoarea:
1 €

- __° 2.276
T e+ 1/e—1 2-¢ (2.276)
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Ecranul de radiatie E primeste fluxul unitar de caldura qie Si
transmite fluxul ge2 egal cu fluxul primit (g1e = ge2), adica:

eoq (T —T4)=eop (TE - T4) (2.277)
din care rezulta temperatura ecranului:
T = (T + TS 2. (2.278)

Introducind temperatura Te Tn expresia fluxului unitar de caldura
primit de corpul 2 in prezenta ecranului, rezulta pentru flux expresia:

Qoz = 0o [TF + T4 )2-Th]=cog(TF -T4)i2.  (2.279)
In absenta ecranului corpul 2 primeste fluxul unitar de caldura

iz =60 (T~ T4). (2.280)
Compararea ultimelor doua relatii arata ca:

de1=012/2, (2.281)

adica prezenta unui ecran injumatateste cantitatea de caldura transmisa prin
radiatie.

Ultima relatie se generalizeazd la n ecrane de radiatie, a caror
prezenta reduce de (n + 1) ori caldura transmisa prin radiatie.

2.5.7. Transmiterea globala a caldurii

In numeroase aplicatii tehnice transmiterea caldurii de la un agent
incalzitor la agentul incalzit se face printr-un perete omogen (ori stratificat,
avind n straturi) plan sau cilindric (fig. 2.50).

N2 agent
% incalzit

t agent f

incalzitor

N

f1\_
f § /qcond
Yrad 92rad
e
Hconv ty 92conv
— f—'»,
“1rad <2

Fig. 2.50. Transmiterea globala a caldurii printr-un perete:
a - plan: b - cilindric

Agentul incélzitor transmite peretelui un flux unitar de caldura prin
convectie (gic) si un flux unitar de caldura prin radiatie (q+). In total agentul
transmite fluxul

G4 =01 + Gqr = o (B — t4) + g (g —17) = (a1e + g ) (1 — 1), (2.282)
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in care t1 este temperatura agentului incalzitor, t; este temperatura

peretelui, aic este coeficientul de convectie iar air este un coeficient de
convectie radiantd - o marime conventionala obtinutd presupunind ca fluxul
de radiatie g ar fi transmis printr-o convectie echivalenta, intre aceleasi
temperaturi ca procesul de radiatie real.

Prin peretele plan si paralel stratificat se transmite prin conductie un
flux unitar de caldura egal cu fluxul primit de la agentul incalzitor:

th -t}
Op = qy = L. (2.283)
i\
Agentul incalzit primeste de la perete un flux unitar de caldura egal
cu fluxul prin perete si format dintr-un flux unitar de caldura prin convectie
(gz2¢) si un flux unitar de caldura prin radiatie (qzr):

A2 =d2¢ +dor = (a2 + 0o )(thit —thiq), (2.284)
in care t,,q Si t,.1 sint temperaturile peretelui si agentului incalzit, o, este
coeficientul de convectie, iar oz este coeficientul de convectie radianta -
marime conventionala obfinuta la fel ca axr.

In continuare, se exprima diferentele de temperaturd din relatiile
(2.282), (2.283) si (2.284) si se aduna, obtinindu-se:

q= t; ~teq =KAt, (2.285)
1 [8,} 1
Qqc + Oy i1 Aj) ogctap
in care expresia notata K este numita coeficient global de transmitere a

caldurii prin peretele plan stratificat:

K= L (2.286)

n 6
o, zm L
Qg + Qqr i1 Aj) opc+ap
Cantitatea de caldura primita de agentul incalzit se calculeaza cu:
Q=KAtAr, (2.287)

notatiile fiind cunoscute.

Caldura transmisa global printr-un perete cilindric se raporteaza la
1 m de conducta si la 1 s. Printr-un procedeu de calcul similar cu cel folosit
la peretele plan, pentru peretele cilindric se obtine relatia:

q=2- m(t1 = 1) “KG AL, (2.288)

I n d
; + 2(1“‘] J J + 1
dy(ove + ar) e 2)j djq ) dp(og +oor)
in care coeficientul global K de transmitere a caldurii prin peretele cilindric
stratificat are expresia:
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T

K, = . (2.289)

n d
1+Z{1'n[ j j} 1
dq (age + oy ) i1 22\ djyq da (apc + agr)
Cantitatea de caldura transmisa global printr-o conducta stratificata

de lungime | este:
Q=K;Atlr. (2.290)

2.5.8. Aparate schimbatoare de caldura

Schimbatoarele de caldura sint aparate in care se realizeaza
transferul de caldura intre doi agenti de lucru.

Schimbatoarele de caldura se impart in:

e schimbatoare de suprafata:

e recuperative
e regenerative;

e schimbatoare prin amestecare.

In schimbatoarele de caldura recuperative agentii circuld simultan,
fiind separati printr-un perete (de exemplu, boilerele din punctele termice).

In schimbéatoarele de caldurd regenerative una si aceeasi suprafats
a unui corp solid este scaldata alternativ de cei doi agenti (de exemplu,
preincalzitoarele de aer rotative de la cazanele de abur).

In schimbétoarele de caldura prin amestecare cei doi agenti sint in
contact direct si se amesteca (de exemplu, turnurile de racire a apei).

Dupa directia de curgere a agentilor, schimbatoarele de caldura
recuperative se clasifica in:

e aparate cu echicurent, la care agentii se deplaseaza in aceeasi
directie si Tn acelasi sens;

e aparate cu contracurent, la care agentii se deplaseaza in
aceeasi directie, dar in sensuri opuse;

e aparate cu curgere mixta, in care agentii se deplaseaza in
echicurent si partial, in contracurent;

e aparate cu curent incrucisat, n care directiile de curgere ale
agentilor se intretaie.

La trecerea agentilor prin schimbatoare de caldura temperatura lor
variaza, un agent incalzindu-se, iar celalalt racindu-se, ca in fig. 2.53. Ca
urmare, diferenta de temperatura dintre agenti variaza intre o valoare
maxima Atmax $i 0 valoare minima Atmin, diferente exprimate la extremitatile
schimbatorului de caldura.

Pentru calculul caldurii preluate de agentul incalzit se folosesc
diferente medii de temperatura Atmed.

Diferenta medie logaritmica de temperatura se calculeaza cu relatia:

M_ (2.291)

Atmed =
|n ( Atmax j
Atmin
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Fig. 2.51.Variatia temperaturii agentilor la trecerea prin schimbatoarele de
caldura: a - in echicurent; b - in contracurent; N si (1 - agent incalzitor si
incalzit

Cind temperaturile agentilor variaza liniar sau cind Atyax / Atpin < 2

se utilizeaza diferenta medie aritmetica de temperatura:
Atmed = (Atmax + Atmin) /2. (2.292)

2.5.9. Calculul termic al schimbatoarelor de caldura
Un schimbator de caldura trebuie sa asigure Tncalzirea unui debit de
agent m, de la temperatura t5 la intrarea in schimbatorul de céaldura pina

la t5 la iegirea din schimbator (fig. 2.51). Agentul are caldura specifica
masica c, . Pentru realizarea incalzirii se foloseste un debit m; de agent de
incalzire, care are caldura specifica masica cq, temperatura tj la intrare gi
temperatura tj la iesirea din schimbator. Temperatura agentului de incalzire
la intrarea in schimbator t} este mai mare ca temperatura agentului incalzit

atlt la intrarea cit si la iesirea din schimbator, indiferent de modul de
organizare a curgerii.

Considerind si pierderile de caldura ale schimbatorului de caldura
catre mediul ambiant Qp, bilantul termic al aparatului schimbator de caldura
are expresia:

I'h1 Cq (t:|—t’1’)‘[::|’h2 Co (t'z—t%)’l?-‘er ) (2393)

care permite stabilirea debitului de agent de incalzire necesar m .

Caldura schimbata trebuie sa treaca prin peretele care desparte
agentii si a carui suprafatd este A. Dupa calcularea coeficientului global de
transmitere a caldurii K din (2.286) (pentru schimbatoare cu placi) sau a
coeficientului Kc din (2.289) (pentru schimbatoare cu fevi) se determina
suprafata necesara A a schimbatorului de caldura cu placi:



-96 -

A= Mot —ti) (2.294)
KAtmed T KAtmed
sau lungimea necesara a tevilor:
o3 _mor(tot) (2.295)

2.5.

2.6.

2.7.

2.8.

2.9

2.10.
2.11.
2.12.
2.13.
2.14.
2.15.
2.16.
2.17.
2.18.
2.19.

2.20.

Ke Atmed T K¢ Atmed
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3. INSTALATII DE CAZANE DE ABUR

3.1. Introducere. Definitii

Cazanele de abur sint schimbatoare de caldura in care - sub
actiunea caldurii produse prin arderea unor combustibili - are loc
transformarea apei in vapori (abur) la presiune constanta si mai mare decit
presiunea atmosferica. Vaporii de apa produsi sint folositi ca abur energetic
(in turbine cu abur) sau ca abur tehnologic (pentru incalziri in industrie) si,
mai rar, pentru incalziri civile.

Cazanele de abur sint elementul principal al instalatiilor de cazane,
din care mai fac parte depozite de combustibil, instala{ii de preparare a
combustibililor, focare si instalatii de ardere, staiii de tratare a apei, filtre
pentru gazele de ardere, pompe si ventilatoare etc.

Pentru cazanele de abur se foloseste si denumirea de generatoare
de abur clasice, pentru a se deosebi de generatoarele de abur nucleare.

Cazanele de abur se infatiseaza sub doua aspecte:

e din punct de vedere energetic, cazanul de abur este un
transformator de energie, in care energia legata chimic a combustibililor se
transforma prin ardere in caldura, care se Tnmagazineazd ca energie
potentiala (entalpie) in aburul produs;

e din punct de vedere functional cazanul de abur este un
schimbator de caldura: caldura gazelor de ardere este transmisa prin
radiatie si convectie catre apa care se preincalzeste si se vaporizeaza
(fierbe), catre aburul care se usuca si se supraincalzeste si catre aerul care
se preincalzeste inainte de a fi folosit la ardere.

Intr-un cazan de abur se desfisoard urmatoarele procese fizico-
chimice: amestecarea combustibilului cu aerul, arderea combustibilului,
transmiterea caldurii, circulatia aerului, a gazelor de ardere, a apei si a
aburului, preincalzirea si fierberea apei, separarea vaporilor de picaturile de
apa, supraincazirea aburului si filirarea gazelor de ardere.

Un cazan de abur foloseste doua materii prime: o materie de baza
(combustibilul) si o materie prima tehnologica (apa).

Cazanele de abur pot functiona cu diversi combustibili: solizi
(carbune in bulgari, sau macinat sub forma de pulbere), lichizi (pacura) sau
gazosi (gaz metan, gaze de sonda, gaz de furnal etc.).

3.2. Schema constructiva de principiu si functionarea unui
cazan de abur (in M)

Cazanele de abur in I se construiesc dupa schema din fig. 3.1.

Arderea combustibilului se desfasoara Tintr-un spatiu special
amenajat si anume focarul 1. Fierberea apei se desfasoara in cazanul
propriu-zis, care impreuna cu focarul formeaza un agregat de cazan de
abur. Cind se arde combustibil solid in bulgari, focarul este prevazut cu un
gratar 2 care sustine stratul de carbune. Cind se ard combustibili gazosi,
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lichizi sau carbune pulverizat, arderea are loc in intreg spatiul focarului. Pe
peretii focarului se monteaza ecrane de apa numite curent ecrane de
radiatie 3, (deoarece primesc caldura de la gazele de ardere mai ales prin
radiatie). Ecranele de radiatie sint confectionate din tevi verticale, numite
tevi fierbatoare. Tevile sint din otel carbon cu ® = 32 ... 108 mm, diametrele
mici folosindu-se la cazanele cu strabatere directd, iar diametrele mari
(> 50 mm) la cazanele cu circulatie naturala (vezi clasificarea cazanelor).

gaze de
/18 I ardere
5 ~ abur  ~ |9
16 (] =
’ \ ‘ // /8
1 ! 4“/‘93/15
17 -/ -//7
™ |10
3\ L ;/%
i , 1 \ =l =
comb. |[" r 2 § d
2,
v b
< aer
- \\s |12

L

Fig. 3.1. Schema cazanului de abur in IT:
1 - focar; 2 - gratar; 3 - ecrane de radiatie; 4 - colectoare inferioare;
5 - tambur; 6 - peretii cazanului; 7 - cos de fum; 8 - canale de fum,
9 - supraincalzitor; 10 - preincalzitor de apa (economizor); 11 - preincalzitor
de aer; 12 - electrofiltre; 13 - pompa de alimentare; 14 si 15 - colectoare;
16 - fevi ascendente; 17 - tevi descendente; 18 - colector de abur supraincalzit

Ecranele de radiatie sint alimentate cu apa prin colectoarele
inferioare 4. Acestea sint fevi cu diametru mare, in pereiii carora sint
mandrinate sau sudate fevile fierbatoare. Ca urmare a caldurii primite de la
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gazele de ardere (prin radiatie si conveciie) apa din tevile fierbatoare se
transforma, la presiune teoretic constanta, in vapori saturati umezi. Vaporii
urca in tamburul 5, direct sau prin intermediul colectoarelor superioare.
Tevile ascendente sau descendente sint fixate in peretii tamburului in
acelasi mod ca la colectoare. Din punct de vedere constructiv tamburul 5
este un cilindru orizontal inchis la capete cu pereti bombati, avind
® =800 ... 2000 mm, o grosime de 10 ... 150 mm si o lungime pina la 20 m,
in functie de presiunea si de debitul cazanului. Ecranele de radiatie au si
rolul de a proteja termic peretii 6 ai cazanului. Gazele de ardere iesite din
focar, in drumul lor spre cosul de evacuare (de fum) 7, strabat canalele de
fum 8 ale cazanului, transmitind caldura catre suprafetele de schimb de
caldura montate in aceste canale: supraincalzitorul 9, preincalzitorul de apa
(economizorul) 10 si preincalzitorul de aer 11. Instalatiile de cazane care ard
carbune pulverizat sint echipate cu sisteme de despréfuire (electrofiltre) 12,
care retin cenusa si praful din gaze.

Apa se introduce Tn economizorul 10 cu o pompa de alimentare 13.
Pompa de alimentare este de tip centrifug, multietajata, si ridica presiunea
apei pina la valori ceva mai mari decit presiunea nominala a cazanului,
diferenta de presiune fiind necesara pentru invingerea frecarilor. Apa de
alimentare se distribuie prin colectorul 14 in serpentinele economizorului. Tn
economizor apa se preincalzeste pina in apropierea temperaturii de fierbere.
Din economizor, prin colectorul 15, apa ajunge in sistemul fierbator al
cazanului, sistem format din tamburul 5, ecranele de radiatie 3 si tevile
ascendente 16. In sistemul fierbator apa circuld continuu, coborind din
tambur prin tevile descendente 17 in colectoarele inferioare 4, din care se
distribuie in tevile ecranelor de radiatie. Circulatia apei si a vaporilor saturati
umezi se desfasoara sub actiunea diferentei dintre presiunea exercitata de
coloana de apa din tevile descendente si presiunea exercitata de coloana de
vapori saturati umezi din tevile ascendente, diferentd de presiune care apare
deoarece apa are masa volumicd mai mare decit cea a vaporilor saturati
umezi. In tambur are loc separarea partiald a apei din vaporii saturati umezi.
Apa este colectata la baza tamburului si este reintrodusa in circulatie.
Vaporii saturati umezi trec printr-un separator mecanic de picaturi care
contribuie la uscarea lor, vaporii fiind apoi evacuati din tambur. Vaporii care
parasesc tamburul cu titlul x = 0,95...0,98 trec prin serpentinele supraincal-
zitorului 9, Tn care se usuca si se supraincdlzesc. in final, aburul ajunge in
colectorul de distributie 18 de unde, prin bara de inalta presiune a centralei
termoelectrice, pleaca la utilizare. Serpentinele supraincalzitorului sint
construite din tevi din oteluri inalt aliate cu Cr, Mo, V etc. cu @ = 25...45 mm.

Aerul necesar arderii este preincalzit in preincalzitorul de aer 11,
ceea ce imbunatateste procesele de ardere desfasurate in focar si face mai
economica functionarea cazanului. Preincalzitoarele de aer pot fi de tip
recuperativ sau de tip regenerativ. In preincélzitoarele recuperative caldura
trece de la gazele de ardere la aer prin intermediul unor pereti metalici care
separa cei doi agenti. Preincalzitoarele de aer regenerative se construiesc
cu masa de acumulare a caldurii. Prin invirtire din exterior rotorul trece
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alternativ prin curentul de gaze de ardere, de la care preia caldura, si prin
curentul de aer, caruia 1i cedeaza caldura preluata de la gazele de ardere.
De obicei, aerul preincalzit este introdus in focar divizat in doua fluxuri: de
aer primar, introdus odata cu combustibilul si de aer secundar, introdus
direct In spatiul focarului.

Combustibilul solid sub forma de bulgari se introduce in focar
manual (la cazanele mici) sau cu dispozitive mecanice (la cazanele mari).
Carbunele solid pulverizat (particule de 0,01 ... 0,5 mm) se obtine intr-o
instalatie care contine concasoare, mori de carbune si sisteme de uscare cu
gaze de ardere. Carbunele pulverizat este introdus in focar prin niste
arzatoare, fiind antrenat de curentul de aer primar. Combustibilul lichid
(pacura incalzita in prealabil cu abur) se introduce in focar cu ajutorul unor
injectoare. Acestea il pulverizeaza intr-un curent de aer. Combustibilul
gazos se introduce in focar prin intermediul unor arzatoare de gaze. Exista
si arzatoare combinate pentru mai multi combustibili.

Dintr-un agregat de cazan mai fac parte armatura usoara si
armatura grea. Armatura usoard a cazanului este formata din ventile (de
inchidere, de retinere, de golire), din dispozitive indicatoare de nivel, supape
de siguranta etc. Armatura grea este compusa din scheletul metalic de
sustinere, usi de vizitare ale canalelor de fum, clapete de explozie, clapete
(sau registre) de fum, suflatoare de funingine pentru curatarea suprafetelor
schimbatoarelor de caldurs etc. Tn tehnica, prin registru se intelege o placé
cu migcare culisanta sau rotativa care regleaza lumina unui canal (adica
suprafata de trecere).

Functionarea unui cazan necesita prezenta unor instalatii auxiliare:
pompe de alimentare cu apa, instalatia de tiraj, depozite si instalatii pentru
pregatirea si transportul combustibilului, instalatii de evacuare a zgurii i
cenusii, aparatura de control si comanda a functionarii cazanului etc.

Agregatul de cazan de abur (focarul si cazanul propriu-zis) impreuna
cu instalatiile auxiliare formeaza ceea ce se numeste o instalatie de cazan
de abur.

3.3. Parametrii de baza si indicii tehnico-economici

ai cazanelor de abur

Parametrii de baza ai cazanelor de abur sint presiunea, temperatura
si debitul. Se folosesc urmatoarele notiuni standardizate:

e presiunea nominald pn, care este presiunea maxima admisa
continuu a aburului la iesirea cazan, atunci cind acesta functioneaza la
temperatura nominala si la debitul nominal;

e presiunea de regim (sau de utilizare), care este presiunea
efectiva a aburului impusa de cerintele exploatarii;

e presiunea maxima, care este cea mai mare presiune admisa in
elementele cazanului (se ia In consideratie la calculul de rezistenta);

e temperatura nominala tn, care este temperatura maxima admisa
continuu a aburului, cind cazanul functioneaza cu debitul nominal si la
presiunea nominala;
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e temperatura apei de alimentare, masuratda la intrarea in
economizor;

e debitul nominal Dn, care este debitul maxim continuu de abur pe
care il poate furniza cazanul la presiunea nominala si la temperatura
nominala;

e debitul normal (= 0,8 Dn), care este debitul de functionare optima
a cazanului;

e debitul de virf (= 1,1 Dn), care este debitul cel mai ridicat la care
cazanul poate functiona, Tn conditii exceptionale, un timp limitat (< 30 min);

e debitul minim tehnic (0,4...0,5)Dn, care este cel mai mic debit la
care cazanul poate functiona continuu.

Principalii indici tehnico-economici ai cazanelor de abur sint
randamentul si consumul specific de energie.

Randamentul exprima gradul de utilizare a caldurii in cazan, fiind
definit ca raportul dintre energia continutd in aburul produs si energia
continuta de combustibilul introdus in focar:

:Mmo, (3.1)
BH;

in care Dn este debitul nominal de abur, i si ia sint entalpiile masice ale
aburului si apei de alimentare, B este consumul de combustibil iar Hi este
puterea calorica inferioara a combustibilului folosit. Randamentul are valori
intre 40 % si 95 % si depinde de calitatea combustibilului, de constructia
focarului, de marimea suprafetelor de schimb de caldura etc.

Consumul specific de energie reprezinta raportul dintre energia
consumata pentru functionarea instalatiilor anexe (pompe, ventilatoare,
exhaustoare, instalatii pentru concasarea si macinarea carbunelui, pentru
evacuarea zgurii si a cenusii, instalatii de automatizare etc.) si cantitatea de
abur produs.

3.4. Clasificarea cazanelor de abur

Dupa destinatie, se disting: cazane pentru abur energetic, cazane
pentru abur tehnologic, cazane pentru abur sau apa calda pentru incalzire si
cazane mixte.

Dupa locul de utilizare cazanele de abur se clasifica in: cazane
terestre stationare, cazane terestre mobile (pe locomotive, pentru incalzirea
trenurilor), cazane navale etc.

Dupa volumul de apa continut, exista cazane cu volum mare de apa
si cazane cu volum mic de apa.

Dupa presiunea de functionare se disting cazane de joasa presiune
(< 6 bar), de medie presiune (6...50 bar), de inalta presiune (50...200 bar) si
cazane cu parametri supracritici (> 240 bar).

Dupa debitul de abur produs existd cazane mici (Dn < 20 t/h),
cazane medii (Dn = 20...50 t/h), cazane mari (Dn = 50...100 t/h) si cazane
foarte mari (Dn > 100 t/h).

Dupa felul circulatiei apei se disting cazane cu circulatie naturala,
cazane cu circulatie fortata si cazane cu strabatere directa (fig. 3.2).
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emulsie
apa-abur

emulsie apa -abur

Fig. 3.2. Scheme de circulatie a apei in cazane:
a - circulatie naturald; b - circulatie fortata multipla; c - strabatere direct3;
1 - tambur; 2 - {evi descendente; 3 - tevi ascendente; 4 - preincalzitor de
apa; 5 - supraincalzitor; 6 - pompa de alimentare; 7 - pompa de circulatie

Pe marginea clasificarii de mai sus sint necesare citeva explicatii,
care se dau in continuare. Cazanele cu volum mare de apa au tamburi mari
si usor de curatat, astfel ca pot functiona cu apa cu duritate mare. De regul3,
aceste cazane nu au suprafete de schimb de caldura auxiliare. Desi
reprezinta conceptii constructive vechi, unele tipuri sint inca folosite n
instalatii mici. Punerea in functiune a cazanelor cu volum mare de apa
dureaza mult (4...6 ore, sau mai mult). Cazanele de abur cu volum mic
(acvatubulare) sint constituite din {evi cu diametre mici. Sint prevazute cu
preincalzitoare de aer, cu economizoare si cu supraincalzitoare. Se
caracterizeaza prin presiuni Tnalte si prin intrare rapida in functiune.

Clasificarea cazanelor dupa felul circulatiei este cea mai riguroasa.

Circulatia naturala continua a apei in sistemul fierbator se realizeaza
pe baza diferentei dintre presiunea la baza coloanei de apa (descendentd) si
cea de la baza coloanei de abur umed (ascendenta). Circulatia fortata este
asigurata de o pompa de circulatie (7, fig. 3.2 - b). Circulatia este multipla
deoarece 1 kg de apa nu se vaporizeaza intr-o singura trecere, ci in circa 10
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treceri. La cazanele cu strabatere directa (fig. 3.2 - c) constructia lor se
reduce la o feava foarte lunga, Tmpartita in trei zone functionale:
economizorul, vaporizatorul si supraincalzitorul, pe care 1 kg de apa le
traverseaza o singura data.

3.5. Principalele tipuri constructive de cazane de abur
3.5.1. Cazanul de abur cu tevi de apa inclinate

\

Fig. 3.3. Cazan de abur cu tevi de apa inclinate (cazan sectional):
1 - tevi fierbatoare; 2 - tambur; 3 si 4 - camere de ap3; 5 - focar;
6 - canale convective; 7 - economizor; 8 - supraincalzitor

Cazanul se incadreaza in muliimea cazanelor cu volum mic de apa.
Constructia se caracterizeaza printr-un numar mare de fevi fierbatoare
inclinate 1, prin care circula apa care se vaporizeaza. Tevile fierbatoare sint
alimentate din tamburul 2 prin camera sectionala de apa inferioara 3. Vaporii
saturafi umezi formati in tevile inclinate se ridica in camera sectionala
superioara 4 si de aici intra in tambur. Cazanul este prevazut cu economizor
si cu supraincalzitor.

3.5.2. Cazane de abur cu tevi de apa foarte inclinate

Aceste cazane reprezintd solutia constructivad preferata pentru
cazanele cu circulatie naturala, deoarece:

e circulatia apei si aburului este foarte buna, realizindu-se
diferente de nivel mari, fara rezistentele la curgere introduse de camerele
sectionale;

e tevile se fixeaza direct la tambur si se fac curbate, ceea ce
elimina neajunsurile produse de dilatarile locale;

e constructia este mai simpla (lipsesc camerele sectionale).

Constructiile mai vechi de astfel de cazane sint cu mai mul{i tamburi
(fig. 3.4), intre tamburi fiind amplasate tevile fierbatoare cu inclinare mare.
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u ecrane de radiatie in focar, dar cu tevi

rare, care nu protejeaza suficient zidaria.
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Fig. 3.5. Cazan de abur in IT:
1 - tambur; 2 - ecrane de radiatie
3 - supraincalzitor; 4 - economizor
5 - preincalzitor de aer

Fig. 3.6. Cazanul de abur cu
; circulatie fortatd multipla La Mont:
; 1 - ecrane de radiatie; 2 - pompa
de circulatie; 3 - tambur; 4 — sepa-
rator ciclon; 5 - supraincalzitor;

6 — economizor
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Constructiile moderne (fig. 3.5 - cazanul in 1) au marit la maxim
ecranele de radiatie, iar rolul tamburilor inferiori a fost preluat de colectoare.
Economizorul este foarte dezvoltat, astfel ca apa intra in tambur cu o
temperatura apropiata de temperatura de fierbere. Ecranele moderne sint
construite din tevi cu benzi de metal longitudinale (fig. 3.15.) si protejeaza
foarte bine zidaria, iar in constructiile noi Indeplinesc si rolul unor pereti
etansi. Ca urmare, arderea se poate desfasura cu o usoara suprapresiune Si
incarcarea termica a focarului creste, de unde si debite mai mari si o
economicitate mai buna.

3.5.3. Cazane de abur cu circulatie forfata

Circulatia fortata se intilneste la cazanele cu debite foarte mari si cu
presiuni Tnalte, cind circulatia naturala este nesatisfacatoare si cind din
cauza vitezelor mici se micgoreaza coeficientii de schimb de caldura.

Un cazan de abur cu circulatie fortata multipla este cazanul La Mont
(fig. 3.6). La acest cazan apa din tambur este trimisd cu o pompa de
circulatie 2 in colectoarele inferioare, care alimenteaza ecranele de radiatie
1. Pompa asigura circulatia energica a apei in sistemul fierbator.

Aburul saturat umed intra in tamburul 3 unde, Tn separatorul 4 de tip
ciclon (turbionar), apa este separata de abur, reintrind in circulatie. Aburul
care paraseste tamburul se usuca si se supraincalzeste in supraincalzitorul
5. Cazanul este prevazut si cu economizorul 6.

Alt cazan de abur cu strabatere directd este cazanul Benson in Il

(fig. 3.7).
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Fig. 3.7. Cazanul de abur cu strabatere directa Benson:
1 - sistemul fierbator; 2 si 3 - supraincalzitor divizat in doua trepte;
4 - economizor; 5 - preincalzitor de aer
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Cazanul cu strabatere fortata Benson are un sistem fierbator 1 alca-
tuit din {evi descendente si din tevi ascendente, un supraincalzitor cu doua
trepte 2 si 3 si un economizor 4. Aerul este preincalzit n preincalzitorul 5.

Pe fig. 3.7 se observa ca preincalzirea apei, fierberea si
supraincalzirea aburului se fac printr-o singura trecere printr-o serpentina
sau printr-o baterie de serpentine, sau prin {evi legate Tn paralel.

Neavind tambur, aceste cazane au o inertie termica mica, ceea ce
impune existenta unui sistem precis de reglare a raportului apa-combustibil.

Circulatia apei este asigurata de o pompa, care trebuie sa realizeze
o presiune de pompare cu circa 25 % mai mare decit presiunea nominala.

Exista si cazane Benson cu strabatere directa cu suprafetele de
schimb de caldura amplasate pe verticala - cazane turn. Cazanele turn au
debite de abur foarte mari: 520, 1035 sau chiar 3500 t/h.

3.5.4. Cazanul de abur cu circulatie fortata de 1035t/ h

Cazanul de abur cu circulatie fortata de tip Benson cu debitul
nominal de abur de 1035 t / h lucreaza la o presiune nominala de192 bar si
la o temperatura de supraincalzire de 540 °C. Cazanul alimenteaza cu abur
o turbind de 330 MW.

Acest cazan poate arde cidrbune sau pacurd. In cazul arderii
lignitului (cu o putere calorica de 1600 kcal / kg), pornirea, stabilizarea
flacarii si sustinerea arderii se realizeaza cu pacura sau cu gaze naturale.

Cazanul este de tip turn cu un singur drum de gaze de ardere.
Suprafetele de schimb de caldura convective ale cazanului sint suspendate
de un jug metalic amplasat in partea superiocara a cazanului si care se
sprijina pe stilpi metalici sau de beton, asigurindu-se in acest fel conditii
pentru dilatarea libera la punerea in functiune. Cazanul este construit etans,
din pereti-membrana realizati din tevi cu aripioare (vezi si subcapitolul 3.8.1).
La exterior cazanul are o izolatie termica usoara, din vata minerala
imbracata cu tabla.

Pentru macinarea lignitului cazanul este prevazut cu 6 mori cu
ciocane cu debitul de 100 t / h. Uscarea carbunelui se face in turnurile de
uscare ale morilor, folosindu-se gaze de ardere preluate din focar, n
amestec cu aer, preincalzit la circa 300 °C. Preincalzirea aerului, inclusiv a
celui necesar arderii, se face In doua preincalzitoare regenerative tip
Ljungstrdm. Cazanul este echipat cu ventilatoare de aer si de gaze de
ardere de tip axial (de 840000 m3h la 8000 Pa si, respectiv, de
1135000 m3/h la 4375 Pa si 160 °C).

Cazanul de abur de 1035 t/h (fig. 3.8) se caracterizeaza prin
asezarea canalului de gaze 2 deasupra focarului 1, realizindu-se o
constructie turn cu o inaltime de circa 90 m. Tevile care alcatuiesc peretii
focarul sint asezate in spirald, iar tevile peretilor-membrana 3 ale turnului
sint verticale. O alta caracteristica constructiva a cazanului de 1035t/ h o
constituie utilizarea tevilor verticale de sustinere 4 (cu peretii mai grogsi ca la
celelalte tevi ale cazanului). Aceste tevi sustin panourile de tevi ale celorlalte
schimbatoare de caldura convective amplasate in turn si in acelasi timp
servesc ca treapta de supraincalzire a aburului.
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La partea superioara a turnului este amplasat economizorul 5. Dupa
ce a trecut prin economizor, apa coboara prin conductele de legatura 6 in
vaporizatorul (fierbatorul) 7, aflat in focarul 1. Din vaporizator, dupa
separarea umiditatii in separatoarele 8, aburul intra Tn prima treapta de
supraincalzire, care este constituita din tevile peretilor-membrana 3 si din
tevile de sustinere 4, stringindu-se intr-un colector superior 9, din care trece
in treapta a doua de supraincalzire, care este divizata in supraincalzitoarele
10 si 11 (primul fiind Tn contracurent si amplasat pe la mijlocul turnului, sub
economizor si sub prima sectiune a supraincalzitorului intermediar, iar cel de
al doilea fiind in echicurent si amplasat la baza turnului, deasupra focarului).
Apa strinsa in separatoarele 8 este purjata.

In turnul cazanului mai sint amplasate doud supraincalzitoare 12 si
13 legate in serie, care au rolul de a supraincalzi aburul extras din turbina la
o presiune de circa 50 bar. Prezenta supraincalzirii intermediare a aburului
mareste randamentul turbinei.

Pentru reglarea temperaturii aburului supraincalzit sint prevazute
sisteme de reglare cu injectie de apa de alimentare (nefigurate), plasate
intre treptele supraincalzitoarelor.

Preincalzitoarele de aer regenerative tip Ljungstrom cu
ventilatoarele aferente precum si filirele de praf sint plasate la partea
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superioara a turnului, sau (ca la cazanele din tara noastra) sint plasate la o
mica Tnaltime deasupra solului.

3.6. Focare si instalatii de ardere

3.6.1. Introducere. Definitii

Focarul este spatiul special destinat si organizat pentru arderea
combustibililor. Focarului ii apartin si instalatii anexe si de deservire: de
introducere a combustibilului, de evacuare a zgurii si cenusii, gratare etc.

Constructia focarelor si instalatilor de ardere depinde de natura
combustibilului, care reprezinta un criteriu de clasificare. Se disting:

e focare pentru arderea carbunelui in strat, cind carbunele
introdus pe un gratar se preincalzeste si se scindeaza in substante volatile,
care ard deasupra gratarului, si in cocs, care arde pe gratar;

e focare-camera, care ard combustibil gazos, lichid sau carbune
pulverizat, arderea desfasurindu-se in intreg spatiul focarului.

3.6.2. Focare cu gratar rulant

Focarele cu gratar rulant (sau gratar-lanf, fig. 3.9) se folosesc la
cazanele mari care ard carbune in strat. Aceste focare prezintd citeva
avantaje importante: au productivitate mare si foarte mare, nu necesita
interventia omului in timpul exploatarii, ard orice fel de combustibil solid cu
granulatie corespunzatoare si se automatizeaza usor.

Fig. 3.9. Focar cu gratar rulant:
1 - gratar mobil; 2 - tambur motor; 3 - tambur; 4 - buncar de combustibil; 5 -
pilnie de zgura; 6 - stavilar de zgura; 7...12 - canale de aer; 13 si 14 -
canale de aer secundar

Gratarul mobil 1 este format din doua lanfuri de tractiune (Gall)
laterale legate intre ele prin longeroane profilate si prin bare de gratar.
Gratarul este sustinut de doi tamburi 2 si 3, cel anterior fiind antrenat de un
electromotor printr-un reductor, asigurind gratarului o viteza de 5...25 m/h.
Carbunele cade pe gratar din buncarul 4 si, pe masura ce arde, este
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transportat de gratar spre pilnia de zgura 5. Stavilarul de zgura 6 retine un
timp mai indelungat combustibilul pe gratar si curata zgura de pe barele
transversale. Aerul preincalzit la 100...300 °C este insuflat compartimentat
pe mai multe zone 7...12. Circa 10 % din aerul necesar arderii se introduce
prin canalele 13 si 14.

3.6.3. Focare pentru carbune pulverizat

Aceste focare sint folosite n instalatile de cazane mari. Carbunele
este introdus in focar sub forma de particule cu dimensiuni de circa
0,01...0,5 mm. Particulele ard n intreg volumul focarului, suspendate intr-un
curent de aer. Focarele pentru carbune pulverizat ard bine debite mari din
orice combustibil (eventual cu flacara-suport de hidrocarburi).

aer cald
Fig. 3.10. Instalatie pentru prepararea carbunelui pulverizat:
1 - buncar; 2 - cintar; 3 - alimentator; 4 - moara; 5 si 6 - separatoare ciclon;
7 - buncar; 8 - alimentator; 9 - ventilator; 10 - arzator; 11 - focar

aer primar il
+carbune ;//(/{/
4 Fig. 3.11. Arzator

<L
S

Conform schemei din fig. 3.10, intr-o instalatie pentru prepararea
carbunelui pulverizat carbunele, maruntit intr-un concasor (nefigurat), este
adus n buncarul de alimentare 1, cintarit pe cintarul automat 2 si trimis cu
alimentatorul 3 (cu banda transportoare sau cu surub) la moara 4. Moara de
carbune este cu ciocane sau cu tambur cu bile, fiind utilajul principal al
instalatiei. Un curent de aer cald antreneaza particulele fine de carbune din

turbionar  pentru  carbune

3 pulverizat: 1 - canal spiral,

2 - conducta centrala; 3 - con

de Tmpragstiere; 4 - peretele
focarului
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moara si le transporta la separatorul centrifugal 5.

In separator particulele prea mari sint retinute si returnate la moara,
iar amestecul aer - particule fine intra Tn separatorul centrifugal 6, din care
praful de carbune cade in buncarul 7 si de acolo cade pe alimentatorul 8.
Curentul de aer principal furnizat de ventilatorul 9 introduce carbunele
pulverizat in focarul 11, prin arzatorul 10. Circa 80 ... 85 % din aerul necesar
arderii este introdus ca aer secundar.

Un arzator pentru carbune pulverizat este prezentat in fig. 3.11.
Aerul secundar intra prin canalul spiral 1 si efectueaza o migcare de rotatie,
astfel ca la intrarea in focar se obfine un jet de aer si carbune puternic
turbionat.

3.6.4. Focare pentru combustibil lichid

Combustibilul lichid (pacura) arde pulverizat in picaturi foarte mici
intr-un curent de aer. Arderea are loc in focare de tip camera prevazute cu
ecrane de radiatie. Aceste focare nu au instalatii pentru evacuarea zgurii Si
cenusii, deoarece arderea pacurii nu da aceste reziduuri.

Pacura se introduce in focare prin arzatoare de doua tipuri:

e cu pulverizare mecanica, in care pacura, fluidizata prin incalzire
cu abur si filtrata, este pompata prin orificiile fine ale injectoarelor mecanice
si intra pulverizata in focar;

e cu pulverizare pneumatica, in care un curent de abur sau de aer
cald aspira si pulverizeaza pacura.

1,3 2

Fig. 3.12. Injector pneumatic de
pacura (cu abur): 1 - conducta central3;
2 - ajutaj; 3 - canal radial

pacura

Intr-un injector pneumatic de pacura (fig. 3.12) aburul intrd prin
conducta centrald 1 terminatd cu ajutajul 2. in ajutaj aburul se destinde,
marindu-si viteza si micsorindu-si presiunea la o valoare mai mica decit
presiunea pacurii din canalul inelar 3, pacura fiind aspirata de curentul de
abur. Curentul de amestec abur-pacura antreneaza si aerul primar.

3.6.5. Focare pentru combustibil gazos

Aceste focare sint asemanatoare ca forma si dimensiuni cu focarele
pentru combustibili lichizi. Ele pot functiona cu gaze naturale si cu pacura.

Arzatoarele pentru gaze se caracterizeaza prin presiuni scazute ale
gazelor si aerului necesar. Amestecul gaze-aer se aprinde la iesirea din
arzdtor. In arzitor aerul necesar arderii poate fi introdus dintr-o datd, sau
impariit in aerul primar (ce se preamesteca cu gazele combustibile permitind
aprinderea si intretinerea arderii) si secundar (ce se introduce prin orificii
reglabile ale arzatorului si care asigura terminarea arderii).
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3.7. Circulatia aerului si gazelor de ardere

3.7.1. Definitii. Clasificare

Prin tiraj se intelege deplasarea unui gaz intr-o conductd, datorita
unei diferente de presiune existenta intre doua sectiuni ale acesteia.

In cazanele de abur aerul circuld prin preincalzitorul de aer, prin
conductele de aer, prin stratul de carbune sau prin arzatoarele de
combustibil, iar gazele de ardere circula prin focar si prin canalele de fum (in
care spala suprafetele de schimb de caldura amplasate aici), fiind apoi
evacuate prin cos in atmosfera. Circulatia aerului si gazelor de ardere se
realizeaza cu instalatia de tiraj a cazanului. Instalatia de tiraj trebuie sa
asigure diferenta de presiune necesara pentru invingerea rezistentelor de pe
traseul aer-gaze de ardere si pentru invingerea frecarilor interioare ale
gazelor. Aceasta diferenta de presiune se numeste de asemenea tira.

Tirajul poate fi natural sau fortat.

3.7.2. Tirajul natural
Instalatia de tiraj natural — H4———— — — =T
(fig. 3.13) are ca element principal %aer gaze de
cosul cazanului. Circulatia aerului si a :
gazelor de ardere se face sub §§

diferenta de presiune Ap. Aceasta
diferentd se masoara intre presiunea

pa de la baza unei coloane de aer %
4

atmosferic cu final{imea Hc: (cit a
cosului de fum), presiune ce se
exercita Tn sectiunea de intrare a
aerului in focar, si presiunea Pg

o g"y;

exercitatda de coloana de gaze de
ardere avind inal{imea Hc (cu tempe- Fig. 3.13.Tirajul natural
ratura tg >ty).

Tirajul realizat de cos se calculeaza cu relatia:

T T p
Ap=ps —Pg =gH, [paN T :ltat ~PgN Ty :\_ltg ]p_zt, (3.2)

in care pyy $i pgn Sint masele volumice ale aerului si gazelor de ardere la

starea normala, ty si tg sint temperatura atmosferica si temperatura medie

a gazelor de ardere din cos (se admite o racire a gazelor din cos de
0,3...0,8 °C/m), iar pat este presiunea atmosferica.

3.7.3. Tirajul fortat

O instalatie de tiraj fortat are unul sau mai multe ventilatoare,
montate pe traseul aer-gaze de ardere.

Exista mai multe tipuri de tiraj fortat:

e tiraj insuflat, la care gazele de ardere sint impinse de aerul
trimis de un ventilator;
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o tiraj aspirat, la care un ventilator realizeaza o depresiune la baza
cosului de fum;

e tiraj aspirat direct, cind intreaga cantitate de gaze de ardere
este aspirata de un ventilator de gaze de ardere (exhaustor) aflat la baza
cosului de fum;

o tiraj aspirat indirect, la care depresiunea de la baza cosului este
creata de un ejector alimentat cu abur sau cu aer de la un ventilator;

o tiraj aspirat combinat, cind exhaustorul aspira o parte din gazele
de ardere si alimenteaza cu ele un ejector care aspira restul gazelor de
ardere;

e tiraj combinat echilibrat, cu ventilator de aer si cu exhaustor
(solutie folosita pe cazanele in ).

Tirajul combinat echilibrat este cel mai rational mod de organizare a
circulatiei fortate a aerului si gazelor de ardere. Un ventilator de aer trimite
aerul prin preincalzitorul de aer in focar, iar un exhaustor aspira gazele de
ardere si le evacueaza pe cos.

3.8. Suprafetele de schimb de caldura ale cazanelor de abur

3.8.1. Ecranele de radiatie

Ecranele de radiatie se confectioneaza din tevi drepte sau din fevi
cu aripioare (fig. 3 14).

]

A\\

b

Fig. 3.15. Variante de confectionare a ecranelor de radiatie:
1 - tevi drepte; 2 - platbanda; 3 - cordon de sudura; 4 - tevi cu aripioare

(D)
-
5

i

Tevile drepte se sudeaza intre ele prin platbande de ofel, iar tevile
cu aripioare se sudeaza intre ele direct. Astfel se realizeaza ecrane-
membrana cu care se construiesc focare etanse, care protejeaza mai bine
peretii, ceea ce permite inlocuirea zidariei refractare cu o izolatie mai simpla.

3.8.2. Supraincalzitoarele

Supraincalzitoarele sint suprafete de schimb de caldura convective.
Se construiesc ca un sistem de serpentine legate la mai multe colectoare de
intrare si de iesire.

Dupa corelatia dintre sensul de curgere a gazelor de ardere prin
canalul de fum si sensul de curgere a aburului, supraincalzitoarele sint in
echicurent, in contracurent sau mixte (mai riguros - in curent incrucisat).
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Fig. 3.15. Supraincalzitoare convective:
a - in echicurent; b - in contracurent; ¢ in curent mixt

3.8.3. Economizoarele

Exista doua tipuri functionale:

e economizoare nefierbatoare, care preincalzesc apa pina la o
temperatura cu 20...30 °C mai mica decit temperatura de saturatie;

e economizoare fierbatoare, in care apa se incalzeste pina la
temperatura de saturatie si in care 10... 15% din apa se vaporizeaza.

Economizoarele se construiesc mai ales din t{evi netede din otel,
indoite sub forma de serpentine legate la colectoare. Pentru un schimb de
caldura cit mai bun tevile se monteaza in esichier (pe mai multe rinduri, cu
intervale uniforme intre ele).

3.8.4. Preincalzitoarele de aer

Exista si se folosesc doua tipuri de preincalzitoare de aer:

e recuperative, executate din t{evi netede verticale, sau din placi
de fonta care formeaza canale paralelipipedice;

e regenerative rotative cu ax vertical, cu masa pentru acumularea
caldurii (Ljungstrom).

* * J gaze dzla ardere ‘|

e | __|[T]|__ |
1+\ T I
l
!l

aer _I i l—
~rece i T ‘P:
® laer

® * 1 | *gaze de ardere

Fig. 3.16. Preincalzitoare de aer:
a - recuperativ cu tevi netede; b - regenerativ rotativ (Ljungstrom); 1 - tevi
netede; 2 - deflectoare; 3 - rotor celular; 4 - carcasa
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Pe fig. 3.16 - a se observa ca la preincalzitoarele recuperative cu
tevi netede gazele de ardere trec prin interiorul tevilor 1, iar aerul circula
printre tevi, curgerea sa fiind dirijatéd cu deflectoarele 2. Preincalzitoarele cu
tevi se monteaza Tn canalul de fum din cel de al doilea picior al cazanelor in
1, Tnainte de filtrul pentru pulberi si de cosul de fum.

Cazanele cu debite mari de abur sint echipate cu preincalzitoare de
aer regenerative rotative (fig. 3.16 - b). Rotorul cu ax vertical este
confectionat din sectoare cu celule din tabla. Ca urmare a rotirii cu un motor
exterior, suprafata de schimb de caldura trece alternativ prin curentul de
gaze de ardere fierbinti (acumulind caldura fizica mcpAt) si prin curentul de
aer rece (caruia Ti cedeaza caldura acumulata). Aceste preincalzitoare de
aer se amplaseaza in exteriorul cladirii centralei termoelectrice, in atmosfera
libera, impreuna cu ventilatorul de aer rece si cu ventilatorul de gaze de
ardere, deoarece ansamblul preincalzitor - ventilatoare are un volum foarte
mare si ocupa o suprafata importanta.

3.9. Bilantul termic al unui cazan de abur.
Randamentul cazanului

Bilantul termic al unui cazan de abur reprezinta relatia de egalitate
dintre suma cantitatilor de caldura introduse in cazan si suma cantitatilor de
caldura care parasesc cazanul.

Ecuatia bilanfului termic se scrie raportind toate cantitafile de
caldura la 1 kg de combustibil (solid sau lichid) sau la 1 Nm?3 de combustibil
gazos, ori la un interval de timp (de exemplu 24 h sau 1 an). Cantitatile de
caldura implicate in bilant se exprima fata de o temperatura de referinta trer,
care de obicei se alege 0 °C. Ecuatia de bilan{ termic are forma generala

Q =Q,, (3.3)
unde Qi reprezinta suma caldurilor intrate in cazan iar Qe suma caldurilor
iesite din cazan.

Caldura intrata in cazan se exprima sub forma

Q =H;+Qc¢ +Qinj + Qaer + Qapa- (3.4)

Termenul Hi reprezintd cantitatea de caldurd ce se obtine prin arderea
completd a cantitatii unitare de combustibil (puterea calorica inferioara).
Termenul Qc este caldura fizicda a combustibilului, fiind caldura necesara
pentru Tncalzirea cantitatii unitare de combustibil de la temperatura de
referinta pina la temperatura tc cu care acesta intra in cazan (este numita
fizica pentru a se deosebi de caldura ce poate fi degajata chimic, prin
ardere). Qinj este caldura continuta Tn aburul folosit pentru injectia pacurii in

focarul cazanului, Qaer este caldura fizica a aerului (caldura necesara
incalzirii aerului de la ter pind la temperatura taer cu care acesta intrd in
cazan) iar Qapa este caldura primita de apa pentru a se incalzi de la trer pina
la tapa (céldura fizica a apei care intra in economizorul cazanului).

Cantitatile de caldura care reprezinta caldura fizica a unor agenti se
exprima in functie de entalpiile raportate, pentru agentii in stare solida sau
lichida calculindu-se cu relatia:
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Qfiz =m(i—iref) =me(t—trer) - (3.5)
in care m este masa de agent in stare solida sau lichida corespunzatoare
masei de 1 kg de combustibil, i si irr STnt entalpiile masice la temperatura t
de intrare din cazan si la temperatura ter de referinta iar c este caldura
specifica masica a agentilor.

Cantitatea de caldura iesita din cazan are forma:

6
Qe =Q+ ) .Qp, (3.6)
p=2
in care Qi reprezinta caldura utila, regasita in aburul produs, iar Q

reprezinta diferitele pierderi de caldura.

Termenul Q2 reprezinta pierderea de caldura cauzata de gazele
evacuate la cos. Temperatura gazelor de ardere evacuate la cos depinde de
tipul tirajului, de continutul de vapori de apa din gazele de ardere si de
continutul de sulf al combustibilului. Pentru cazanele cu tiraj natural se
impune gazelor de ardere la evacuare o temperatura minima de circa
180 °C, dar se foloseste o valoare de 200 °C (fiindca la temperaturi mai mici
cogul de fum devine prea inalt). La cazanele de abur cu tiraj fortat
temperatura gazelor de ardere la evacuare poate cobori pina la circa 110
°C, practic fiind de 140...160 °C. Daca temperatura gazelor de ardere scade
sub valorile aratate mai sus, apare pericolul condensarii vaporilor de apa
(formare de roud) pe suprafetele de schimb de caldura ale preincalzitorului
de aer, ceea ce corodeaza metalul. Daca combustibilul contine sulf, la
temperaturi ale metalului mai mici ca 140 °C apare roua acida, cu formare
de H,SO,4 si H,SO3, care corodeaza foarte puternic metalul. Ca urmare a

consideratiilor expuse mai sus, temperatura gazelor de ardere la evacuarea
lor la cos trebuie sa fie mai mare de 160 °C. Asadar, gazele de ardere care
parasesc cazanul prin cos contin o cantitate de caldura care nu mai poate fi
recuperata si din punct de vedere al bilantului termic reprezinta o pierdere
de caldura. Cantitatea de caldura continutd in gazele de ardere se
calculeaza ca suma a caldurilor fizice ale gazelor componente. Compozitia
gazelor de ardere se stabileste prin analiza chimica.

Termenul Qs reprezinta pierderile de caldura datorate arderii
incomplete din punct de vedere chimic. Aceste pierderi apar deoarece in
unele zone ale focarului amestecul de aer si combustibil nu este cel
corespunzator arderii complete. Ca urmare, gazele de ardere contin si
diverse gaze combustibile (oxid de carbon, hidrogen, metan etc.).

Termenul Qs reprezinta pierderile de caldura datorate arderii
incomplete din punct de vedere mecanic. Aceste pierderi apar deoarece, la
arderea combustibilului solid, o parte din acesta este eliminat mecanic din
cazan inainte de a arde (este vorba de carbune cazut de pe gratar in
cenusar, inglobat in zgura si evacuat cu aceasta, praf de carbune antrenat
de gaze in afara focarului inainte de a arde, cocs zburator si funingine
depusa pe tevi etc.).

Termenul Qs reprezinta cantitatea de caldura transmisa catre mediul



- 116 -

ambiant, pierdere ce apare ca urmare a faptului ca temperatura suprafetelor
exterioare ale cazanului este mai mare decit temperatura mediului. Aceasta
cantitate de caldura se determind experimental sau se apreciaza prin
comparatie cu datele cunoscute pentru cazane similare.

Termenul Qs reprezinta caldura evacuata din cazan odata cu zgura
si cu cenusa. Pierderea apare deoarece zgura si cenusa parasesc cazanul
la temperaturi mari, de 600...700 °C.

Ecuatia de bilan{ termic se exprima procentual (prin impartire la Qi si
inmultire cu 100) sub forma:

100=q4+02 +0g3 +04 +ds5 + e - (3.7)
Randamentul termic al cazanului de abur se obtine sub forma:
6
Q
n=q;=—1=100- g, (3.8)
Q o2

marime care permite aprecierea globala a eficientei proceselor de ardere a
combustibilului si a proceselor de transmitere a caldurii.

Relatia (3.8) stda la baza metodei indirecte de determinare a
randamentului unui cazan de abur prin stabilirea pierderilor pe cai
standardizate.

Determinarea directd a randamentului se face cu relatia (3.1) si
presupune masurarea directd a debitului si a parametrilor aburului, precum
si masurarea consumului de combustibil.
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4. COMPRESOARE

4.1. Definitii. Clasificare

Compresoarele sint masini de forta generatoare care cresc
presiunea debitului de gaze pe care il vehiculeaza.

Dupa principiul de functionare se disting:

e compresoare volumice, care realizeaza comprimarea prin
micsorarea unui volum de gaz inchis in spatiul de lucru al masinii;

e compresoare dinamice, care realizeaza comprimarea intr-un
proces cu curgere continua a gazului, prin marirea energiei cinetice si,
partial, si a energiei potentiale de presiune intr-un rotor cu palete, proces
urmat de transformarea energiei cinetice in energie de presiune prin frinarea
curgerii;

e compresoare cu jet, care realizeaza comprimarea prin
amestecarea curentului de fluid de joasa presiune cu un curent de inalta
presiune, rezultatul fiind un curent de presiune medie.

Exemple. Din prima grupa fac parte compresoarele cu piston, din a
doua - cele centrifuge si cele axiale, iar din ultima - ejectoarele.

Compresoarele volumice realizeaza presiuni pina la 1000 bar, dau
au debite relativ mici, sub 500 m3/min. Compresoarele dinamice furnizeaza
presiuni pina la 25 bar la debite foarte mari. Compresoarele centrifuge
realizeaza debite de pina la 2500 m3/min, iar cele axiale debite ce pot depasi
10000 m3/min.

Suflantele sint compresoare dinamice destinate unor presiuni mai
mici de 4 bar. Nu au racire intermediara a gazului. Ventilatoarele sint
compresoare dinamice cu o treapta. Ele realizeaza cresteri de presiune mici
(< 1,1 bar) si vehiculeaza debite foarte mari. Exhaustoarele sint suflante sau
ventilatoare care vehiculeaza gaze prin crearea unei depresiuni in canalele
de gaze. Pompele de vid sint compresoare destinate realizarii unei
depresiuni (vid) in incinte Tnchise.

Fiind magini generatoare, compresoarele trebuie sa fie antrenate de
un motor (electric, cu ardere interna, turbina cu gaze), prin cuplare directa
sau printr-o transmisie mecanica, motorul furnizind energia mecanica
necesara functionarii.

4.2. Compresoare volumice

4.2.1. Compresoare cu piston cu migcare de translatie a pistonului

4.2.1.1. Schema constructiva a compresorului cu miscare

de translatie a pistonului

Un compresor monocilindru (fig. 4.1) are ca parte principala un
cilindru 1 prevazut cu un sistem de racire cu aer (cu aripioare de racire) sau
cu apa (cu cdmasé de apa). In cilindru se monteaz& pistonul 2, care este
etansat fata de cilindru cu segmentii 3. Cilindrul se termina cu carterul 4 (o
cutie care inchide mecanismul de antrenare), iar la cealalta extremitate cu
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chiulasa 5 (un capac care inchide camera de comprimare din cilindru). Tn
chiulasa se afla supapa de admisiune 6 si supapa de refulare 7. Supapele 6
si 7 realizeaza comunicarea dintre cilindru si galeriile de admisiune 8 si de
refulare 9. Pistonul 2 este actionat de un mecanism bield-maniveld, din care

pe fig. 5.1 sint vizibile biela 10 si manivela 11 a arborelui cotit.
12
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Fig. 4.1. Schema constructiva a unui compresor cu piston:
1 - cilindru; 2 - piston; 3 - segmenti; 4 - carter; 5 - chiulasa; 6 si 7 - supape
de aspiratie si respectiv, de refulare: 8 si 9 - galerii de admisiune si,
respectiv, de refulare; 10 - biela; 11 - manivela arborelui cotit; 12 - bolf

//,
_ﬁqéJ /,2
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Fig. 4.2. Schema mecanismului Fig. 4.3. Schema unei
de antrenare a pistonului: supape de compresor:
1 - fusuri de palier; 2 - lagare de palier; 3 - 1 - supapa (lama); 2 -
fus maneton; 4 - contragreutati; 5 - bratele scaun; 3 - arc; 4 - taler;
manivelei; 6 - piciorul bielei; 7 - bolt; 8 - 5 - surub

corpul bielei; 9 - capul bielei; 10 - piston

In compunerea mecanismului de antrenare a pistonului se afla un
cot de arbore, biela, boltul si pistonul. Un cot al arborelui (fig. 4.2) este
constituit din doua fusuri de palier 1, care reprezinta portiuni cilindrice de
arbore aflate pe axa de rotatie si plasate in lagarele paliere 2 (care apartin
partilor fixe ale compresorului), dintr-un fus maneton 3, care este o portiune



- 119 -

cilindrica de arbore cu axa paralela cu axa de rotatie si care serveste pentru
articularea bielei, si din bratele manivelei 5, brate care au lungimea intre axe
egala cu raza r a mecanismului. Partile componente ale bielei sint piciorul
bielei 6 (care se articuleaza cu boltul 7), tija bielei 8 (sau corpul bielei - cu
lungimea intre axe |) si capul bielei 9, cu care lagarul maneton se articuleaza
pe fusul maneton 3, operatiune posibila datoritd sectionarii capului bielei si
fixarii capacului cu suruburi, dupa montarea pe maneton.

Supapele unui compresor cu piston sint supape automate, adica se
deschid si se inchid sub actiunea forielor de presiune ce actioneaza pe
fetele lor dinspre gazele din cilindru si, respectiv, din galeriile de admisiune
sau refulare.

O supapa de compresor cu piston (fig. 4.3) este compusa din
supapa propriu-zisa (sau lama), 1 care controleaza (inchide sau deschide)
orificiile din scaunul supapei 2. Pozitia inchisa a supapei este mentinuta de
arcul 3 (elicoidal - de torsiune, ca in desen, sau lamelar - de Tncovoiere).
Arcul este {inut de talerul 4. Piesele supapei sint asamblate printr-un surub
5. Montatd in compresor cu arcul spre cilindru, supapa serveste la
admisiunea gazului. Montata cu arcul spre galerie, supapa este de refulare.

Compresoarele cu piston mici se construiesc cu unul sau cu mai
multi cilindri verticali in linie, sau cu cilindri in V, iar compresoarele
industriale mari se construiesc cu mai mulii cilindri orizontali.

4.2.1.2. Compresorul teoretic. Ciclul termodinamic

Se numeste compresor teoretic un
compresor cu piston ideal, care indeplineste
urmatoarele ipoteze:

e intre pistonul aflat in punctul
mort interior (p.m.i.) si chiulasd nu exista
spatiu ocupat de gaz, adica volumul
vatamator este nul;

e supapele se deschid si se inchid
instantaneu;

) supapele nu opun rezistenta
la curgerea gazului.

in  concordantd cu ipotezele \
acceptate, admisiunea gazului in cilindru se i e e SN
face pe durata cursei pistonului de la punctul p-m.|
mort interior (p.m.i.) pina la punctul mort
exterior (p.m.e.), la presiunea constanta p1
din galeria de admisiune, dupa procesul Fig. 4.4. Ciclul
izobar 4-1 (fig. 4.4). compresorului teoretic

Comprimarea se face pe durata unei
parti din cursa pistonului de la punctul mort exterior catre punctul mort
interior, procesul 1-2 fiind adiabatic, izotermic sau politropic, in concordanta
cu ipotezele suplimentare care se accepta.

Refularea gazului din cilindru se desfasoara pe fractiunea din cursa
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pistonului intre punctul mort exterior si punctul mort interior neutilizata de
procesul de comprimare, procesul 2-3 fiind izobar, la presiunea constanta p:
din galeria de refulare.

Ciclul se finchide printr-un proces izocor 3-4 conventional, care
corespunde inchiderii instantanee a supapei de refulare si deschiderii
instantanee a supapei de admisiune, adica corespunde trecerii cilindrului de
la legatura cu conducta de refulare la legatura cu cea de admisiune.

Asadar, compresorul teoretic functioneaza ciclic, repetind mereu
secventele 1-2-3-4-1, care reprezinta ciclul termodinamic al masinii
compresor teoretic (fig. 4.4).

Raportul presiunilor

T =Pz /P (4.1)
se numeste raport de crestere a presiunii in compresor.

4.2.1.3. Compresorul tehnic. Ciclul termodinamic
Consideratii de ordin constructiv, intre care constructia supapelor si
amplasarea lor in chiulasa, impun compresorului real sa functioneze cu un

ol spatiu  (volum)  v&tadmator.  in
r . .

- i 3 £ acest fel se defineste compresorul tehnic,
2| i \ masina care inlatura ipotezele

compresorului teoretic. Existenta
volumului vatamator Vv dintre chiulasa si
pistonul aflat Tn punctul mort interior face
ca ciclul termodinamic al compresorului
tehnic sa aiba, intre presiunile p2 si p1, pe
o fractiune din cursa de admisiune a
pistonului, un proces 3-4 de destindere a
Pt gazului retinut in spatiul vatamator dupa
Fig. 4.5. Ciclul termodinamic terminarea procesului de refulare. In
al compresorului tehnic acest fel, in comparatie cu un compresor
teoretic avind aceleasi dimensiuni
geometrice (diametru, cursa), compresorul tehnic aspira, comprima si
refuleaza ciclic un volum de gaz mai mic (Va < Vs).
Succesiunea de transformari 1-2-3-4-1 (fig. 4.5) reprezinta ciclul
termodinamic al compresorului tehnic.

BEOR

4.2.1.4. Lucrul mecanic necesar comprimarii unui gaz
Lucrul mecanic total L necesar realizarii ciclului compresorului
teoretic este suma lucrurilor mecanice ale fazelor functionale:
L=L12 +L23 +L34 +L41 . (42)
Considerind  comprimarea 1-2  oarecare, fara precizari

particularizatoare, lucrul mecanic necesar este:
2

Ly :jpdv. (4.3)
1
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Fig. 4.6. Lucrul mecanic necesar Fig. 4.7. Procese de comprimare

proceselor compresorului teoretic

Procesele izobare de admisiune si de refulare necesita:
1

L4 =IPdV=P1(V1—V4)=P1 Vi (4.4)
4
Loz =-paVs. (4.5)
In procesul izocor 3-4 nu se schimbé lucrul mecanic:
Las =0. (4.6)

Insumind relatile (4.3), (4.4) si (4.5) si efectuind urmatoarea
transformare matematica simpla:

2 2 2 2
[pav=[dEV)-[Vdp=(ps Vo —ps Vo)~ [ Vb,
1 1 1 1
se obtine lucrul mecanic necesar unui ciclu de compresor teoretic:
2
L= —J-Vdp, (4.7)

1
care corespunde in diagrama p-V (fig. 4.6) ariei 1-2-3-4-1.

Relatia (4.2) se poate particulariza in concordanta cu ipotezele ce se
impun procesului de comprimare 1-2 (fig. 4.7), care poate fi adiabatic,
izotermic sau politropic.

Procesul de comprimare efectuat intr-un timp foarte scurt intr-un
cilindru perfect izolat termic (deci cu schimb de caldura neglijabil intre gaz si
mediul exterior) este considerat adiabatic - linia 1-2a4 pe fig. 4.7.

Procesul de comprimare realizat intr-un compresor introdus intr-un
termostat ideal (care preia instantaneu caldura mentinind temperatura
gazului constanta) este considerat izotermic (se desfasoara la T+ = const.) -
linia 1-2t pe fig. 4.7. Pe diagrama p-V din fig. 4.7 se observa ca lucrul
mecanic necesar comprimarii izoterme este minim (ceea ce se confirma
imediat prin calcul). In practicd, apropierea de aceasta situatie avantajoasa
se face prin racirea masinii compresor (cu aer sau cu apa).

Deoarece viteza de deplasare a pistonului este finita si deoarece
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exista schimb de caldura intre gazul din cilindru si mediul exterior, procesul
real de comprimare este politropic cu exponent variabil. Exponentul
politropic este variabil deoarece la inceputul comprimarii gazul este mai rece
decit cilindrul si preia caldura de la acesta, iar spre sfirsitul comprimarii, cind
temperatura gazului creste si o depaseste pe cea a cilindrului, gazul
cedeaza caldura cilindrului. Calculind un exponent mediu politropic se obtine
1 < n <k, adica procesul real de comprimare intr-un compresor cu piston cu
cilindrul si chiulasa racite se plaseaza pe diagrama p-V intre procesul
izotermic si cel adiabatic (fig. 4.7). Pe compresoarele dinamice neracite (de
exemplu - compresorul axial cu mai multe trepte) comprimarea se
desfasoara cu exponentul politropic n > k.

Introducind in relatia (4.2) lucrul mecanic de comprimare politropica
dat de relatia (2.120), se obfine expresia finala a lucrului mecanic necesar
unui ciclu de compresor teoretic:

1 n
L=p1Vi-p2 V2 +E(P1 Vi —P2V2)=E(P1 Vi-p2 Vo) =

n o (n=1)/n
=—p1Vyq|1-| E2 =nlLqy, 4.38.
—P1Vi (DJ nLq2 (4.8.)

care arata ca lucrul mecanic necesar unui ciclu este de n ori mai mare ca
lucrul mecanic necesar numai procesului de comprimare politropica.

Pentru un compresor tehnic, in ipoteza ca procesele de comprimare
politropica si de destindere politropica se desfasoara cu exponenti apropiati
n1 = n2 = n, lucrul mecanic se determina, pe fig. 4.5, ca o diferenta de arii:

L = A1234 = A12apb — A43ab =

=%p1 V1(1_n(n71)/n)_%p1 Vy (1_7t(n—1)/n): (4.9)

=Py (V= V) (1=
n_

Ultima relatie arata ca si din punct de vedere al lucrului mecanic
necesar pentru un ciclu de comprimare compresorul tehnic se comporta ca
un compresor teoretic cu cilindree redusa (V1 - Va).

4.2.1.5. Diagrama indicata a compresorului cu piston

Daca se inlatura si ultimele doua ipoteze de la compresorul teoretic,
(cele referitoare la supape) si se tine seama ca la trecerea prin supape (care
nu se deschid instantaneu) gazul suportda procese de laminare, atunci
functionarea compresorului se desfasoara conform diagramei din fig. 4.8.

Influenta laminarii gazului in timpul aspiratiei se manifesta prin
pierderi gazodinamice, care fac ca presiunea medie din cilindru in timpul
aspiratiei pa sa fie mai mica decit presiunea p1 din galeria de admisiune,
diferenta de presiune fiind Ap1 = p1 - pa.

In timpul refuldrii, pentru acoperirea pierderilor gazodinamice din
supapa, presiunea medie din cilindru pr trebuie sa fie mai mare decit
presiunea p2z din galeria de refulare, diferenta fiind Ap2 = pr - p2.
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Fig. 4.8. Diagrama indicata Fig. 4.9. Diagrama indicata
a compresorului cu piston obtinuta experimental

La Tnceputul admisiunii si la Tnceputul refularii, cind supapele inca
nu sint complet deschise, diferentele de presiune au valorile maxime Apimax
§i Ap2max.

Diagrama din fig. 4.8 poarta numele de diagrama indicata a
compresorului cu piston si se obfine experimental, pe masina in functiune,
cu o instalatie numitd indicator de diagrama [4.3, p.129...160]. Pe
diagramele indicate experimentale se observa mici variatii oscilatorii ale
presiunii in timpul admisiunii si refularii (ca pe fig. 4.9), variatii care se
datoresc migcarilor vibratorii ale lamelelor supapelor deschise.

4.2.1.6. Parametrii compresorului cu piston. Debitul

Principalele caracteristici tehnico-functionale ale unui compresor cu
piston sint presiunea de refulare si debitul.

Presiunea de refulare este egala cu presiunea la care compresorul
functioneaza in conditii optime. Presiunea maxima de refulare se indica
pentru functionarea in regim continuu sau intermitent.

Debitul compresorului reprezinta cantitatea de gaz refulata, in regim
normal de functionare, in unitatea de timp. Se disting debitul masic (in kg/s),
debitul volumic redus la starea normala (Nm?3/s), debitul volumic exprimat in
functie de conditiile de la aspiratie si debitul volumic exprimat n functie de
conditiile de presiune si temperatura de la refulare.

Debitul compresorului raportat la starea gazului la aspiratie se
exprima n functie de dimensiunile cilindrului si de turatie:

2
Voivg o mD2g e
60 4 2=
in care D si S sint diametrul cilindrului si cursa pistonului,
Vs = D2S / 4 este cilindreea masinii (volumul corespunzator cursei totale a
pistonului), n si o sint turatia si, respectiv, viteza unghiulara a arborelui, iar A
este coeficientul de debit (sau gradul de utilizare a cilindrului).

(4.10)
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Coeficientul de debit A este un criteriu principal de apreciere a
functionarii compresorului cu piston. Criteriul A compara debitul refulat de
compresor cu debitul ce ar putea fi dat in conditii ideale, adica in absenta
spatiului vatamator Vv , a pierderilor gazodinamice (datorate laminarii gazului
in supape), a pierderilor termice (ce apar deoarece in timpul aspiratiei gazul
se Incalzeste, preluind caldura de la metalul cald al cilindrului si al supapei)
si in absenta pierderilor de gaz prin neetanseitati (pierderi ce apar n timpul
comprimairii si refularii).

Conform definitiei, coeficientul de debit este dat de raportul:

A=V:/Vs, (4.11)
unde V: este volumul refulat intr-un ciclu.

Valorile coeficientului de debit depind de:

e dimensiunile spatiului vatamator, caracterizat prin raportul:

g:&100, (4.12)
Vs
cu valori intre 1...8%;
e raportul de crestere a presiunii
n=p2/p1; (4.1.)

e marimea pierderilor enumerate cu doua aliniate mai sus.

Valorile numerice ale coeficientului de debit se determina
experimental, si orientativ se incadreaza intre 0,99...0,40, valori care se
micsoreaza cu cresterea coeficientilor € si .

4.2.1.7. Functionarea compresorului cu piston cu « = var

In practicd, un compresor cu piston lucreaza cu presiuni de refulare
variabile, Tn concordanta cu cerintele utilizatorului de gaz comprimat, adica
lucreaza cu raportul = variabil.

Pe diagrama p-V din fig. 4.10 se observa ca pe masura cresterii
raportului = scade volumul de gaz aspirat (altfel spus scade coeficientul de
debit). La limita (p2 = p2max) compresorul nu mai aspira si nu mai debiteaza.

in concluzie, existenta volumului vatdmaétor limiteaza presiunea
maxima ce poate fi furnizata de un compresor.

4.2.1.8. Compresoare cu mai multe trepte

In subcapitolul precedent s-a ardtat cd o singurd treapta de
comprimare poate debita o presiune maxima limitata. Pentru a obtine
presiuni mai inalte, dar si pentru a face o economie de lucru mecanic, pentru
comprimare - aga cum se va arata in continuare - se folosesc compresoare
cu mai multe trepte si cu racire intermediara. Racirea intermediara apropie
procesul real de comprimare in treaptda de un proces de comprimare
izotermic.

Dupa prima treapta de compresor gazul strabate un schimbator de
caldura (racitor intermediar - fig. 4.11) in care isi micsoreaza temperatura si
volumul masic si apoi intra in treapta a doua, al carei cilindru are diametru
mai mic decit prima (datoritd volumului masic mai mic al gazului pe care il
aspira si comprima).
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Fig. 4.10. Functionarea Fig. 4.11. Schema unui compresor
compresorului cu piston la cu piston cu 2 trepte:
diferite presiuni de refulare | sill - trepte de comprimare
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Fig. 4.12. Diagrama p-V Fig. 4.13. Diagrama T-s a
a compresorului cu doua trepte comprimarii in doua trepte

Functionarea compresorului cu doua trepte este prezentata in
diagrama p-V din fig. 4.12 pentru un compresor teoretic, concluziile fiind
valabile si pentru compresorul tehnic.

In prima treaptd se desfisoard ciclul 1-2-3-4, cu comprimarea
politropica 1-2 de la presiunea de aspiratie p1 pina la presiunea intermediara
px. Racirea intermediara, cu cedarea caldurii catre mediul exterior (aer sau
apa), se poate face pina la cel mult temperatura T1 a mediului din care s-a
facut aspiratia, astfel ca sfirsitul admisiunii in treapta a doua de comprimare
este starea 5 (intersectia izotermei T1 cu izobara px). In treapta a doua se
efectueaza ciclul 5-6-7-3, cu comprimarea politropica 5-6. Daca
comprimarea s-ar efectua intr-o singura treapta, ciclul termodinamic ar fi
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1-8-7-4, cu temperatura finala Ts mai mare decit temperatura Te obtinuta in
cazul comprimarii in doua trepte.

in comparatie cu lucrul mecanic consumat la comprimarea intr-o
singura treapta, la comprimarea in doua trepte intre aceleasi presiuni si cu
racire intermediara maxima, se economiseste un lucru mecanic echivalent
cu aria 2-8-6-5.

Economia de lucru mecanic este maxima atunci cind suma dintre
lucrurile mecanice necesare treptelor 1 si 11 este minima, deci cind este
indeplinita conditia:

o

dpy
Acceptind ipoteza ca exponentii politropici din cele doua trepte
indeplinesc relatia n1 = n2 = n si utilizind relatia (4.8), lucrul mecanic de
comprimare este

n 0 (n=1)/n n o (n=1)/n
L=——pqVy|1-[ == ——py V5 |1-| =2 =
q_qP1 V1 [p] T _1Px Vs [p ]

1 X

(n=1)/n (n=1)/n
=" bV, 2—['0—*) —(p—ZJ , (4.14)
n-1 P1 Px

0. (4.13)

in care p1V1 = pxVs = RT1 (relatie valabila pe izoterma T1).
Derivind (5.14) Tn raport cu px si anulind derivata rezulta

Px =+ P1P2 - (4.15)

Relatia (4.15) reprezinta conditia pe care trebuie sa o indeplineasca
presiunea intermediara px pentru ca economia de lucru mecanic sa fie
maxima. Rezulta imediat ca ambele trepte consuma acelasi lucru mecanic.

Reprezentarea procesului de comprimare in diagrama T-s pe
fig. 4.13 evidentiaza micsorarea temperaturii gazelor refulate in cazul
comprimarii in doua trepte, fata de comprimarea intr-o singura treapta.

4.2.1.9. Randamente. Puterea consumata de
compresorul cu piston
Lucrul mecanic masic | (raportat la 1 kg de gaz) consumat in
interiorul cilindrului compresorului real este mai mare decit lucrul mecanic |
necesar teoretic, diferenta fiind folosita pentru finvingerea pierderilor
gazodinamice, a celor datorate presiunii mai mici si temperaturii mai mari de
la aspiratie, a celor datorate volumului vatamator si a celor prin
neetanseitaii. Ca urmare, se definesc mai multe tipuri de randamente,
prezentate in continuare.
e Randamentul intern al compresorului este definit prin raportul:
T]i=|/|i, (416)

care reprezinta o caracteristica a calitatii proceselor din compresor.
Randamentul intern se particularizeaza pentru o comprimare
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adiabatica si pentru o comprimare izotermica, distingindu-se:
e randamentul intern adiabatic

Nad =lag/li; (4.17)
e randamentul intern izotermic:

Niz =liz/1i; (4.18)
e randamentul intern politropic:

Mn =Ia/l;- (4.19)

Determinarea lucrului mecanic consumat |i se face prin prelucrarea
diagramei indicate determinate experimental pe compresor [4.3], iar lucrul
mecanic masic | necesar teoretic (si, Tn cazurile particulare, laq, liz sau In) se
calculeaza cu relatia:

2

1] =[vap, (4.7)
1
Lucrul mecanic masic efectiv le necesar la arborele compresorului
este mai mare ca i cu cantitatea necesara invingerii pierderilor mecanice
(adica a frecarilor pistonului cu cilindrul, a frecarilor din lagare etc.). Cu
aceste precizari se definesc:
¢ randamentul mecanic al compresorului, prin raportul:

Mm =lille; (4.20)
e randamentul efectiv sau total al compresorului, prin raportul:
Ne =l =Minm - (4.21)

Valorile orientative ale randamentului efectiv se incadreaza in
intervalul (0,80...0,85) pentru compresoare mici si cu turatie mare si in
intervalul (0,90...0,93) pentru compresoarele industriale foarte mari.

Puterea interna a compresorului, adica puterea consumata fin
interiorul cilindrului compresorului real la debitul masic gm este:

Pi=lidm =1am/n;j, (4.22)
iar pentru comprimarea politropica este:
Pin=lham/mn - (4.23)

Puterea necesara la arborele compresorului (putere pe care trebuie
sa o asigure motorul de antrenare) este:

P=Pi/Mm - (4.24)
Puterea motorului de antrenare este:
Protor =kP/my (4.25)

in care nr este randamentul transmisiei mecanice dintre motor si compresor,
iar k = 1,1...1,2 reprezinta un coeficient de rezerva de putere.

4.2.2. Compresorul rotativ cu lamele culisante

Un compresor rotativ cu lamele in rotor este compus (fig. 4.14)
dintr-un stator cilindric 1 si dintr-un rotor cilindric 2 plasat excentric in cilindru
(dezaxarea fiind notata ¢€), rotor in care sint prelucrate santuri longitudinale
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in care culiseaza lamele 3 (pe desen in numar de 4). Statorul cilindric este
prevazut cu canalele de aspiratie si de refulare 4 si 5. Compresorul este
prevazut cu aripioarele de racire 6. Lamelele 3 au aceeasi lungime ca
statorul cilindric si ca rotorul. Cind arborele este rotit din exterior, lamelele
sint supuse actiunii fortelor centrifuge, astfel ca sint in contact permanent cu
cilindrul interior, iesind si intrind in canalele din rotor (culisind). Intre rotor si
cilindru se formeaza o camera cu sectiunea ca o semiluna, impariita de
paletele 3 si 3’ in camerele notate A, B si C. Camera A joaca rol de camera
de aspiratie, deoarece pe masura invirtirii rotorului volumul dintre doua
lamele consecutive creste, creindu-se o depresiune datorita careia este
aspirat gazul (la presiune constanta, procesul 4-1). Continuind invirtirea
rotorului, camera A se transforma intr-o camera de tip B care, dupa
depasirea liniei verticale a centrelor rotorului si statorului, isi micsoreaza
volumul, realizind comprimarea gazului (procesul 1-2). Apoi camera B trece
intr-o camera tip C, care intra in comunicatie cu conducta de refulare.
Lamela ulterioara 3' pompeaza gazul din masina (procesul de refulare 2-3,
desfasurat la presiunea constanta p2). Ciclul se inchide prin trecerea lamelei
3 in stinga liniei centrelor, timp in care o cantitate mica de gaz trece de la
refulare spre admisiune, destinzindu-se in procesul 3-4.

Fig. 4.14. Compresorul cu lamele culisante:
1 - stator cilindric; 2 - rotor; 3 - lamele: 4 si 5 - canale de admisiune si de
refulare; 6 - aripioare de racire

Diagrama desfasurata p-p din fig. 4.14 reprezinta, in fond, ciclul
compresorului tehnic cu piston, durata fazelor fiind in corelatie cu distanta
unghiulara dintre palete (se construiesc compresoare cu 4...32 palete) si cu
unghiurile constructive B4, Bo si B3 .

4.2.3. Compresorul rotativ cu rotoare profilate
Un compresor rotativ cu rotoare profilate (fig. 4.15) este construit din
doua rotoare profilate 1 si 2, fiecare cu cite doi sau trei lobi, rotoare
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introduse in statorul 3. Statorul este format din doua jumatati de cilindru de
raza R si de lungime |, departate intre ele (fig. 4.15). Antrenarea sincrona a
rotoarelor se face cu un angrenaj cu roti dintate. Rotoarele nu vin in contact
intre ele si nici cu statorul, intre piese fiind un joc mai mic de 0,2 mm.

Cind rotoarele profilate sint in pozitile din fig. 4.15 formeaza,
impreuna cu statorul, camerele A, B si C, fiecare avind rol functional distinct.
Prin invirtirea rotoarelor in sensurile indicate pe figura volumul camerei A
creste, in camera fiind aspirat gaz la presiunea constanta p: (procesul
teoretic 1-2). Continuindu-se rotirea, camera A se transforma intr-o camera
de tip B, inchizind intre lobi si stator, intr-un volum constant, o masa de gaz
pe care o transporta spre conducta de refulare - fara a-i creste presiunea.
Cind camera B se transforma intr-o camera de tip C, adica atunci cind intra
in comunicatie cu canalul de refulare, se produce o comprimare (teoretic
instantanee) la volum constant, datoratd curgerii inverse a gazului din
conducta si din rezervorul de gaz al compresorului, gaz aflat la presiunea p2
(procesul 2-3 din diagrama p-V). in continuare, lobul rotorului superior
impinge gazul din camera C pe conducta de refulare, in procesul izobar 3-4
desfasurat la presiunea po.

= ea
Fig. 4.15. Compresoare rotative cu rotoare profilate cu 2 lobi (a)
si cu 3 lobi (b): 1 si 2 - rotoare profilate; 3 - stator

Conform schemei de functionare prezentate mai sus, ciclul teoretic
al compresorului cu rotoare profilate este 1-2-3-4, in diagrama p-V fiind un
dreptunghi cu baza Vs si cu inaltimea (p2 - p1). Procesul 4-1 corespunde
trecerii camerei C intr-o camera de tip A. Procesele de comprimare 2-3 si de
destindere 4-1 nu sint riguros izocore, ceea ce conduce la ciclul teoretic
1'-2-3'-4', destinderea 4'-1' referindu-se la 0 mica cantitate de gaz care trece
din camera C in camera A.

Compresorul cu 3 lobi pe rotor refuleaza mai putin discontinuu decit
compresorul cu 2 lobi pe rotor. Daca lobii sint rasuciti in lungul axei
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longitudinale, rotoarele capata un aspect elicoidal. Constructia elicoidala a
rotoarelor contribuie atit la uniformizarea debitului, cit si la micsorarea
zgomotului produs Tn timpul functionarii.

4.3. Compresoare dinamice

4.3.1. Compresorul centrifug

4.3.1.1. Definitie

Compresorul centrifug face parte din clasa compresoarelor
dinamice. Compresorul centrifug este o masina de foria, generatoare, care
transforma energia mecanica primita de la un motor in energie potentjala de
presiune acumulata de gazul care traverseaza masina. Comprimarea
gazului se realizeaza in doua faze: in rotor, sub actiunea fortei centrifuge, si
in stator, prin frinarea partiala a curgerii gazului.

4.3.1.2. Constructia unui compresor centrifug

Fig. 4.16. Treapta de compresor centrifug:
1 - arbore; 2 - disc de baza; 3 - palete pe rotor; 4 - difuzor; 5 - paletele
difuzorului; 6 - camera spirald; 7 - perete anterior profilat; 8 - perete
posterior; 9 - etansare; 10 si 11 - canale de admisiune si de refulare

O treapta de compresor centrifug (fig. 4.16) este compusa dintr-un
rotor cu palete si dintr-un stator cu sectiune de trecere crescétoare. In
constructia rotorului se disting arborele 1 pe care este amplasat discul de
baza profilat 2, disc prevazut cu paletele 3. Paletele pot fi radiale, sau pot fi
curbate (indoite) inainte sau inapoi. O paleta este curbata Tnainte daca, pe
masura ce diametrul rotorului creste, paleta se indeparteaza de directia
radiala in sensul de rotatie ®. Statorul este compus din difuzorul 4 si din
camera spirala 6, care inconjoara difuzorul. Difuzorul este un spatiu inelar Tn
jurul rotorului, prevazut cu paletele 5. La compresoarele mici, difuzorul nu
are palete. In constructia compresorului se mai gdsesc peretele anterior 7
(profilat) si peretele posterior 8, care impreuna cu difuzorul si cu camera
spirala inchid rotorul. Trecerea arborelui prin peretii statorului este prevazuta
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cu un spatiu de etansare 9. Bineinteles, rotorul este sustinut si se roteste in
lagare (nefigurate). Gazul intra in compresor pe gura de aspiratie 10 si este
refulat prin gura de refulare 11.

In practica, treptele de compresor centrifug se pot cupla cite doua in
paralel (cu disc, difuzor si camera spiralda comuna), sau se pot nseria n
lungul arborelui prin intermediul unor canale care conduc gazul de la iesirea
radiala dintr-o treapta la intrarea axiala Tn treapta urmatoare.

4.3.1.3. Functionarea compresorului centrifug

Circulatia gazului prin canalele dintre paletele rotorului se face pe
directie radiala, cu sensul spre exteriorul rotorului. Curgerea apare datorita
faptului ca, in timpul rotirii arborelui (si rotorului), asupra particulelor
materiale care compun gazul actioneaza forte centrifuge. Trecerea de la
curgerea axiala (la aspiratie) la curgerea radiala din canalele dintre palete se
face lin, prin interactiunea gazului cu peretele profilat al discului de baza.

Trecerea gazului prin rotor constituie faza energetica principala n
functionarea compresorului centrifug, ca - de altfel - a tuturor turbomasinilor
(compresoare si pompe dinamice, turbine cu abur si cu gaze, turbine
hidraulice). In rotorul masinii are loc transmiterea energiei mecanice primite
de la motorul de antrenare catre fluxul de gaz. Ca urmare, fluxul de gaz se
accelereaza, deci energia sa cinetica se mareste.

Canalele dintre paletele rotorului au sectiuni de trecere ce cresc
odata cu raza rotorului, ceea ce face ca, la trecerea prin canale, gazul sa
suporte transformarea unei parii din energia sa cinetica in energie potentiala
de presiune (Aps), simultan cu cresterea aratata a energiei cinetice a
gazului. O prima concluzie aratd ca in rotor creste energia totald a gazului,
prin ambele componente: cinetica (creste viteza c) si potentiala (creste
presiunea statica cu Aps), asa cum se observa pe fig. 4.17, procesul 1-2.

A doua faza functionala este trecerea gazului prin difuzor si prin
camera spirala. Gazul, ce iese din rotor cu energie cinetica ridicata, trece
prin sectiuni continuu crescatoare, ceea ce conduce la micsorarea vitezei
gazului (energiei cinetice) si la cresterea presiunii cu diferenta Apq (cresterea
energiei potentijale de presiune), procesul 2-3-4 pe fig. 4.17.
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Cresterea totala de presiune rezulta prin insumarea cresterilor de
presiune din rotor (Aps) si din stator (Apd), si aratd ca sarcina unui
compresor centrifug (sau a unui ventilator centrifug) se exprima prin
cresterea totala de presiune:

ApT = Aps +Apyg - (4.26)

4.3.1.4. Energia preluata de gaz in rotor. Cresterea totala de
presiune intr-o treapta de compresor centrifug
In fig. 4.18 este prezentatd o jumétate de rotor si o paletd curbats
inapoi. Se face ipoteza ca vitezele gazului sint date de valorile medii in
sectiunea respectiva (eventual, viteza se considera constanta in sectiune).
La curgerea gazului pe linga paleta se deosebesc urmatoarele viteze (cu
notatiile din fig. 4.18):
e viteza tangentiala (periferica) a rotorului;
U=ro=r. (4.27)
30
viteza relativa w a curentului de gaz fata de paletele rotorului;
viteza absoluta c, fatd de un observator exterior masinii.
Intre cele trei viteze exista relatia:
C=Uu+Ww, (4.28)
asa cum se vede pe fig. 4.18, indicii 1 si 2 referindu-se la intrarea si,
respectiv, iesirea din canalele rotorului. Intre cei trei vectori vitezd exista

unghiurile oo = Z(U,C) si p = Z(U, W).

Fig. 4.18. Vitezele la
intrarea si la iegirea din rotorul
centrifug

Rotorul transmite gazului puterea mecanica

P=Muw, (4.29)
in care M este momentul fortelor exterioare.

Conform legii momentului cinetic (vezi subcapitolul 2.4.11)
momentul exterior M ce actioneaza asupra gazului este egal cu variatia
momentului cinetic in unitatea de timp:

M =mm(F, x Gy — F xC4) (2.229)
Produsele vectoriale din relatia precedentd se proiecteaza pe
directia axiala (directia vectorului moment) si relatia (4.29) devine
P =m (rp c5 cos(ay ) —rycqcos(ay))® = m (Uy Co coS(ap ) —Uq Cq COS(aq)). (4.30)
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Din triunghiurile de viteze de pe fig. 4.18 apar imediat relatiile
cquqcos(aq) = (c12 + u12 —w12)/2 $i Co Uy COS(05) = (c% +u% —w%)/Z, (4.31)
care se introduc in (4.30), obtinindu-se
2 2 2 2 2 .2
Porn|f2=%1 L2 —t Wi~ Wa | (4.32)
2 2 2

Relatiile puterii mecanice se Tmpart la debit, obtinindu-se energia
transmisa de rotor gazului sub forma de lucru mecanic masic:

l¢ =%= Mw =r, ¢y cos(ay) —rqCcqcos(04) =
(4.33)
2 .2 2 2 2 2
_C2-Cr Up—Ur Wqp—-Wj
2 2 2

Pe de alta parte, deoarece intr-o treapta de compresor centrifug
variatia presiunii este relativ mica, se accepta ca volumul masic al gazului nu
variaza (v = 1/p = const.), deci procesul de comprimare este izocor si lucrul
mecanic transmis de rotor catre gaz (numeric egal si de semn contrar cu
lucrul mecanic schimbat de gaz in timpul comprimarii) se calculeaza cu:

2
I :-{-jvdpJ:v(pz—po:vAp. (4.34)
1

Egalind cele doua expresii ale lucrului mecanic se obiine cresterea
de presiune totala din rotor:
Ap =p(uzcycos(ay)—uscqcos(ay)) =

2_.2 2_ .2 2 _ 2
o Cp—C Up-uf Wi-wjp| (4.35)
2 2 2

In situatia particulard in care gazul intrd in rotor radial, a1 = 90° si
cresterea totala de presiune este
Apt =puzCy - (4.36)
Asadar, efectul interactiunii dintre rotor si gaz se poate exprima fie
sub forma cresterii energiei gazului fie sub forma cresterii presiunii totale a
gazului.

Relatia care exprima cresterea energiei gazului in rotor a fost
dedusa din teorema momentului cinetic in ipoteza ca in sectiuni cilindrice
concentrice cu axul rotorului toti parametrii gazului sint constanti. Aceasta
conditie poate fi indeplinitd numai intr-un rotor ideal, cu un numar infinit de
palete ce nu au grosime, palete ce ghideaza perfect curgerea gazului.
Deoarece rotoarele reale nu indeplinesc aceasta conditie, cresterea de
presiune totala este

Apr =y Ap, (4.37)
incare y =0,8 ... 0,95.

Considerind ca energia cineticd a gazului la intrarea in compresor
este egala cu cea de la iesire se deduce ca toata energia preluata de gaz de
la rotor serveste numai la comprimarea gazului si se regaseste n cresterea
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de presiune statica intre intrarea si iesirea din compresor (deoarece energia
cinetica cu care gazul iese din rotor se transforma in energie potentiala de
presiune, prin frinare n difuzor si in camera spirala).

O treapta de compresor centrifug realizeaza o crestere relativ mica
de presiune statica, = = 1,1 ... 1,5. In cazuri speciale, la turatii foarte mari, ©
se poate apropia de 4.

4.3.1.5. Debitul compresorului centrifug

Debitul compresorului centrifug se poate calcula ca produs intre aria
suprafetei de iesire din rotor (la diametrul d2) si componenta radiala a vitezei
de iesire a gazului.

Pentru un compresor cu numar infinit de palete cu grosime
neglijabila, debitul volumic de gaz este:

Vi=ndybycy,, (4.38)
t 2M2%2r

in care b2 este latimea rotorului la nivelul diametrului d2 iar car este proiectia
vitezei absolute pe directia radiala. Debitul calculat cu (4.38) corespunde
parametrilor gazului la iesirea din rotor.

Debitul real este mai mic decit debitul teoretic din cauza grosimii
finite a paletelor rotorului (si ele Tn numar finit).

Debitul ce intrd in conducta de refulare este V <V, deoarece o

parte din gaz se intoarce, prin spatiile dintre rotor si peretii laterali, Tn canalul
de aspiratie. O parte din aceste scapari de gaze sint recirculate. O parte din
debit se pierde prin etansarea dintre arbore si stator.

4.3.1.6. Randamente. Puterea consumata de

compresorul centrifug

O treapta de compresor centrifug cu numar finit de palete realizeaza
o crestere de presiune Ap consumind, pentru fiecare 1 kg de gaz, lucrul
mecanic masic teoretic | (care nu considera frecarile si nici alte pierderi).

Ca urmare a devierii curentului de gaz la intrarea in rotor, a frecarilor
din interiorul gazului si ale acestuia cu peretii canalelor prin care circula,
consumul de lucru mecanic masic pentru realizarea cresterii de presiune Ap
este lo, fiind mai mare decit .

Se defineste randamentul gazodinamic al treptei (numit uneori si
randament hidraulic) prin raportul

Ngd =/l - (4.39)
care este o caracteristica a calitatii proceselor gazodinamice ale treptei.

Lucrul mecanic masic consumat intr-o treapta reald de compresor
centrifug pentru cresterea cu Ap a presiunii, notat l;, este mai mare decit
lucrul mecanic lo, ca urmare a frecarilor gazului cu rotorul si a scaparilor de
gaz prin neetanseitatile dintre rotor si carcasa (stator). Acest lucru mecanic
considera toate pierderile din interiorul masinii, cu exceptia pierderilor
mecanice prin frecari in lagare, fiind numit lucru mecanic intern.

Randamentul intern al treptei de compresor centrifug se defineste
prin raportul
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T]i=|/|i, (440)

marime care considera toate pierderile din treapta.

Uneori este important sa se aprecieze cit de mult se apropie
procesul real din compresor nu de procesul izentropic, ci de alte procese
considerate de referinta: izotermic (cind compresorul este racit), adiabatic
(nu se schimba caldura cu mediul) sau politropic (nu exista scapari de gaz
prin neetanseitati si nici frecari intre discul rotorului si gaz). Ca urmare, se
introduc:

e randamentul intern adiabatic:

Nad =lad/li; (4.41)
e randamentul intern izotermic:

Niz=liz/ i ; (4.42)
e randamentul intern politropic:

Mn =h/li, (4.43)

relati Tn care ladg, liz si In sint lucrurile mecanice necesare comprimarii
adiabatice, izotermice respectiv politropice.
Lucrul mecanic masic consumat (intern) se calculeaza cu relatia:
m-+m
li =lg——=—+Is, (4.44)
m

in care m si m sint debitul masic al compresorului i, respectiv, debitul

masic de pierderi prin neetanseitati, iar I este lucrul mecanic masic
consumat pentru invingerea frecarilor dintre gaz si rotor. Marimile rhp si

trebuie determinate experimental sau cu relatii empirice cunoscute din
literatura de specialitate. Valori orientative ale randamentelor interne ale
compresoarelor centrifuge sint nz = 0,6...0,75; naa = 0,75...0,85;
nn = 0,70...0,80.
Puterea interna, adica consumata de un compresor cu z trepte
identice este:
Pi=Z|iqm=Z|qm/T]i. (445)

Relatia (4.45) se particularizeazd pentru procese adiabatice,
izotermice si politropice, rezultind puteri consumate cu acelasi nume.
Puterea necesara la arborele compresorului (efectiva) este:
Pe =Pi/mm , (4.46)

in care nm este randamentul mecanic, marime care considera pierderile prin
frecarile arborelui in lagare. Valorile orientative ale randamentului mecanic
Nm al compresoarelor centrifuge se incadreaza intre 0,97...0,99.

4.3.1.7. Ventilatorul centrifug

Un ventilator centrifug este o masina derivata din compresorul
centrifug si are In constructia sa un rotor si un stator. Rotorul este format din
arborele 1, discul 2 si capacul 3, intre disc si capac fiind plasate paletele 4.
Paletele sint repartizate echidistant pe circumferinta, putind fi drepte sau
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inclinate Tnainte. Statorul este construit dintr-o carcasa 5 avind sectiunea
transversala in forma de spirala, fiind prevazut cu gura de aspiratie axiala 6
si gura de radiala de refulare 7.

Ventilatorul centrifug realizeaza cresteri de presiune mici, de ordinul
zecilor, rar sutelor de mm col H20 si debite ce ajung la zeci de mii de m3/h.

Fig. 4.19. Ventilator centrifug: 1 - arbore; 2 - disc; 3 - capac;
4 - palete; 5 - carcasa; 6 - gura de aspiratie; 7 - gura de refulare

4.3.2. Compresorul axial
4.3.2.1. Constructia si functionarea unui compresor axial

1 /2/3 /l+ 5
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Fig. 4.20. Schema unui compresor axial:
1 - palete directoare de admisie; 2 - palete mobile; 3 - palete directoare fixe;
4 - tambur; 5 - carcasa; 6 - gura de aspiratie; 7 - gura de refulare

Un compresor axial este constituit din mai multe coroane de palete
mobile 2, montate fie pe obada unor discuri, fie pe un tambur 4, ca in
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fig. 4.20, si din coroane de palete directoare fixe 3 (dupa fiecare coroana de
palete mobile) fixate de carcasa 5.

Paletele directoare formeaza difuzorul compresorului. Deseori,
inaintea primei coroane de palete mobile este plasata o coroana de palete
directoare de admisie 1. Ansamblul format dintr-o coroana de palete mobile
si 0 coroana de palete directoare plasata dupa paletele mobile formeaza o
treapta de comprimare.

In continuare se prezintd functionarea compresorului axial, in
legatura si cu fig. 4.21. Gazul patrunde in canalele formate de paletele
rotorice 2 cu viteza absoluta c1.
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Fig. 4.21. Schema principiala (I), o sectiune cilindrica desfasurata

(II), diagramele presiunii si vitezei absolute (I1I) si triunghiurile de viteza (IV -

la intrarea in canalele dintre paletele rotorului, V - la iegirea din canalele

rotorului, VI - la intrarea si iesirea din aparatul director) ale unei trepte a unui

compresor axial: 1 - palete directoare de admisie; 2 - palete mobile;
3 - palete directoare

In absenta aparatului director de la aspiratie (coroana de palete
fixe 1), viteza c1 are directia axiala. Cind exista aparatul director, la trecerea
prin paletele acestuia curentul de aer este rasucit si patrunde intre paletele
rotorului sub un unghi as cu directia vitezei tangentiale. In orice sectiune
cilindrica prin palete viteza tangentiala la intrare, ca si la iesirea din palete,
are aceeasi valoare u. Viteza relativa w1 a curentului de aer la intrarea in
canalul dintre paletele de pe rotor si unghiul 31 format de aceasta viteza cu



- 138 -

directia vitezei tangentiale se determina din triunghiul de viteze (IV,
fig. 4.21). Curentul de gaz paraseste paletele rotorice cu viteza relativa w2 si
sub unghiul B2 cu directia vitezei tangentiale. Viteza absoluta c2 la iesirea din
coroana de palete rotorice si unghiul a2 pe care aceasta il face cu directia
vitezei tangentiale se determind de asemenea din triunghiul de viteze (V,
fig. 4.21). Unghiurile dintre viteze sint cele introduse Tn subcapitolul 4.3.1.4.

Din canalele dintre paletele rotorice curentul de gaz patrunde in
canalele formate de paletele directoare, unde isi schimba directia. La
trecerea prin canalele dintre paletele directoare are loc micgorarea vitezei
absolute a curentului de gaz, transformarea unei parti din energie sa cinetica
in energie potentiala si cresterea presiunii statice. Curentul de gaz paraseste
aparatul director cu viteza absoluta cs si sub unghiul as fatd de viteza
tangentiala. Este bine ca viteza cs sa fie cit mai mica; ea poate cobori pina
la cs = c¢1, valori mai mici ducind la sectiuni de trecere exagerat de mari. De
regula compresoarele axiale se construiesc astfel ca vitezele absolute c1, ¢z
si c3 sa aiba componentele axiale ca egale intre ele.

Cresterea totala de presiune realizata de o treapta de compresor
axial, pe baza relatiei (4.35) si avind in vedere ca la compresorul axial

U2 = U1 = U $i c3 = ¢1, rezulta sub forma:
2 2 2 2
W1 —-Ws C2-C
Apt =P( +

2 2

szu(CZU —Cqy) - (4.47)

4.3.2.2. Ventilatorul axial

Fig. 4.22. Schema ventilatorului axial:
1 - butuc; 2 - palete; 3 - lagar; 4 - carcasa; 5 - arbore

Derivat din compresorul axial, un ventilator axial (fig. 4.22) este
compus dintr-un rotor si dintr-o carcasa 4. Rotorul este format din arborele 5
terminat cu butucul 1 cu profil aerodinamic, butuc pe care sint montate
paletele 2. Numarul de palete este intre 2...50, dar Tn mod obignuit rotoarele
ventilatoarelor axiale se construiesc cu 4...8 palete. Rotorul se invirteste
intr-o carcasa cilindrica 4, prevazuta cu un colector de aspiratie 6. Datorita
actiunii paletelor are loc deplasarea gazului si cresterea presiunii acestuia.
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Unele construciii de ventilatoare axiale prevad, in fata paletelor
rotorului, o coroana de palete directoare montate in carcasa, pentru a
ameliora intrarea gazului Tn canalele dintre paletele rotorului. Alte constructii
utilizeaza si un rind de palete fixe situate dupa rotor, cu rol de a impiedica
turbionarea curentului de gaz care iese dintre palete. De asemenea, se pot
prevedea difuzoare la iesirea din carcasa, pentru a mari presiunea statica
creata de ventilator, prin transformarea unei parti din energia cinetica.

4.4. Ejectorul (Compresorul cu jet)

4.4.1. Introducere. Definitie

Ejectoarele sint aparate in care un curent de fluid cu presiune
ridicata se amesteca cu un curent de fluid cu presiune coborita, rezultind un
curent de presiune medie.

In practica, ejectoarele se folosesc pentru ridicarea presiunii unui
fluid cu presiune joasa, de unde si incadrarea lor lingd masinile
compresoare. Prin ejectoare pot circula simultan fluide de aceeasi natura si
in aceeasi faza (lichida sau gazoasa) sau de naturad sau cu faze diferite,
inclusiv cu suspensii solide (materiale pulverulente) in fluidul de joasa
presiune.

Functionarea ejectoarelor se studiaza pe modelul ejectorului teoretic
si apoi pe ejectorul real.

4.4.2. Constructia unui ejector
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Fig. 4.23. Schema constructiva a unui ejector si variatia presiunii si vitezei in
ejector: 1 - ajutaj; 2 - camera de admisie; 3 - camera de amestec; 4 - difuzor

In constructia unui ejector (fig. 4.23) se disting urmatoarele pérti
principale: ajutajul 1 pentru agentul de presiune ridicata (numit si agent
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motor), camera de admisie 2, in care intra agentul motor destins in ajutajul 1
si In care este aspirat agentul ejectat (cel cu presiune coborita), camera de
amestec 3 si difuzorul 4. Camera 2 indeplineste si rol de ajutaj pentru
agentul ejectat, ca urmare a sectiunii de trecere variabila pe care o ofera
acestuia. Uneori (cu deosebire pentru lichide) ajutajul 1 se construieste
multiplu, prin Tnserierea citorva ajutaje convergente. Camera de amestec
este compusa din doua tronsoane, la intrare - tronconic si in continuare -
cilindric.

4.4.3. Functionarea ejectorului

Pentru studiul functionarii ejectorului se admite ca ambii agenti au
aceeasi natura si sint in faza de gaz.

Agentul motor intra in ejector prin sectiunea A, fiind caracterizat de
presiunea pa (ridicatd) si de viteza ca (mica). In ajutajul 1 agentul motor se
destinde pina la presiunea po (minima din ejector) si la viteza ca1 (mare,
agentul avind o energie cinetica ridicata). Agentul ejectat intra Tn camera de
aspiratie 2 prin sectiunea B, unde exista presiunea cs > po. Viteza agentului
prin sectiunea B este cs. in camera de aspiratie agentul B se destinde (in
ajutajul inelar) pina la presiunea po, pe care o realizeaza cind ajunge n
sectiunea I, unde viteza sa este cs1 (de asemenea mica, energia cinetica a
agentului ejectat fiind mica). Cei doi agenti intra in camera de amestec 3 prin
sectiunea II, procesul de amestec incepind in spatiul dintre sectiunile T si I1.
in camera de amestec 3 gazul motor cedeaza o parte din energia sa cineticd
gazului ejectat, deci viteza gazului motor scade, iar viteza gazului ejectat
creste. Concomitent, in camera de amestec are loc si o crestere a presiunii
curentului de amestec (dupa linia punctata din fig. 4.23). Totusi, teoretic se
considera ca in camera de amestec presiunea po este aceeasi in toate
sectiunile pina la sectiunea III, sectiune in care se termina tronsonul cilindric
al camerei de amestec si incepe difuzorul, adica se admite ca in camera de
amestec are loc numai un transfer de energie cineticid de la A la B. In
sectiunea III curentul de amestec are viteza cs. In continuare, in difuzorul 4
are loc frinarea curentului de amestec, cu transformarea energiei sale
cinetice in energie potentiald de presiune. In sectiunea C viteza curentului
este cc (Cc < €3 < ca1) iar presiunea este pc (pa > pc > ps). in concluzie, in
ejector a crescut presiunea agentului ejectat pe seama energiei preluate de
la agentul motor.

Unui debit ma de agent motor ii corespunde un debit mg de agent

ejectat. Raportul

u=r’hB/r’hA (448)
se numeste factor de ejectie si reprezinta o caracteristica functionala
importanta a ejectorului.

4.4.4. Ejectorul teoretic

Procesele care se desfasoara intr-un ejector teoretic sint
considerate reversibile (fara frecari).

Agentul motor se destinde adiabatic reversibil in procesul A-1



-141 -

(fig. 4.24), intre presiunile pa si po, prelucrindu-se diferenta de entalpie
(ia - i1). La iesirea din ajutaj agentul are viteza:

ca1 =+ 2(ia —iy) = \/%pA Va [1 ~(Po /pA)(kA)/k] ; (4.49)

determinata cu (2.193) in care s-a neglijat viteza ca de intrare in ajutaj.

Agentul ejectat se destinde adiabatic in procesul B-2 (fig. 4.24), intre
presiunile ps $i po, prelucrindu-se diferenta de entalpie (is - io). Agentul
ejectat isi mareste viteza de la cs ~ 0 la:

- - 2k _
Cat =4/ 2(ig —ip =J PB Ve 1= (po /pg 7). (4.50)

Prin amestecarea izobara a celor doua curente de gaz, la iesirea din
camera de amestec se stabileste viteza cs. Presupunind c& aceasta viteza
este repartizata uniform in sectiune, ea se determina din ecuatia conservarii
impulsului aplicata camerei de amestec:

MACaA1+MpCpy=(Mp +Mp)C3, (4.51)

viteza obtinindu-se sub forma:
_MACA1+MBCRT  Cpq+UCRY
rhA +m B 1+u '

C3 (4.52)

In difuzor curentul de amestec este frinat in procesul adiabatic
reversibil 3-C, micsorindu-si viteza pina la valoarea cc = 0 si marindu-si
presiunea pina la valoarea pc. Procesul fiind reversibil. viteza cs poate fi
privitd ca rezultat al destinderii C-3. Pe baza relatjilor (2.42) si (2.193) se
obtin relatiile:

C

din care se poate determina
presiunea pc .

in diagrama i-s coordonatele
punctului C sint ic si sc. Ele se
determind cu rationamente simple
prezentate in continuare.
Daca evolutia gazelor in ejector este
adiabatic-reversibila (dg = 0),
orizontala (dh = 0), fara schimb de
lucru mecanic tehnic (dlk = 0) si daca
vitezele de intrare si de iesire sint
neglijabile (cp =cg =c¢ =0), ecuatia
Fig. 4.24. Procesele conservarii  energiei (de bilant
teoretice din ejector energetic) pentru ejector este:

rhAiA +thiB = (mA +th)iC . (454)

2 (k=1)/k
C3 . . k Po
—2 = (ir —ia)=——pe Ve |1-| — , 4.53
5> (o —is)=1—pc c[ [p j ] (4.53)

Din (4.54) se determina entalpia curentului de gaz la iesirea din
difuzor:
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rhAiA+thiB iA+UiB

i - - 4.55
c mp +Mpg 1+u ( )

in ejectorul teoretic, deoarece procesele sint reversibile, variatia de
entropie a sistemului este nula:
AS:S3—(SA+SB):(rhA+th)sC—rhAsA+thsB:O, (456)
relatie din care se obtine entropia masica sc a amestecului
_ MASA +MpSg s +Usp
mA +m B 1+u .

Sc (4.57)

Coordonatele punctului C date de (4.55) si (4.57) verifica ecuatia
dreptei care trece prin punctele A si B. Deci este simplu sa se gaseasca
coordonatele punctului C (pe diagrama i-s) la intersectia dreptei AB cu
izobara pc.

Factorul de ejectie u se poate exprima din (4.55) ca un raport de
diferente de entalpii, ceea ce pe diagrama i-s se concretizeaza printr-un
raport de segmente. Considerind si asemanarea triunghiurilor dreptunghice
cu ipotenuzele AC si CB, se obtine:

_ip—ic _AC
ic—-ig CB’
relatie care permite determinarea experimentala a factorului de ejectie, fara
masurarea debitelor.

Factorul de ejectie se poate determina si in funciie de viteze, din

relatia (4.52):

(4.58)

u=SA1=C%3 (4.59)
C3 —Cp4
Exista un caz particular de functionare a ejectorului teoretic, atunci
cind pg =pg , Si deci cgq =0. In acest caz factorul de ejectie este

Ug = Ca1=C3 (4.60)
C3
Comparind relatiile (4.59) la (4.60) se observa ca u > uo, adica
ejectorul functioneaza mai bine atunci cind agentul ejectat se destinde
inainte de intrarea in camera de amestec.

4.4.5. Ejectorul real

Procesele ce se desfagsoarda in ejectorul real (fig. 4.25) sint
ireversibile, atit din cauza curgerii cu frecari (datorita viscozitatii agentilor si
rugozitatii peretilor), cit din cauza amestecarii curentilor prin difuziune.

Procesele reale de destindere sint A-1r si B-2;, vitezele agentilor
motor si ejectat la iesirea din ajutaje fiind mai mici decit cele ce s-ar obfine in
cazul destinderii teoretice.

Amestecarea (izobara ireversibild) prin difuziunea curentilor de gaz
este insotita de frecari si, ca urmare, entropia masica la iesire din camera de
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amestec este mai mare decit cea teoretica, s3r > s3, deci starea 3 se afla, pe
diagrama i-s, in dreapta starii teoretice 3.

~f
A /,// P[\

P I S < v
~ L =5 £

/JL/ 1r
j e i
Fig. 4.25. Procesele reale din ejector

Comprimarea dinamica reala (cu frecari) din difuzor se desfasoara
dupa curba 3r-C.. In difuzor energia totala a agentului se conserva, indiferent
de felul procesului, teoretic sau real. Ca urmare, starea C: se gaseste la
intersectia izentalpei ic cu izobara reala pcr. Din cauza frecarilor, presiunea
finala reala este mai mica decit presiunea teoretica (pcr < pc), iar entropia

masica finala este mai mare decit cea rezultata la o comprimare teoretica
(scr < sa).
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5. MOTOARE CU ARDERE INTERNA

5.1. Introducere. Definitii. Clasificare

Motorul cu ardere interna este o masina termica de forta, in care
caldura dezvoltata prin arderea unui combustibil Tn interiorul unui cilindru
este transformata in energie mecanica, in urma evolutiei gazelor de ardere.
Gazele de ardere servesc ca agent de transformare a caldurii in lucru
mecanic (ce este transmis pistonului).

Motoarele cu ardere interna sint folosite in cele mai diferite sectoare
ale activitati umane, existind o mare diversitate de tipo-dimensiuni
constructiv-functionale.

Dupa numarul de curse ale pistonului in care se desfasoara un ciclu
termodinamic, se deosebesc motoare cu ardere interna in 4 timpi si motoare
cu ardere interna in 2 timpi. Prin cursa (sau timp functional) se intelege o
deplasare completa a pistonului Tntre punctele moarte.

Dupa procedeul de aprindere a amestecului aer-combustibil, se
disting motoare cu ardere interna cu aprindere prin scinteie si motoare cu
aprindere prin comprimare.

Dupa presiunea aerului la intrarea in cilindri, motoarele cu ardere
interna se clasifica in motoare cu aspiratie directa din atmosfera si motoare
supraalimentate.

Dupa modul de formare a amestecului aer-combustibil, motoarele cu
ardere interna pot fi cu carburator sau cu injectie (de motorind sau de
benzinad).

Dupa pozitia cilindrilor, se deosebesc motoare cu ardere interna cu
cilindri verticali Tn linie, cu cilindri orizontali, cu cilindri agezati in V, In W sau
in stea.

Dupa utilizare, se disting motoare cu ardere interna stationare si
motoare cu ardere interna de transport (pe autovehicule, nave etc.).

Dupa combustibilul utilizat, se disting motoare cu ardere interna cu
combustibili lichizi si motoare cu ardere interna cu combustibili gazosi.

Dupa miscarea pistonului, exista motoare cu ardere interna cu
piston cu miscare de translatie si motoare cu ardere interna cu piston cu
migcare de rotatie. Practic, toate motoarele cu ardere interna actuale sint cu
piston cu miscare de translatie si cu mecanism motor bield-manivela. Cel
mai cunoscut motor cu ardere internd cu pistoane rotative (Wankel) are un
piston de forma unui triunghi echilateral cu laturile bombate, care se roteste
intr-un stator al carui alezaj are configuratia unei epicicloide (locul geometric
al unui punct de pe raza unui cerc care se rostogoleste fara alunecare in
jurul unui cerc de baza interior). Dupa o perioada scurta de utilizare pe
autovehicule (de exemplu Mazda, NSU etc.) prin anii ‘70 - ’80, motorul
Wankel nu a mai fost folosit de constructori.
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5.2. Constructia unui motor cu ardere interna in 4 timpi
Motoarele cu ardere interna au ca unitate constructiv-functionala
cilindrul cu piston (monocilindrul).

3010 26 1 (5 16 | 117 11, 11

Fig. 5.1. Schema unui cilindru de motor cu ardere interna in 4 timpi:
1 - cilindru; 2 - carter; 3 - chiulasa; 4 - piston; 5 - biela; 6 - arbore cotit;
7 - segmenti; 8 - bolf; 9 - fus maneton; 10 si 11 - talerele supapelor; 10* si
11* - tijele supapelor; 12 si 13 - galerile de admisiune si de evacuare;
14 - arc elicoidal; 15 - taler; 16 - culbutor; 17 - axul culbutorilor; 18 - tija
impingatoare; 19 - tachet; 20 - cama; 21 - fus de palier; 22 - lagar palier;
23 - volant; 24 - bujie

Un monocilindru de motor cu ardere interna in 4 timpi, conform
schemei din fig. 5.1, are in constructia sa parti fixe si parti mobile. Partile fixe
sint cilindrul 1 (racit cu aer sau cu lichid de racire), cutia 2 numitd carter,
care inchide mecanismul motor, si capacul 3, numit chiulasa, capac care
inchide cilindrul. Partile mobile sint pistonul 4, biela 5 si arborele cotit 6.
Pistonul este plasat in cilindru si este etansat cu segmentii de etansare 7,
niste inele elastice asezate in canale special prevazute pe piston.
Segmentul cel mai departat de suprafata frontala a pistonului este
segmentul de ungere. El curata (rade) uleiul de pe suprafata interioara a
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cilindrului, atunci cind pistonul efectueaza cursa spre punctul mort exterior.
Biela 5 este articulata cu pistonul 4 prin intermediul boltului 8, iar cu arborele
cotit 6 este articulatd pe fusul maneton 9. In chiulasd sint amplasate
ferestrele circulare prin care se face admisiunea amestecului proaspat si
evacuarea gazelor de ardere. Trecerea gazelor prin ferestre este controlata
de supapele de admisiune 10 si de evacuare 11. Galeriile de admisiune 12
si de refulare 13 sint canalele din chiulasa prin care incarcatura proaspata
este adusa in poarta supapei, iar gazele de ardere sint evacuate de la
poarta supapei. Supapele unui motor cu ardere interna sint supape
comandate, adica se deschid si se inchid la momente potrivite ale ciclului de
functionare al motorului, sub actiunea mecanismului de distribufie. Supapele
sint constituite din talerele 10 si 11 dispuse in ferestrele din chiulasa si din
tijele 10* si 11*, care strabat galeriile respective din chiulasa si sint in
contact mecanic cu mecanismul de distributie. Arcurile elicoidale 14, fixate
prin talerele 15, sint montate cu o stringere initiala, astfel ca, in absenta
actiunii mecanismului de distributie, supapele sint mentinute inchise (talerele
supapelor sint asezate etans pe scaunele alezate Tn chiulasa). Mecanismul
de distributie cel mai raspindit are in compunerea sa o pirghie 16 numita
culbutor, pirghie care oscileaza Tn jurul axului fix 17 si care apasa cu un
capat (cu un joc controlat) pe tija supapei, iar cu celalalt face - prin tija
impingatoare 18 - legatura cinematica cu tachetul 19 si cu cama 20 de pe
arborele cu came. Arborele de distributie (axul cu came) are cite o cama
pentru fiecare supapa. Profilul fiecarei came si pozitiile camelor pe axul cu
came asigura durata necesara de deschidere a supapei si momentele
potrivite de inceput si de sfirsit de deschidere. Axul cu came este rotit
printr-o transmisie mecanica (cu roti dintate, cu lant sau prin curele dintate)
de catre arborele cotit, cu jumatate din turatia motorului, deoarece ciclul in 4
timpi se desfasoara pe durata a doua rotatii complete ale arborelui cotit, timp
in care axul cu came deschide o singurd datd supapele. In chiulasa (pe
fig. 5.1. Intre supape) se afla o bujie 24 (in cazul motoarelor cu aprindere
prin scinteie), sau un injector prin care se pulverizeaza motorina in camera
de ardere (in cazul motoarelor cu aprindere prin comprimare).

Pistonul se deplaseaza in cilindru intre doua puncte extreme:
punctul mort interior (p.m.i.) - cel mai apropiat de chiulasa - si punctul mort
exterior (p.m.e.). Volumul corespunzator cursei totale S a pistonului (intre
punctele moarte) reprezinta volumul util sau cilindreea, notat Vs. Volumul V¢
dintre chiulasa si pistonul aflat in punctul mort interior se numeste camera
de ardere. Volumul total al cilindrului (Va = Vs + Vc) se numeste volum
aspirat. Raportul

E=(V5+Vc)/Vc (51)
se numeste raport volumetric (de comprimare) al motorului cu ardere interna
si reprezinta o caracteristica constructiva cu implicatii functionale importante.

5.3. Functionarea unui motor cu aprindere prin scinteie in 4 timpi
5.3.1. Functionarea normala a unui motor cu aprindere

prin scinteie in 4 timpi. Diagrama indicata
Functionarea unui motor cu aprindere prin scinteie Tn 4 timpi este
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prezentata in legatura cu fig. 5.2 si cu fig. 5.3. Fig. 5.2 prezinta inregistrarea
experimentala a diagramei indicate p = f (V) a unui motor cu aprindere prin
scinteie, inregistrare efectuatd cu un indicator de diagrama (vezi [5.5],
p.129...172), iar fig. 5.3 prezinta diagrama de distributie (unghiurile de
deschidere a supapelor exprimate in °RAC - grade rotatie arbore cotit).
Diagrama indicata din fig. 5.2 se refera la un motor cu aprindere prin scinteie
cu aspiratie directa din atmosfera (nesupraalimentat). Se precizeaza ca
diagrama indicata din fig. 5.2 (ca si alte diagrame indicate prezentate mai
departe) are caracter didactic, axa presiunilor fiind dilatata in jurul presiunii
atmosferice (pentru a putea evidentia bine procesele de schimbare a
gazelor) si comprimata in domeniul presiunilor de ardere (fiindca utilizarea
unei scari avind acelasi pas ar conduce la o diagrama foarte inalta).

p L' \%—J

Pri
Pat
Ve Vs i
p:mi p.m.e. p-m.e.
Fig. 5.2. Diagrama indicata a Fig. 5.3. Diagrama de distributie
unui motor cu aprindere prin a unui motor cu aprindere
scinteie Tn 4 timpi prin scinteie in 4 timpi

Admisiunea incarcaturii proaspete (amestec de aer si benzina
format in exteriorul cilindrului, in carburator, sau prin injectie de benzina in
galeria de admisiune) se desfasoara in cursa pistonului de la punctul mort
interior spre punctul mort exterior. In aceastd cursd supapa de admisiune
este deschisa, iar supapa de refulare este inchisa (fig. 5.2). Supapa de
admisiune incepe sa se deschida Tn punctul 1" de pe diagrama indicata, cu
un avans ai1 °RAC fatd de punctul mort interior. Acest avans asigura
intervalul de timp necesar ridicarii (deschiderii) complete a supapei inainte
de Tnceputul cursei de admisiune, astfel ca sectiunea de trecere a supapei
sa fie maxima pe toata durata cursei de admisiune. La inceputul cursei de
admisiune presiunea din cilindru coboara pina la presiunea de admisiune
Pa < pat, CE€a ce permite intrarea amestecului proaspét in cilindru. Tn timpul
admisiunii mecanismul de distributie mentine (datorita profilului camei)
supapa complet deschisa, astfel ca presiunea pa este constanta, fara
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oscilatii de tipul celor care apar la admisiunea gazului intr-un compresor cu
piston (vezi subcapitolul 4.2.1.5). Supapa de admisiune se inchide dupa
punctul mort exterior, cu o intirziere unghiulard a2 °RAC. Intirzierea permite
o umplere mai buna a cilindrului, pe seama inertiei gazelor in miscare prin
galeria de admisiune. Inchiderea supapei de admisiune are loc atunci cind
presiunea din cilindru devine egala cu presiunea atmosferica, in punctul 2"
de pe diagrama indicata. Presiunea de admisiune pa depinde de rezistentele
ce se opun curgerii gazelor proaspete prin filtrul de aer, prin carburator i
prin galeria de admisiune, deci depinde de viteza gazelor, scazind odata cu
cresterea turatiei motorului. Orientativ, presiunea de admisiune are valoarea
pa = 0,85 pat. O ultima observatie asupra procesului de admisiune este
aceea ca incarcatura proaspata intrata in cilindru se incalzeste in contact cu
metalul fierbinte si se amesteca cu gazele de ardere reziduale din cilindru.

Procesul de comprimare se desfasoara in cursa pistonului de la
punctul mort exterior spre punctul mort interior, cind ambele supape sint
inchise. Comprimarea este un proces politropic cu exponent variabil, care
depinde de sensul schimbului de caldura dintre cilindru si gazele din
interiorul sau. Comprimarea poate fi asimilata cu o transformare politropica
cu exponent constant n1 < k. Exponentul n1 depinde in primul rind de turatia
motorului si are valori in jur de 1,38. La sfirgitul comprimarii (in punctul 3 de
pe diagrama indicata) presiunea ps este de ordinul a 5...15 bar, depinzind
de raportul volumetric de comprimare ¢.

Cind pistonul ajunge in apropiere de punctul mort interior, cu un
avans unghiular aaa “RAC fata de punctul mort interior (in punctul s de pe
diagrama indicatd), instalatia de aprindere produce o scinteie intre electrozii
bujiei si amestecul aer-vapori de benzina se aprinde. Ca urmare a arderii
desfasurate intr-un timp foarte scurt, caldura produsa mareste temperatura
si presiunea gazelor intr-un proces care se apropie foarte mult de o
transformare izocora de volum V. - procesul s-3' -4'. La sfirsitul procesului
de ardere gazele din cilindru au o temperatura de 2000...2500 °C si o
presiune de 30...60 bar.

Urmeaza cursa de destindere. Pe durata acesteia pistonul se
deplaseaza de la punctul mort interior spre punctul mort exterior, in timp ce
ambele supape ramin inchise. In timpul destinderii o parte din c&ldura
continuta de gazele de ardere se transforma in lucru mecanic, transmis prin
piston si biela la arborele cotit si prin arbore - la utilizare. O alta parte din
caldura gazelor de ardere se transmite prin piston catre cilindru si catre
uleiul de ungere (care are si rol de agent de racire), si prin peretele
cilindrului si chiulasa catre agentul de racire, iar restul caldurii paraseste
cilindrul cu gazele de ardere. In timpul destinderii parametrii gazului s
micsoreaza valorile, astfel ca la sfirsitul procesului - in punctul 5 de pe
diagrama - presiunea este de circa 2...5 bar, iar temperatura este de circa
800...1000 °C. Destinderea reala este un proces politropic cu exponent
variabil. Asimilata cu un proces politropic cu exponent constant, destinderea
se caracterizeaza prin n2 < n+1. Valorile orientative ale exponentului n2 sint in
jurul lui 1,32.
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Procesul de evacuare a gazelor din cilindru incepe odata cu
deschiderea supapei de evacuare. Deschiderea se face cu un avans a3
°RAC fata de punctul mort exterior, in punctul 5 de pe diagrama indicata.
Evacuarea gazelor se desfasoara in doua faze. Prima faza, intre 5’ si 5",
este evacuarea libera si se desfasoara sub actiunea diferentei dintre
presiunea gazelor din cilindru si presiunea atmosferica. Procesul este
energic si viteza gazelor prin supape este foarte mare. Faza a doua,
evacuarea fortata, se desfasoara intre punctele 5" si 1 de pe diagrama
indicata. Tn aceasta fazd gazele sint impinse de pistonul care se deplaseaza
intre punctele moarte exterior si interior. in timpul evacudrii fortate presiunea
pr din cilindru este constanta si mai mare ca presiunea atmosferica, diferenta
de presiune fiind necesara pentru invingerea pierderilor gazodinamice din
supape, din conducta si toba de evacuare si, eventual, a pierderilor din
dispozitivele de depoluare a gazelor de ardere evacuate in atmosfera.
Aceasta diferenta de presiune depinde de rezistentele traseului si de viteza
gazelor, deci de turatia motorului. Se poate considera orientativ ca
pr = 1,15...1,25 pa. Supapa de evacuare se inchide dupa punctul mort
interior, cu o intirziere unghiulara as °RAC, ceea ce permite o curatare mai
buna a cilindrului de gazele de ardere, prin folosirea inertiei acestora pe
durata fractiunii 1" -1" din cursa de admisiune.

Fazele distributiei (fig. 5.3) se aleg prin comparatie cu valori
cunoscute pentru motoare similare si se definitiveaza prin Tncercari
experimentale. De exemplu, motorul DACIA 1300 are urmatoarele faze de
distributie: o4 =20°RAC, a, =60°RAC, a3 =60°RAC, a4 =20°RAC si
Ogag =24 °RAC. Unghiul a,, variazd cu turatia si puterea motorului.
Valoarea data este pentru regimul nominal.

5.3.2. Arderea normala si arderea cu detonatie

Procesul de ardere dintr-un motor cu aprindere prin scinteie poate fi
urmarit pe diagrama indicata desfasurata p - a din fig. 5.4.

Arderea normala (linia n pe fig.5.4) se desfasoara continuu, fara
variatii brutale ale presiunii. Curba de ardere se desprinde de curba c-d de
variatie a presiunii fara ardere (de comprimare - destindere) in punctul s,
imediat dupa producerea scinteii. Arderea cu detonatie, linia d, reprezinta un
proces anormal, care apare atunci cind benzina folosita are cifra octanica
necorespunzatoare cerintelor motorului. Arderea cu detonatie se manifesta
prin oscilatii ale presiunii atit in timpul arderii propriu-zise, cit si in timpul
destinderii, si este insotita de zgomote caracteristice. Cifra octanica (CO)
este o caracteristica a benzinelor, apreciind comportarea lor la arderea in
conditji controlate (pe un motor special), in comparatie cu arderea etalon a
unui amestec de izooctan (cu CO=100) si normal heptan (cu CO=0).

5.3.3. Ciclul termodinamic al motoarelor cu aprindere
prin scinteie. Randament termic. Discutie
Diagramei indicate din fig. 5.2 1i corespunde ciclul termodinamic
prezentat in fig. 5.5. Ciclul este compus din doua transformari izocore,
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Ve = const. si Va = const., volume care corespund punctelor moarte, si din
doua transformari adiabatice. Transformarile izocore schematizeaza
procesele reale de aport de caldura (ardere desfasurata practic la volum
constant) si de extractie de caldura (proces desfasurat preponderent in faza
de evacuare libera a gazelor). Transformarile adiabatice Tinlocuiesc
procesele reale de comprimare si de destindere. Ciclul termodinamic al
motoarelor cu aprindere prin scinteie se caracterizeaza prin aportul de
calduré la volum constant si este numit ciclu Otto. in ciclul termodinamic se
considera ca evolueaza 1 kg de gaz perfect care schimba caldura si lucru
mecanic cu exteriorul.
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Fig.5.4. Diagrama indicatd desfasurata a unui motor cu aprindere
prin scinteie Tn 4 timpi: n - ardere normala; d - ardere cu detonatie
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Fig. 5.5. Ciclul motoarelor cu aprindere prin scinteie (Otto):
a - in diagrama p-V: b - in diagrama T-s
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Randamentul termic al ciclului este
_Q , mey(T5-Tp) T (Ts/Tp-1)
Qq mey (T4 =T3) T3 (T4/T3-1)
Legaturile dintre temperaturile din virfurile ciclului sint date de
ecuatiile adiabatelor 5-4 si 2-3 sub forma:
T VE =T, Vi si T,VE =Ty VK. (5.3.)
Prin impartirea relatiilor precedente si {inind seama ca V2 = Vs si ca
V3 = V4 rezulta:

ne =1 (5.2)

Tg /Ty =Ty/Ts. (5.4)

Din a doua ecuatie (5.3) si tinind seama ca e=V,/V, =V, /V3 se
obtine

T, (V3 1

2|3 =——. (5.5)

T3 \Z gk
Cu (5.4) si (5.5) expresia randamentului termic are forma finala:

1
€

Analiza expresiei (5.6) arata ca randamentul termic creste cu
raportul volumetric €. Tn practica constructiei de motoare cu aprindere prin
scinteie pentru autovehicule raportul volumetric € se limiteaza la 8...10,
deoarece cu cresterea lui sporesc cerintele impuse calitatii benzinei, care
trebuie sa aiba cifra octanica mai mare. Cu cresterea Iui ¢ creste
temperatura gazelor la sfirgitul comprimarii si apare posibilitatea
autoaprinderii amestecului Thainte de producerea scinteii, ceea ce produce
asupra pistonului un soc in sens contrar miscarii, adica o functionare
anormala. Cu cresterea lui € creste si pericolul aparitiei arderii cu detonatie.

Raportul volumetric € influentieaza poluarea produsa de motoarele
cu aprindere prin scinteie, atit prin aceea ca motoarele cu valori € mari
necesita benzine cu cifra octanica ridicata (de cele mai multe ori aditivate cu
tetraetil de plumb), cit si pentru ca temperaturile mai Tnalte de la sfirsitul
arderii, specifice motoarelor cu aprindere prin scinteie cu valori € mari,
favorizeaza aparitia oxizilor de azot (NOx) in gazele de ardere. Pentru
limitarea poluarii (fara dispozitive speciale de ardere catalitica) se folosesc
benzine neetilate si se limiteaza raportul volumetric la € < 8.

Valorile raportului volumetric € sint mai mari la motoarele cu
aprindere prin scinteie cu aspiratie directa din atmosfera si mai mici la cele
supraalimentate.

Ciclul Otto este specific motoarelor cu aprindere prin scinteie,
indiferent daca sint in 4 timpi sau Tn 2 timpi.

5.4. Motoare cu aprindere prin comprimare in 4 timpi

Din punct de vedere constructiv motoarele cu aprindere prin
comprimare se aseamana cu motoarele cu aprindere prin scinteie (fig. 5.1),
dar in loc de bujie exista un injector de combustibil.
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Fig. 5.6. Diagrama indicata si ciclurile termodinamice ale

motoarelor cu aprindere prin comprimare in 4 timpi: a - diagrama
indicata; b - ciclul cu ardere la p = const.; ¢ - ciclul cu ardere mixta

Un motor cu aprindere prin comprimare (sau motor diesel) se
deosebeste de un motor cu aprindere prin scinteie prin citeva particularitati,
principalele fiind urmatoarele:

e raportul de comprimare este mai mare (¢ = 14...21);

e in cilindru se aspira si se comprima aer curat, nu amestec aer-
combustibil;

e la sfirsitul comprimarii presiunea si temperatura sint mult mai
mari ca la motoarele cu aprindere prin scinteie, fiind de ordinul a 30...50 bar
si 500...700 °C;

e combustibilul folosit este motorina;

e combustibilul este introdus sub presiune (injectat) direct in
camera de ardere, spre sfirsitul cursei de comprimare (deci cu un avans fata
de punctul mort interior, injectarea incepind in punctul notat pe diagrama
indicata cu i);

e combustibilul injectat parcurge o serie de procese fizice (se
pulverizeaza, se amesteca cu aerul fierbinte si se vaporizeaza) si chimice
(formare de peroxizi), astfel ca dupa un interval de timp numit intirziere la
autoaprindere, in punctul 3' de pe diagrama indicata, incepe arderea
propriu-zisa, adica combustibilul injectat se autoaprinde;

e combustibilul arde pe masura ce este injectat, ceea ce confera
arderii si caracterul unui proces desfasurat, teoretic, la presiune constanta;

e la sfirgitul arderii temperatura atinge 1500...2100 °C, iar
presiunea ajunge la 60...100 bar si mai mult;

e arderea se desfasoara cu un exces de aer (vezi subcapitolul
3.4) de ordinul a = 1,4 (in timp ce motoarele cu aprindere prin scinteie
functioneaza cu a < 1);

e la sfirsitul destinderii in cilindru sint circa 3...5 bar si 800 °C;

e reglarea puterii se face prin modificarea calitatii amestecului,
injectind cantitati diferite de combustibil intr-o cantitate de aer aproximativ
constants;

e introducerea combustibilului Tn cilindru se face printr-un injector,
cu o pompa de inalta presiune numita pompa de injectie.
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Din diagrama indicata a unui motor cu aprindere prin comprimare se
obtine ciclul sau termodinamic, care poate fi:

e cu ardere la presiune constanta (fig. 5.6 - b), caracteristic
motoarelor cu turatie mai mica de 900 rot/min (ciclul diesel, specific
motoarelor lente navale sau celor din centralele diesel-electrice);

e cu ardere mixta, la volum si la presiune constante
(fig. 5.6 - c), caracteristic motoarelor diesel rapide (motoarele actuale pentru
autovehicule, tractoare etc.).

Ciclurile diesel lent si diesel rapid se regasesc si la motoarele cu
aprindere prin comprimare Tn 2 timpi.

5.5. Motoare cu ardere interna in 2 timpi

La motoarele cu ardere interna in 4 timpi numai cursele de
comprimare si destindere sint active din punct de vedere termodinamic, n
timp ce cursele de evacuare si de admisiune reprezinta, in esenta, curse de
pompare. Motoarele in 2 timpi pastreaza numai cele doua curse active,
alocind pentru schimbarea gazelor o fractiune de la sfirsitul cursei de
destindere si o fractiune de la inceputul cursei de comprimare.

Evacuarea gazelor de ardere se desfasoara in doua faze, mai intii
pe seama presiunii din cilindru, cit timp aceasta este mai mare ca presiunea
atmosferica, si apoi sub actiunea incarcaturii proaspete, care, intrind n
cilindru la o presiune mai mare cea atmosferica, actioneaza ca un piston.
Operatiunea prin care se matura gazele de ardere din cilindru si se introduce
incarcatura proaspata se numeste baleia;.

Fig. 5.7. Motoare cu ardere interna in 2 timpi:
a - cu baleiaj prin ferestre (si suflantd); b - cu baleiaj prin carter;
1 - ferestre de evacuare; 2 - ferestre de baleiaj; 3 - cilindru; 4 - piston;
5 - suflanta; 6 - ferestre de admisiune; 7 - fereastra de refulare

Cea mai simpla schema de baleiaj (fig. 5.7 - a) este cu evacuarea
gazelor de ardere prin ferestrele de evacuare 1 si cu intrarea incarcaturii
proaspete prin ferestrele de baleiaj 2. Ferestrele sint plasate pe
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circumferinta cilindrului 3, cu baza pe linia punctului mort exterior, fiind
controlate (inchise si deschise) de pistonul 4. intotdeauna ferestrele de
evacuare sint mai inalte ca ferestrele de baleiaj, fiind deschise primele si
inchise ultimele. Circulatia gazelor in cilindru este favorizata de forma partii
frontale a pistonului si de profilarea adecvata a chiulasei. Baleiajul de acest
tip este numit baleiaj in bucla, dupa forma traiectoriei gazelor.

in schema din fig. 5.7 - a baleiajul se realizeaz& cu o suflanta aflata
in exteriorul motorului. in schema din fig. 5.7. - b baleiajul se realizeaza prin
folosirea carterului drept compresor. Pentru realizarea baleiajului prin carter
in cilindrul motorului se prevad ferestrele de admisiune 6, iar in carter exista
fereastra de refulare 7. In cursa spre punctul mort interior pistonul deschide
fereastra de admisiune, in depresiunea formata in carter aspirindu-se
incarcatura proaspatd. In cursa spre punctul mort exterior pistonul inchide
fereastra de admisiune si comprima gazele din carter, iar, dupa ce pistonul
deschide si ferestrele de baleiaj 2, gazele din carter intra in cilindru.

Baleiajul cu suflantd se intiineste la motoare cu aprindere prin
comprimare de mare putere (diesel navale), iar baleiajul prin carter la
motoare cu aprindere prin scinteie de mica putere (barci, motorete).

O altd schema de baleiaj, in echicurent, evacueaza gazele de
ardere prin supapele de evacuare din chiulasa si admite incarcatura
proaspata prin ferestrele de baleiaj din cilindru.

Functionarea unui motor cu ardere interna in 2 timpi este prezentata
in legatura cu diagrama indicata din fig. 5.8, pe care se observa ca
deosebirile fata de functionarea motoarelor cu ardere interna in 4 timpi se
concretizeaza in procesele de schimbare a gazelor.

p Conform diagramei indicate
L din fig. 5.8 destinderea se
FE desfasoara din punctul 4, sfirsitul
arderii, pina in punctul 5, cind
incepe deschiderea ferestrelor de
evacuare FE si evacuarea libera a
gazelor de ardere. in procesul
evacuarii libere presiunea scade
repede pina la presiunea de
baleiaj, care este atinsa in punctul
5. Aici 1ncepe deschiderea
ferestrelor de baleiaj FB si intrarea
incarcaturii proaspete, in timp ce
continua evacuarea gazelor de
ardere din cilindru, acum fortata
sub actiunea de ,piston” a
incarcaturii  proaspete. Variatia
presiunii din cilindru descrie bucla
‘\I 5'-a-1-b-c-2. In portiunea 5'-a
FB este preponderent procesul de

Fig. 5.8. Functionarea m.a.i. in 2 timpi  evacuare, presiunea din cilindru
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scazind pina la presiunea atmosfericd. In continuare, baleiajul intens
determina cresterea presiunii, in procesul a-1-b, pina la presiunea de baleiaj
po. Dupa punctul b, pe masura inchiderii ferestrei de baleiaj si pe masura ce
debitul de gaze proaspete scade, prin ferestrele de evacuare inca deschise
iese din cilindru o parte din incarcatura proaspata. Pierderea de agent se
intensifica dupa inchiderea completa a ferestrelor de baleiaj (in punctul c) si
se incheie in punctul 2, cind ferestrele de evacuare FE s-au inchis. in
continuare se desfasoara comprimarea si arderea, ca la oricare alt motor cu
ardere interna.

Deoarece schimbarea gazelor consuma o parte din cursa totala a
pistonului, la motoarele in doi timpi se defineste raportul volumetric util:

8u:Vc+Vsu :Vc+vs(1_\l/), (5.7)

VC VC

in care y este fractiunea din cilindree (sau din cursa pistonului) pierduta prin
amplasarea ferestrelor.

5.6. Formarea amestecului gi aprinderea
in motoarele cu ardere interna
5.6.1. Formarea amestecului si aprinderea
in motoarele cu aprindere prin scinteie

5.6.1.1. Definitii. Clasificare

O influenta hotaritoare asupra desfasurarii corecte a arderii in
motoarele cu ardere interna o au procesele de formare a amestecului aer-
combustibil si de aprindere. Procesele de formare a amestecului la
motoarele cu aprindere prin scinteie trebuie sa asigure, la toate regimurile
de functionare, de la mersul in gol pina la sarcina maxima, un raport potrivit
aer - benzina, adica un dozaj cit mai apropiat de cel optim, precum si
vaporizarea completa si rapida a benzinei.

La motoarele cu aprindere prin scinteie amestecul aer-benzina se
formeaza in exteriorul cilindrului, prin carburatie sau prin injectie.

Carburatia consta in aspirarea, pulverizarea si vaporizarea unui
debit dozat de benzina intr-un curent de aer de mare viteza, procesele
petrecindu-se intr-un aparat numit carburator (cu excepfia vaporizarii
benzinei, care continua si in galeria de admisiune pe care este amplasat
carburatorul).

Injectia benzinei consta in introducerea ei sub presiune (cu o pompa),
printr-un injector, direct in galeria de admisiune. Pulverizarea se face datorita
diferentei de presiune dintre benzina din injector si aerul care intra in cilindru,
aer cu care benzina pulverizata se amesteca, vaporizindu-se.

5.6.1.2. Carburatorul

Un carburator este alcatuit dintr-un carburator elementar si un
numar de dispozitive pentru corectia dozajului amestecului format, intre care
se numara dispozitivele de mers in gol si de mers in gol fortat, pompa de
acceleratie, dispozitivul de putere etc.

Carburatorul elementar (fig. 5.9) este compus din camera de nivel
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constant 1, tubul pulverizator 2 cu jiclorul 3 si din camera de amestec 4, cu
ajutajul 5 (numit in mod curent difuzor) si cu clapeta de amestec 6 (numita si
clapetd de acceleratie). Camera de nivel constant este echipatd cu un
plutitor 7 care ridica si coboara supapa-ac 8, controlind comunicatia cu
conducta de benzina si mentinind constant nivelul benzinei. Camera de nivel
constant comunica cu atmosfera prin orificiul 9. Difuzorul 5 este un tub cu
sectiunea longitudinald convergent-divergenta. Camera de nivel constant
comunica cu camera de amestec prin tubul pulverizator 2 si jiclorul 3 - un
dop filetat cu un orificiu calibrat, prin care se dozeaza benzina. Capatul
tubului pulverizator intra in difuzor in sectiunea sa minima, situata cu h =
3...8 mm deasupra nivelului benzinei din camera de nivel constant.
Indltimea de gardd h impiedicd scurgerea benzinei in difuzor, pe baza
principiului vaselor comunicante, atunci cind motorul este oprit.

Cind arborele cotit al motorului este rotit din exterior (cu un demaror
sau manual) pistoanele se deplaseaza si aerul aspirat in cilindrii motorului
trece prin difuzorul carburatorului. In partea convergenta a difuzorului viteza
aerului creste, iar presiunea scade la p’ < pa, avind valoarea minima in
sectiunea minima. Benzina din camera de nivel constant se afla la presiunea
atmosferica pat, astfel ca diferenta (pat - p’) determina invingerea inaltimii de
garda h si curgerea benzinei in difuzor. La sarcina plina viteza aerului prin
difuzor este de 80...100 m/s, iar viteza benzinei la iesirea din tubul
pulverizator este de 4...5 m/s, astfel ca intre cele doua fluxuri apare o
frecare intensa care pulverizeaza benzina.

‘aer ‘ ‘pa ¢p
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benzina /%
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aer-vapori de benzina
Fig. 5.9. Carburatorul elementar:
a - schema; b - variatia presiunii si vitezei aerului; 1 - camera de nivel
constant; 2 - tub pulverizator; 3 - jiclor; 4 - camera de amestec;
5 - difuzor; 6 - clapeta de amestec; 7 - plutitor; 8 - supapa ac
9 - comunicatie cu atmosfera
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Se observa ca din punct de vedere functional carburatorul elementar
se comporta ca un ejector in care aerul este agentul motor, iar benzina
reprezinta agentul ejectat.

5.6.1.3. Injectia de benzina

Formarea amestecului prin injectie de benzina se bazeazd pe
accelerarea benzinei cu o pompa si pulverizarea ei prin injectoare.

Dupa modul de efectuare a injectiei se disting sisteme de alimentare
cu injectie continua si sisteme cu injectie intermitenta, corelata cu fazele de
distributie (si asemanatoare cu injectia diesel).

Dupa locul de amplasare a injectoarelor se deosebesc sisteme cu
injectoare plasate in galeria de admisiune, in poarta supapei sau in peretele
camerei de ardere.

Dupa numarul de injectoare exista sisteme cu injectie centrala (cu 1
injector, sau cu 2 injectoare la motoarele cu mai multj cilindri) si sisteme cu
injectie individuala (cu 1 injector pentru fiecare cilindru).

Pentru reglarea debitului de benzina se folosesc semnale de la
traductoare amplasate pe motor. Semnalele pot fi principale: debitul de aer
aspirat sau depresiunea din avalul unui obturator de pe galeria de
admisiune, sau semnale de corectie (secundare): turatia motorului,
compozitia gazelor evacuate din motor, temperatura motorului, temperatura
si presiunea atmosferica.
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Fig. 5.10. Scheme principiale de sisteme de injectie de benzina:
a - injectie centrala; b - injectie individuala; 1 - motor cu aprindere prin
scinteie; 2 - dozator; 3 - injector central; 4 - injectoare individuale;
5 - debitmetru de aer; 6 - clapeta de amestec; 7 - clapeta de aer

In general, un sistem de injectie de benzina este compus dintr-un
rezervor de benzing, filtre de combustibil, pompa de benzina, regulatoare de
presiune, dozatoare-distribuitoare, injectoare si echipamente pentru
comanda debitului.

Pe fig. 5.10 se observa ca motorul 1 primeste benzina de la
dozatorul de combustibil 2 prin injectorul central 3 sau prin injectoarele
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individuale 4. Dozarea se face in concordanta cu debitul de aer masurat de
debitmetrul 5. Debitul de aer sau de amestec aer - benzind este controlat
(reglat) de o clapeta 6 sau 7 de pe galeria de admisiune.

Injectoarele de benzina sint de tip deschis pentru injectia centrala
continua si de tip Inchis pentru injectia individuala. Injectoarele deschise sint
foarte simple si sigure in functionare, debitul reglindu-se direct de la pompa
(ca la motoarele cu aprindere prin comprimare). Injectoarele inchise pot fi cu
deschidere hidraulica (ca la motoarele cu aprindere prin comprimare) sau cu
deschidere electromagnetica, situatie in care dozarea se realizeaza prin
modificarea duratei deschiderii iar presiunea benzinei este mentinuta riguros
constanta. Deschiderea electromagnetica este comandata de un sistem
electronic de control si reglare cu un microprocesor care primeste si
interpreteaza semnalele traductoarelor de pe motor, comparind informatiile
despre functionarea motorului cu datele despre functionarea optima
memorizate, alegind durata potrivitd de deschidere a injectoarelor.

Pompele de benzina folosite in sistemele de injectie a benzinei sint
de tip centrifug (sistemul Ford) sau cu role (sistemul Bosh) cu actionare cu
motoare electrice individuale. Presiunea de injectie este de 1,5 30 bar, mai
raspindite fiind presiunile mici (in jurul de 2 bar).

In cazul injectiei centrale, la pulverizarea benzinei contribuie si
viteza mare a aerului prin galeria de admisiune. In cazul injectiei individuale
benzina injectata, care umezeste supapa si scaunul supapei, se evapora
foarte repede, ca urmare a temperaturii ridicate a acestora (100...200 °C).

In constructia europeand de autoturisme sint foarte raspindite
sistemele de alimentare prin injectie de benzina fabricate de firma Bosh,
intre care sistemele K - Jetronic, KE - Jetronic, L - Jetronic, Motronic,
LH - Jetronic si altele [5.11]. Sint raspindite si sisteme de alimentare prin
injectie de benzina Ford, Weber, Lucas etc.

Sistemul de injectie L - Jetronic este fabricat din anul 1973. Sistemul
este cu injectie intermitenta si foloseste ca element principal al sistemului de
reglaj electronic un debitmetru de aer cu palete rotative. Sistemul foloseste o
pompa de benzina cu role si injectoare inchise cu deschidere
electromagnetica. Sistemul are si un injector de pornire plasat in avalul
clapetei de aer. Sistemul L - Jetronic se intilneste pe autoturisme BMW,
FIAT (inclusiv modelul BRAVO), Datsun etc.

Sistemul de alimentare prin injectie de benzina Motronic, montat pe
autoturisme Porsche, se deosebeste de sistemul L - Jetronic printr-un numar
de traductoare si prin instalatia de comanda si de aprindere.

Sistemele de alimentare cu benzina prin injectie K - Jetronic si
KE - Jetronic sint cu injectie continua Tn poarta supapei si cu reglare cu
debitmetru cu clapeta (debitmetru neasistat electronic). Se intilnesc pe
autoturisme AUDI, Mercedes-Benz, Peugeut etc.

Sistemul de alimentare cu benzina prin injectie Mono - Jetronic este
cu injectie centrala intermitenta, reglarea facindu-se pornind de la pozifia
obturatorului de pe galeria de admisiune.
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5.6.1.4. Pompa cu role

Acest tip constructiv de pompe se utilizeaza pe scara larga in
sistemele de alimentare a motoarelor cu aprindere prin scinteie cu benzina
prin injectie. Rolele indeplinesc rolul unor pistonase, si prezinta avantajul ca
uzura care apare in timpul functionarii este mica si uniforma, ca urmare a
rotirii libere a rolelor in lacasurile lor din rotor. Pompele cu role se
construiesc capsulate Tmpreund cu electromotorul de actionare si nu
necesita ungere, aceasta facindu-se cu benzina pompata.

In interiorul carcasei 1 se gasesc electromotorul 2 si pompa 3.
Pompa este compusa din rotorul 4 prevazut cu canalele 5 pentru rolele 6 si
din statorul 7, cu suprafata interioara profilata (asa cum se observa pe
sectiunile de pe fig. 10.11 - b si ¢).
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Fig. 5.11. Pompa cu role:
a - sectiune longitudinala; b - sectiune transversald prin pompa oprita;
Cc - sectiune transversala prin pompa in functiune; 1 - carcasg;
2 - electromotor; 3 - pompa propriu-zisa; 4 - rotor; 5 - canale; 6 - role;
7 - stator; 8 - supapa de refulare; 9 - racord de refulare; 10 - supapa de
egala presiune; 11 - racord de admisiune; CA - camera de joasa presiune

(admisiune); CR - camera de inalta presiune (refulare)

In timpul functionarii pompei fortele centrifuge deplaseaza rolele
radial si le mentin Tn contact cu suprafata interioara a statorului (fig. 5.11 - ¢).
Depresiunea ce apare in zona spatiului de aspiratie A la cresterea volumului
delimitat de doua role consecutive, de rotor si de stator determina accesul
benzinei in pompa. Prin rotire, volumul respectiv este transferat in zona de
refulare R, unde micsorarea volumului determina cresterea presiunii
benzinei si refularea ei prin supapa de refulare 8, plasata in carcasa nhaintea
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racordului de refulare 9. Pompa are in constructia sa si o supapa de
presiune constanta 10, prin care camera de nalta presiune CR a pompei
capsulate comunica cu camera de admisiune CA (de joasa presiune),
camera in care benzina intra prin racordul 11.

Pentru racirea elementului de pompare, acesta este inecat in
benzina refulata.

Ansamblul rotor de pompa - electromotor se sprijina pe doua lagare
aflate Tn carcasa.

Debitul pompei cu role se poate calcula cu relatia:

V= eb(zD-2zd)(n/60)n, = (nDe—nzd2 /4)b(n/60)n, , (5.8)
in care e este distanta dintre rotor si stator in zona de refulare, d si b sint
diametrul si lungimea rolelor, D este diametrul interior al statorului, z este
numarul rolelor, n este turatia pompei, iar nv este randamentul volumetric al
pompei, cu valori intre 0,80...0,95.

Rolele si rotorul pompei se executa din otel carbon, iar carcasa se
face din aliaje de aluminiu sau din fonta.

Pompele electrice cu role realizeaza presiuni intre 2...5 bar si debite
de 0,150 m3/ h. Alimentarea electromotorului se face la 12 V sau 24 V c.c.

5.6.1.5. Sisteme de aprindere

a. Definitii. Clasificare
Sistemele de aprindere au rolul de a produce o scinteie in interiorul
cilindrului, pentru aprinderea la momentul potrivit a amestecului aer-benzina.
Scinteia se produce intre electrozii bujiei, prin aplicarea unui impuls de Tnalta
tensiune. Un sistem de aprindere trebuie sa produca scinteile in momente
strict precizate ale ciclului si sa asigure o energie a scinteii suficient de mare
pentru ca aprinderea sa se faca la oricare regim de functionare a motorului
cu ardere interna cu aprindere prin scinteie.

Principalele tipuri de sisteme de aprindere sint:

e sisteme de aprindere cu baterie de acumulatoare;

e sisteme de aprindere cu magnetou;

e sisteme de aprindere electronice.

Sistemele de aprindere cu baterie de acumulatoare sint cele mai
raspindite, intilnindu-se mai ales la motoarele cu aprindere prin scinteie cu
carburator.

Magnetoul este o masina electrica generatoare de impulsuri de
inaltd tensiune, antrenata de arborele de distributie al motorului. Magnetoul
este folosit pe vehicule fara acumulator (motociclete, masini de curse), pe
avioane ugoare eftc.

Sistemele de aprindere electronice se folosesc mai ales pe
motoarele cu aprindere prin scinteie cu injectie de benzind. Exista
numeroase astfel de sisteme: cu scinteie simpla sau multipla, cu sau fara
condensatoare fixe sau variabile etc.

b. Sisteme de aprindere cu baterie

Un sistem de aprindere care foloseste ca sursa de energie o baterie
de acumulatoare (fig. 5.12) este constituit din bateria de acumulatoare 1,
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bobina de inductie 2, intrerupatorul 3 numit ruptor si actionat mecanic de
cama 4, distribuitorul de aprindere 5 si bujiile 6. Cama 4 si distribuitorul 5
sint montate pe un arbore drept (numit si ax de distributie) 7, rotit cu turatia
n/2, printr-o transmisie mecanica de la arborele cotit. La momente potrivite
cama 4 inchide contactul ruptorului 3 si prin infasurarea primara a bobinei
de inductie 2 se stabileste un curent electric (circuitul primar fiind pregatit
prin inchiderea prealabil&d a intrerupatorului general 8). Tn miezul bobinei
apare un flux magnetic. La deschiderea ruptorului circuitul primar se
intrerupe si se produce o variatie a fluxului magnetic. Tn infasurarea
secundara 9 a bobinei (ce are un numar foarte mare de spire cu sectiune
micd) se induce o tensiune electrica foarte mare, de 15...20 kV. in momentul
deschiderii ruptorului distribuitorul 5 se afla in dreptul unei borne si aproape
intreaga tensiune inalta este transmisa la una din bujiile 6. Spatiul dintre
electrozii bujiei este strapuns si se produce scinteia, amestecul aer-
combustibil aprinzindu-se. Condensatorul electric 10, legat in paralel cu
ruptorul, Tnmagazineaza o parte din energia arcului electric produs la
deschiderea ruptorului, contribuind la micsorarea uzurii contactelor ruptorului
si la cresterea energiei scinteii.
10
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Fig. 5.12. Sistem de aprindere cu baterie:
1 - baterie de acumulatoare; 2 - bobina de inductie, 3 - ruptor; 4 - camg;
5 - (distribuitor; 6 - bujie; 7 - arbore; 8 - Iintrerupator general;

9 - infagurarea secundara a bobinei de inductie; 10 - infasurarea primara
a bobinei de inductie; 11 - condensator

5.6.2. Formarea amestecului la motoarele
cu aprindere prin comprimare
5.6.2.1. Particularitatile formarii amestecului
la motoarele cu aprindere prin comprimare

Spre deosebire de motoarele cu aprindere prin scinteie, la
motoarele cu aprindere prin comprimare amestecul aer-combustibil se
formeaza in cilindrul motorului, mai exact in partea de cilindru care
constituie, impreuna cu pistonul si chiulasa, camera de ardere. in motoarele
cu aprindere prin comprimare combustibilul lichid (cel mai des motorina) este
introdus cu o pompa de inalta presiune (80...1000 bar) printr-un injector,
intr-un proces care incepe cu un avans fata de punctul mort interior si care
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dureaza citeva °RAC. Motorina pulverizata in picaturi fine (cu un diametru
mediu in jur de 25 ym) se amesteca intim cu aerul din camera de ardere
(aflat la presiune ridicata si temperatura inaltd), se vaporizeaza, formeaza
peroxizi si in final se autoaprinde si arde. Cu cit amestecul aer-combustibil
este mai omogen, astfel ca toate sau aproape toate elementele combustibile
sa-si gaseasca oxigenul necesar, arderea este mai completa si functionarea
motorului este mai economica.

Calitatea amestecului format depinde in primul rind de proprietatile
fizice si chimice ale combustibilului, de constructia echipamentului de injectie
si de miscarea aerului in cilindru si in camera de ardere (deci de construciia
camerei de ardere).

Comportarea motorinei in procesele de ardere din motor este
caracterizata de cifra cetanica, marime obtinuta prin compararea arderii
motorinei cu arderea unui amestec etalon format din normal-cetan (caruia i
s-a atribuit cifra cetanica 100) si alfa-metil-naftalina. Proprietatile motorinei
fiind standardizate si garantate de producator, ramin ceilalti doi factori pentru
a fi descrisi si analizatj.

5.6.2.2. Camere de ardere pentru motoare
cu aprindere prin comprimare

Elementele principale care determind miscarea aerului Tn cilindru si
in camera de ardere a motoarelor cu aprindere prin comprimare sint forma si
amplasarea camerei de ardere.

Exista mai multe tipuri de camere de ardere: camere unitare (sau cu
injectie directa), camere divizate, camere de turbulenta, camere de
preardere si camere cu rezerva de aer.
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Fig. 5.13. Camere de ardere unitare:
a - tip Hesselman; b - tip Perkins; ¢ - tip MAN Meurer; 1 - piston; 2 - injector

Camerele de ardere unitare sint amplasate in piston (fig. 5.13), au
diferite forme geometrice si ocupa un volum cuprins intre (0,7...1,0)Vc. Cele
mai raspindite sint camerele de ardere tip Hesselman (fig. 5.13 - a) folosite
la motoarele 12 LDA - 28 pentru locomotive diesel-electrice, camerele tip
Perkins (fig. 5.13 -b) folosite pe motoarele de tractor D-110 si D-115 si
camerele tip MAN Meurer M sau HM (fig. 5.13 - c) care se intilnesc pe
motoarele MAN si Saviem pentru autocamioane si autobuze (toate
motoarele amintite sint fabricate in Romania). Camerele de ardere MAN
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Meurer realizeaza un procedeu de formare a amestecului mai deosebit,
circa 95 % din motorina injectindu-se pe peretii calzi ai camerei de ardere
(ce are forma sferica si este amplasata in piston). Pelicula de motorina de
pe metal se evapora foarte repede si vaporii antrenati in miscare datorita
formei camerei se amesteca prin turbionare cu aerul din camera. Restul de
circa 5 % din doza de motorina se injecteaza Tn centrul camerei, aici
declansindu-se arderea. Motoarele cu camera de ardere MAN Meurer
(sferica) functioneaza silentios, au un consum specific de combustibil redus
si lucreaza la turatji crescute (pina la 3000 rot/min).

Motoarele cu camere de ardere unitare prezinta avantajele
constructiei simple a chiulasei, intretinerii mai usoare si consumului de
combustibil mai redus ca al altor motoare, dar necesita presiuni de injectie
mari (> 300 bar), deci au cerinte deosebite fata de echilpamentul de injectie.

/
7
® \
Fig. 5.14. Camere de ardere divizate:
a - cu camera de turbulentd; b - cu camera de preardere;

1 - camera principala; 2 - canal de legatura; 3 - camera secundara; 4 - jet
de combustibil; 5 - injector

Camerele de ardere divizate (fig. 5.14) au in constructia lor, alaturi
de o camera principala 1 din cilindru, o camera secundara 3 plasata in
chiulasa. Solutia permite realizarea unui amestec aer-motorina de calitate cu
presiuni de injectie mai mici (< 100 bar). Cele doua compartimente comunica
intre ele prin canalul 2.

Camerele de turbulentd (fig. 5.14 -a) au o forma sferica sau
cilindrica si ocupa 50...60 % din volumul total al camerei de ardere. Canalul
de legatura 2 este un ajutaj tangent la sfera. Spre sfirsitul comprimarii aerul
din camera principala este expulzat in camera de turbulenta, in care se
formeaza virtejuri intense. Combustibilul injectat in camera de turbulenta
este antrenat in miscare de rotatie impreuna cu aerul, se vaporizeaza, se
autoaprinde si arde partial. Combustibilul nears si gazele de ardere patrund
in camera principalad unde gasesc aerul necesar continuarii arderii.

Camera de preardere (fig. 5.14 - b) are un volum de 25...40 % din
volumul total al camerei de ardere. Spre deosebire de canalele largi ale
camerei de turbulenta, aici legatura dintre compartimente se face printr-un
canal cu diametru mic. Combustibilul este injectat in camera de preardere,
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in care arde circa 20 % din doza injectata. Presiunea si temperatura cresc
mult si gazele rezultate trec cu viteza mare in camera principala, unde se
produce o pulverizare suplimentara a combustibilului ce nu a ars (care se
amesteca cu aerul din camera principala, se vaporizeaza si arde bine).

Dezavantajele principale ale camerelor divizate sint constructia
complicata a chiulasei, pornirea mai grea si economicitatea mai redusa ca a
motoarelor cu camere de ardere unitare.

5.6.2.3. Pompa de injectie cu piston-sertar (Bosh)

Un echipament de injectie pentru motoare cu aprindere prin
comprimare contine un rezervor de combustibil, o pompa de alimentare de
joasa presiune, filtre, 0 pompa de injectie de inalta presiune cu mai multe
elemente de pompare cu piston-sertar (sau de alt tip constructiv), injectoare
si conducte de joasa si de inalta presiune.

Componentele principale ale unui echipament de injectie cu pompa
cu piston-sertar tip Bosh, un element de pompare si un injector inchis cu
deschidere hidraulica sint prezentate in fig. 5.15.

Un element de pompare cu piston-sertar deserveste un cilindru de
motor cu aprindere prin comprimare. Pentru motoarele policilindrice se
construiesc pompe cu numar corespunzator de elemente de pompare.

Un element de pompare se compune din cilindrul 1 (cu
® = 6...20 mm) in care se poate deplasa pistonul 2. In partea superioara a
cilindrului 1 se afla unul sau mai multe canale laterale 3 prin care cilindrul
comunica cu un canal exterior de alimentare cu motorina. Deasupra
cilindrului1 este montata supapa de refulare 4, inchis& de arcul elicoidal 5. Tn
cursa de pompare (in sus) pistonul este deplasat de cama 6, prin intermediul
tachetului cu rola 7. Cursa de aspiratie (in jos) a pistonului se realizeaza
cind tachetul se afla pe cercul de baza al camei, sub actiunea arcului
elicoidal de readucere 8, care se destinde. In cursa de admisiune, volumul
camerei de pompare creste si prin canalul 3 este aspirat combustibilul. Tn
timpul admisiunii supapa 4 inchide comunicatia cilindrului cu conducta de
inaltd presiune 10. In prima parte a cursei de ridicare a pistonului, pina cind
pistonul-sertar inchide canalul de alimentare 3, prin canalul 3 iese o parte
din combustibilul din cilindru. Dupa inchiderea canalului 3 presiunea din
camera de pompare 9 creste, se deschide supapa de refulare 4 si motorina
este pompata prin conducta de Tnalta presiune 10 spre injector. Cursa utila
de pompare se terminda cind canalul oblic 11 de pe piston stabileste
comunicatia intre camera de pompare 9 si canalul 3, descarcind presiunea
inaltd din camera Tn conducta de alimentare de joasa presiune. Cursa utila
se regleaza prin rotirea pistonului-sertar, operatiune care se face cu sectorul
dintat 12 de la capatul inferior al pistonului si cu cremaliera 13, deplasata din
exterior de regulatorul pompei de injectie sau de pedala de acceleratie.

In constructia unui injector de tip inchis cu deschidere hidraulic
componentele principale sint corpul pulverizatorului 14 cu orificile de
pulverizare 15 si acul pulverizatorului 16 (in esenta, o supapa cu o
constructie adecvata presiunilor foarte inalte la care lucreaza), mentinut pe
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scaunul sdu de arcul elicoidal 17. In timp ce pompa debiteazs, datorit fortei
create de presiunea inalta a motorinei pe suprafata tronconica a virfului
acului injectorului, acul se ridica, deschizind trecerea motorinei spre orificiile
de pulverizare. Prin orificiile pulverizatorului (cu diametrul in jur de 0,3 mm)
motorina este pulverizatd in camera de ardere a motorului. Pulverizarea se
termina cind presiunea din conducta de Tnalta presiune scade ca urmare a
intreruperii pompairii, la finele cursei utile a pistonului-sertar.

Fig. 5.15. Schema unui echipament de injectie Bosch:
1 - cilindru; 2 - piston-sertar; 3 - canal de aspiratie; 4 - supapa de refulare;
5 - arcul supapei; 6 - cama; 7 - tachet; 8 - arc de readucere; 9 - camera de
pompare; 10 - conducta de inalta presiune; 11 - canal de descarcare;
12 - sector dintat; 13 - cremaliera; 14 - pulverizator; 15 - orificii de
pulverizare; 16 - acul pulverizatorului; 17 - arc de Inchidere
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5.6.2.4. Pompa de injectie rotativa cu pistoane opuse

si distribuitor rotativ (tip DPA-CAV)

Echipamentul de injectie a motorinei cu pompa cu pistoane opuse si
distribuitor are in compunerea sa un rezervor de combustibil, 0 pompa de
joasa presiune cu membrana, cu rol de alimentare, filire brute si fine, o
supapa de reglare-amorsare, o pompa cu palete, de presiune medie (5...17
bar), cu rol de transfer a motorinei spre pompa de Tnalta presiune, o supapa
de dozare a debitului de motorind, o pompa de Tnalta presiune de tip rotativ
cu pistoane opuse si distribuitor, injectoare si diferite conducte de joasa si
inalta presiune.

Constructia si functionarea pompei de fnalta presiune este
prezentata in legatura cu fig. 5.16.

Partea principala a pompei este rotorul de pompare si distributie 1,
introdus in cilindrul 2, care constituie statorul pompei. In rotor este practicata
0 gaura cilindrica radiala, Tn care se pot deplasa cele doua pistoane notate 3
(numite pistonase, deoarece au diametrul sub 10 mm).

Motorina este introdusa cu presiunea de dozaj (5...17 bar) prin
canalul radial 4 din peretele cilindrului 2 si prin unul din canalele radiale 5 din
rotorul 1 Tn interiorul canalului axial 6 din centrul rotorului. De aici motorina
ajunge in camera de pompare 7 dintre pistonasele 3. Numarul canalelor
radiale 5 din rotorul 1 este egal cu numérul cilindrilor motorului. Tn timpul
umplerii camerei de pompare 7 canalul distribuitor 8 (care, prin constructie,
comunica cu canalul axial 6) este inchis (fig. 5.16), nefiind in comunicatie cu
nici unul din dintre canalele radiale de injectie 9 din cilindrul fix 2. Numarul
canalelor de injectie 9 este egal cu numarul de cilindri ai motorului. Canalele
9 comunica (atunci cind sint deschise) cu injectoarele 11 prin conductele de
inalta presiune 10.

Motorina introdusa in camera de pompare 7 si in canalul axial 6 are
o presiune suficient de mare pentru a departa pistonasele radiale 3 care,
prin tachetii 12, Tmping rolele 13 pina la contactul cu profilul interior al camei
14. Cursa pistonaselor radiale 3 si a rolelor 13 este limitata (fig. 5.15 -c) de
tachetii 12 ale caror proeminente (nefigurate pe fig.5.16 a si b) ajung in
contact cu fantele cu profil variabil 15 prelucrate in corpul discului de reglaj
16 (fixat prin suruburile 17 de rotorul de pompare-distributie 1). Suruburile
trec prin decuparile circulare din discul de reglare. Prin schimbarea pozitiei
discului de reglare 16 se modifica cursa tachetilor 12 (distanta s, pe
fig. 5.15 - ¢) si deci se modifica si cursa pistonaselor 3 si a rolelor 13.
Aceasta operatiune are ca efect variatia cantitatii de motorina introdusa in
interiorul camerei de pompare 7.

Prin rotirea din exterior a rotorului de pompare-distributie 1 profilul
camei 14 actioneaza prin intermediul rolelor 13 si a tachetilor 12 si
deplaseaza pistonasele 3, care se apropie unul de celalalt efectuind cursa
de pompare si refulind motorina pe traseul constituit din canalul axial 6,
canalul radial de injectie 8 din rotor si unul dintre canalele 9 din cilindrul fix 2
(canal cu care comunica acum canalul 8). Motorina circula apoi prin
conducta de inalta presiune 10 spre injectorul 11 (vezi fig. 5.16 - b). in timpul
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fazei de refulare canalele radiale de alimentare 5 din rotor sint inchise,
comunicatia cu canalele radiale 4 fiind intrerupta. Se subliniaza faptul ca
reglarea debitului injectat se face prin modificarea distantei s.

Fig. 5.16. Constructia si functionarea rotorului pompei
cu pistoane opuse si distribuitor: a - rotorul de pompare-distributie in faza de
aspiratie; b - in faza de pompare; ¢ - discul de reglare a debitului ciclic; 1 -
rotor de pompare-distributie; 2 - cilindru; 3 - pistoane radiale;
4 - canal radial in cilindru; 5 - canal radial in rotor; 6 - canal axial in rotor; 7 -
camera de pompare; 8 - canal radial distribuitor din rotor; 9 - canal radial de
injectie; 10 - conducta de fnalta presiune; 11 - injectoare;
12 - tachet; 13 - role; 14 - cama; 15 - fanta cu profil variabil; 16 - disc de
reglare; 17 - suruburi

5.7. Supraalimentarea motoarelor cu ardere interna

Supraalimentarea motoarelor cu ardere interna reprezintd procesul
de introducere fortata a fincarcaturii proaspete in cilindrii motoarelor.
Supraalimentarea se realizeaza cu ajutorul unui compresor de aer,
folosindu-se in special suflante centrifuge (compresoare cu o singura
treaptd) actionate cu turbine (cu gaze) antrenate de gazele de ardere
evacuate din motor. Ca efect al supraalimentarii creste puterea motorului
fara marirea cilindreei (a dimensiunilor geometrice ale cilindrului), deoarece
prin supraalimentare creste masa de aer introdusa in cilindru si deci creste
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cantitatea de combustibil ars intr-un cilindru dat, deci si cantitatea de caldura
transformata ciclic in lucru mecanic.

Din punct de vedere termodinamic deosebirile dintre motoarele cu
ardere internd in 4 timpi supraalimentate si cele cu aspiratie direct din
atmosfera apar la procesele de schimbare a gazelor si la sfirgitul procesului
de ardere (unde presiunea este mai inalta la motoarele supraalimentate).

gaze de ardere aer

P %
® A

3

Ps —Pg ool
-~ O )
Pat T
0 \%
p.m.i. p.m.e.

Fig. 5.17. Diagrama indicata a Fig. 5.18. Schema de supraalimentare
unui motor cu ardere internd a unui motor cu ardere internda cu o
in 4 timpi supraalimentat turbosuflanta: 1 - suflantd centrifuga; 2 -
turbina cu gaze; 3 - schimbator de

caldura; 4 - motor cu ardere interna

Pe diagrama indicata (fig. 5.17) se observa ca evacuarea gazelor de
ardere se desfasoara la presiunea de refulare pr > pat (pat fiind presiunea
atmosferica) si ca n timpul cursei de admisiune presiunea de
supraalimentare este ps > pa > pat. Difereniele de presiune (pr - pat) Si
(ps - pa) sint necesare pentru invingerea pierderilor gazodinamice prin galerii
si supape.

Procedeul de supraalimentare cu turbosuflanta (fig. 5.18) realizeaza
presiunea de supraalimentare cu suflanta centrifuga 1, antrenatd de o
turbina cu gaze 2. Turbina este de tip axial cu o treapta, sau (cel mai des)
radiala. Racirea aerului comprimat se face cu un schimbator de caldura 3
racit cu aer sau cu apa. Racirea aerului comprimat are ca efect marirea
masei volumice a aerului si cresterea masei de gaz ce intra in cilindru.

O turbosuflanta pentru supraalimentarea motoarelor cu ardere
interna (fig. 5.19) este compusa dintr-un compresor centrifug cu o treapta si
o turbina radiala cu gaze, montate pe un arbore comun 1 care se roteste in
lag&rul central 2, plasat intre compresor si suflanta. In constructia treptei de
compresor centrifug se disting elementele cunoscute: discul de baza 3,
paletele 4, difuzorul 5 si camera spirald 6 (vezi subcapitolul 5.3.1.2). n
constructia turbinei cu gaze se disting camera spirald, coroana cu palete
directoare 8 (care formeaza ajutaje) si discul de baza 9 cu paletele radiale
10 (vezi subcapitolul 8.2.2).
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Fig. 5.19. Schema unei turbosuflante pentru supraalimentarea
motoarelor cu ardere interna: 1 - arbore; 2 - lagar; 3 - discul de baza al
compresorului; 4 - paletele compresorului; 5 - difuzor; 6 - camera spirala a
compresorului; 7 - camera spirala a turbinei cu gaze; 8 - coroana cu palete
directoare (ajutaje); 9 - discul de baza al turbinei; 10 - paletele

turbinei; 11 - etansari; 12 - difuzor

Gazele fierbinti iesite din motorul cu ardere interna intrd in camera
spirala a turbinei cu gaze cu presiunea p11 si temperatura T+t si se destind Tn
ajutajele de pe stator si in canalele cu sectiune convergenta dintre paletele
rotorice pind la presiunea pzr = pat Si temperatura Ter, Tn procesul real 1-2
(fig. 5.20 - a), transformind in lucru mecanic o parte din energia lor
potentiala. Compresorul centrifug foloseste lucrul mecanic pentru a
comprima aerul de la presiunea p1 = pat $i temperatura T1 = Tat pina la p2 $i
Ta, in procesul real 1-2 (fig. 5.20 - b).

.
T

¥ Fig. 5.20.

Procesele termodinamice
din turbosuflanta: a -
destinderea gazelor de
ardere n turbing; b -
comprimarea aerului in
suflanta centrifuga

BT

5.8. Parametrii motoarelor cu ardere interna
Marimile caracteristice functionarii unui motor cu ardere interna sint
lucrul mecanic, puterea, randamentul si consumul de combustibil.
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Se deosebesc parametri indicati
si parametri efectivi. Parametrii indicati
se refera la ciclul real de functionare al
motorului si se determind pe baza
diagramei indicate ridicate experimental
pe motorul in functiune. Parametrii
® efectivi tin seama de pierderile care
p. B C insotesc transmiterea lucrului mecanic
| N (produs in cilindru) pina la cuplajul
Pat T2l {C . exterior al arborelui cotit, locul unde
Vc[ Ve T—— g_utereg __ mecanica produsa este

- isponibila la utilizare.
Fig. 5.21. Presiunea Lucrul mecanic Li dezvoltat de
medie indicata gazele ce evolueaza in cilindrul motorului
se numeste lucru mecanic indicat si se
calculeaza din aria diagramei indicate reale.

Lucrul mecanic indicat se raporteaza la cilindreea Vs si se obtine
lucrul mecanic indicat specific pi, notatia justificindu-se prin aceea ca din
punct de vedere dimensional marimea este o presiune.

Numita presiune medie indicata, marimea

pi =L/ Vs (5.9)
reprezinta, in diagrama p-V, Tnaltimea AB a unui dreptunghi ABCD cu baza
AD egala cu cilindreea si cu aria echivalenta cu lucrul mecanic L; al ciclului.

Puterea indicata Pi a motorului este puterea mecanica
corespunzatoare lucrului mecanic indicat, calculindu-se cu relatjia:

P; =N Ly, (5.10)

in care N este numarul de cicli efectuati de motor in timp de 1 s.
Numarul N se exprima prin relatiile:

N=—2-2 (5.11)

N
™

in care n este turatia (rot/min), w este viteza unghiulara (rad/s) iar t este
numarul de timpi ai motorului. Pentru un motor cu z cilindri identici puterea
indicata este:

P.=2pVz. (5.12)
T

O parte din puterea indicata se consuma pentru invingerea frecarilor

(dintre piston si cilindru, din lagare, din mecanismul de distributie), pentru

antrenarea unor instalatii auxiliare (pompele de apa si de ulei, ventilatorul,

generatorul electric, pompa de injectie etc.) si pentru efectuarea curselor de

evacuare si admisiune. Notind cu Pm puterea consumatd in pierderile
mecanice, puterea efectiva (disponibila la arbore) este data de relatia

Pe =P — P, - (5.13)

Introducind presiunea medie pm corespunzatoare pierderilor
mecanice, se obtine presiunea medie efectiva pe cu relatia:
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Pe =Pj —Pm - (5.14)

Aceasta marime se poate exprima si ca raport dintre lucrul mecanic
efectiv si cilindree.

Presiunea medie efectiva reprezinta presiunea conventionala
constanta cu care trebuie sa lucreze motorul pe durata unui singur timp
pentru a produce lucrul mecanic corespunzator puterii efective.

Pe baza presiunii pe se poate calcula puterea efectiva:

P, =2 p, Vs z. (5.15)
T

Puterea efectiva continua reprezinta cea mai mare putere care se
poate obtine continuu de la motor. Daca motorul lucreaza la turatia nominala
puterea efectiva continua se numeste putere efectiva nominala Pen. Regimul
de functionare al motorului Tn aceste conditii este numit regim de sarcina
plina. Peste acest regim motorul poate sustine sarcina numai un timp limitat,
functionarea avind caracter de suprasarcina. Puterea maxima ce se poate
obtine intermitent la turatia data se numeste putere efectiva la sarcina totala
(Pe,max).

Diferitele pierderi ce apar in motoarele cu ardere interna se pot fi
evidentiate prin introducerea unor randamente corespunzatoare.

Reducerea puterii motorului ca urmare a pierderilor mecanice se
caracterizeaza prin randamentul mecanic:

NMm =Pe/Pi=pe/p;. (5.16)

Randamentul indicat ni reprezinta raportul dintre lucrul mecanic
indicat Li si cantitatea de caldura Q1 dezvoltata prin arderea masei m de
combustibil necesar pentru obtinerea acestui lucru mecanic:

L, L,
ni=gq =—
Q1 mHi

in care H; este puterea calorica inferioara a combustibilului.

Randamentul indicat se deosebeste de randamentul termic prin
aceea ca tine seama nu numai de caldura cedatd sursei reci (ca
randamentul termic) ci si de pierderile de caldura prin peretii cilindrului, de
imperfectiunea arderii etc.

Randamentul efectiv ne considera toate pierderile de caldura si toate
pierderile mecanice. Reprezinta raportul dintre lucrul mecanic util efectiv la
arbore Le si caldura totala consumata Q:

Ne =Le/ Q. (5.18)

Deoarece Lg =pg Vs =nNmPi Vs =nmLi i Q1 =L;j/n;, dupé inlocuiri

(5.17)

in relatia (5.18), rezulta:
Ne =MmMi - (5.19)
Consumul specific efectiv de combustibil ce caracterizeaza din punct
de vedere economic functionarea motoarelor cu ardere interna si se
defineste prin relatia:
Ce = C/ Pe, In g/kWh, (5.20)
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in care C este consumul orar de combustibil.
Pentru motoarele cu ardere interna actuale valori orientative pentru
marimile ne si ce sint prezentate in tabelul 5.1.

Tabelul 5.1
Parametrii efectivi ai motoarelor cu ardere interna
) . Randamentul | Consumul specific
Tipul motorului efectiv no efectiv c
m.a.s. pentru autovehicule 0,22...0,28 250...350
m.a.s. pentru avioane 0,25...0,30 215...250
m.a.c. lente, stationare si navale 0,30...0,35 180...210
m.a.c. usoare si rapide 0,32...0,40 160...200

5.9. Bilantul termic al motoarelor cu ardere interna

Bilantul termic al motoarelor cu ardere interna exprima repartitia
caldurii disponibile intre caldura efectiv transformata in lucru mecanic si
diferitele pierderi.

Bilantul termic al motoarelor cu ardere internd se determina prin
incercare pe un stand, la un regim de functionare stabilizat, si se exprima
prin raportarea cantitatilor de caldura la o ora sau in procente din cantitatea
de caldura disponibila.

Bilantul termic al unui motor cu ardere interna se scrie sub forma:

QQ:Q1+Q2+Q3+Q4+Q5 (521)

sau do=01+tQ92+Q3+04 +Qs5, (5.22)
in care Qo este caldura disponibila (reprezentind cantitatea totala de caldura
intratd Tn motor si fiind practic egald cu caldura rezultatd din arderea
combustibilului), Q1 este caldura efectiv transformata in lucru mecanic, Q2
este caldura cedata agentului de racire prin peretii cilindrului si prin chiulasa
(numita caldura de racire), Qs este caldura pierduta cu gazele de evacuare,
Q4 este caldura pierduta datorita arderii incomplete, Qs este un termen
rezidual care reprezinta pierderile de caldura care nu au fost exprimate prin
termenii precedenii (de exemplu caldura radiata de motor, caldura
echivalenta energiei cinetice a gazelor de evacuare etc.) iar Q1...0s
reprezintd componentele procentuale ale bilantului (de exemplu,
(oF] =100 Q1/Q0 )

5.10. Momentul motor produs de motoarele cu ardere interna
5.10.1. Momentul motor produs de motorul
cu ardere interna monocilindru
Asupra pistonului unui motor cu ardere interna lucreaza, pe directia
axei cilindrului, o forta F (fig. 5.22), rezultanta intre forta F, data de
presiunea gazelor si forfa Fit de inertie produsa de masa pistonului echipat
cu bolt si segmenti si de o parte din masa bielei (considerata in miscare de
translatie neuniforma comuna cu miscarea pistonului):
F=F +F. (5.23)
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Forta de presiune a gazelor se determina din diagrama indicata a

motorului, $i are expresia:

2

nD

Fo= 2 (P—Pcart) - (5.24)

in care D este alezajul cilindrului, p este presiunea gazelor din camera de

ardere, iar pcart este presiunea gazelor din carter. La motoarele obisnuite

peart = pat = 1 bar, deoarece carterul comunica cu atmosfera (este aerisit).

Forta F, variaza periodic (fig. 5.24). Forta ce actioneaza asupra pistonului
este pozitiva atunci cind este indreptata spre carter.

ks,
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Fig. 5.23. Schema pentru calculul

deplasarii  pistonului.  Masele

Fig. 5.22. Fortele dintr-un motor concentrate ale mecanismului
cu ardere interna motor bield-manivela

Forta totala de inertie a maselor aflate in miscare de translatie
impreuna cu pistonul se calculeaza cu relatia:
Fit =—Mpap (525)
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unde ap este acceleratia pistonului iar mp este masa totala in translatie:
mp=mp+me. (526)

Masa mp a pistonului echipat se determina prin cintarire. Fractiunea
mep din masa bielei (fractiune considerata Tn miscare comuna cu pistonul) se
determina prin analiza fortelor de inertie ale bielei aflate in miscare plan-
paralela, cind se observa ca efecte dinamice asemanatoare cu efectele pe
care le are biela asupra motorului se pot obtine de la doua mase
concentrate, rezultate din repartizarea masei ms a bielei in masele msp i
mewm plasate in piciorul bielei P si in capul bielei M (fig. 5.23). Masa
concentratd mep se poate calcula daca se cunoaste (experimental) pozitia
centrului de masa al bielei, sau se poate aproxima cu relatia (obtinuta pe
baze statistice):

mpp = 0,275 mg (527)

F=Fp+Fit

Fig. 5.24. Fortele care lucreaza asupra pistonului

Acceleratia pistonului ap se determind prin derivarea expresiei
deplasarii curente a pistonului, scrisa fata de pozitia punctului mort interior,
ca pe fig. 5.23, prin relatia:

Sp =0OP; —OP =(r +1)—(rcos a +lcos ), (2.28)
in care r si | sint lungimea manivelei si lungimea bielei, a este unghiul de
rotatie al arborelui cotit masurat de la pozitia cotului de arbore cind pistonul
este Tn punctul mort interior, iar f este oblicitatea bielei, adica unghiul bielei
cu axa cilindrului (unghi pozitiv cind pistonul se deplaseaza spre punctul
mort exterior).

Pentru a elimina variabila B din relatia (5.28), se exprima
sin B = f(a,r,1) din relatia geometrica

MM, =rsina =Isinf, (5.29)
si apoi se obtine

cos B =[1-22 (sin a)?]"? (5.30)
in care A =r/l este un raport constructiv (A = 1/4).
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Dezvoltind relatia (5.30) dupa seria binomului *) si retinind numai
primii doi termeni, se obtine:

cosp=1 —%kz (sin a)2 . (5.31)
In relatia (5.31) se inlocuieste
(sin x)? =[1-cos (2a)]/2
si se obfine, in final:
cosp=1 —%kz + %kz cos (2a). (5.32)
Introducind (5.32) in (5.28) se obtine relatia cursei pistonului:

Sp = rKH%)—(cos a)—%cos (20()] (5.33)

Prin derivarea expresiei cursei pistonului in raport cu timpul se
obtine viteza pistonului:

v - dsp _ dsp da _ rco[sin o+ Esin(2 oc)} (5.34)
dt  do dt 2
si acceleratia pistonului:
ap = dvp _dvpda | o [cos o+ A cos (2a)] (5.35)

dt do dt
in care o = do/dt este viteza unghiulara a arborelui cotit.

Introducind acceleratia pistonului (5.35) in expresia (5.25) a fortei de
inertie de translatie, aceasta ia forma:

Fy = -mpro?[cos a +Acos (2a)]. (5.36)

Ultima expresie se reprezinta grafic simplu ca o suma de doua cosinusoide.
Forta rezultantd care lucreaza asupra pistonului (5.23) se obtine
grafic prin insumare grafica pe fig. 5.24.
Forta rezultanta F se descompune in doua componente (fig. 5.22), o
componenta N normala pe cilindru:

N=Ftgp. (5.37)
si o componenta B pe directia bielei:
B=F/cosf. (5.38)

Componenta dupa axa bielei se transmite manetonului Th axul sau
M. Aici forta B se descompune in alte doua componente, una dupa directia
razei manivelei:
_F cos (o +B)

Z =Bcos (a+p) c0s P

(5.39)

*) Seria binomului este urmatoarea:

(1=-x)m =1+%x +Wx2 ot m(m—1).|..(m—n) X"+
! ! n!

in care | x | < 1 si m este un numar real oarecare.
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si o componenta T tangenta la circumferinta descrisa de punctul M (deci o
componenta perpendiculara pe raza):

T =Bsin(o + ) = FSM(@+B).
cos

Pentru stabilirea efectelor fortei rezultante F, in punctul O al
mecanismului se plaseaza suplimentar fortele B si -B. Introducerea fortelor B
si -B nu modifica echilibrul dinamic al motorului. Forta B se inlocuieste prin
componentele sale F si -N.

Analizind sistemul de forte obtinut mai sus, se constata ca forta
rezultanta F are urmatoarele efecte:

e producerea unei solicitari de intindere a suruburilor de fixare a
chiulasei, datorata fortei Fp aplicata chiulasei si componentei Fp a fortei F
aplicate in punctul O;

e producerea unor vibratii verticale ale motorului, datorate
componentei Fii a fortei F aplicate in punctul O, componenta care se
transmite partilor fixe;

e aparitia momentul motor M, care roteste arborele cotit (si care
este momentul motor creat in monocilindru si transmis la utilizare), ca
rezultat al actiunii cuplului de forte B si -B de la extremitatile manivelei:

M =B OK =Brsin(a +p) =rF SNE*B) _ 1. (5.41)
cos f
e aparitia unui moment de rasturnare aplicat partilor fixe ale
motorului, creat de cuplul de forte N si -N:
rsin(o+p) _Frsin(oc+[3)
sin cos B3
in care, din triunghiul dreptunghic OKP, se calculeaza lungimea bratului:
OP - (?K :rsm('a+[3)
sin B sinp
momentul de rasturnare fiind preluat de suruburile de fixare a motorului pe
fundatie (sau pe autoturism).
M 'q

(5.40)

M, =N OP =Ftgp =T, (5.42)

(5.43)

My

_/Mrn1

b — p— _—A P - — oco

" TRN_/ 3609 'docsz*oU 720
oM

Fig. 5.25. Momentul motor pentru monocilindru

Variatia ciclica a momentului motor (calculat prin puncte) este
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prezentata in fig. 5.25. Aspectul curbelor din fig. 5.24 si fig. 5.25 este
caracteristic unui motor cu aprindere prin scinteie, cu aspiratie directa din
atmosferasicuA<1/4.

La motoarele cu ardere interna monocilindrice perioada ®m a
momentului motor este egala cu perioada ciclului, ®; = @) = 720°RAC.

Se observa ca in unele intervale de timp momentul motor este
pozitiv, deci motorul produce lucru mecanic, iar in alte intervale de timp
momentul motor este negativ, deci motorul consuma lucru mecanic, preluat
din energia cinetica a volantului (mai exact din energia cinetica a tuturor
maselor in miscare), sau preluat de la alij cilindri (la motoarele policilindrice).

Momentul motor mediu Mmed este un moment conventional,
constant, care dezvolta in perioada unui ciclu un lucru mecanic egal cu
lucrul dezvoltat de momentul real M in acelasi interval de timp:

L 17
Mg = —— = —jlvlda. (5.44)
Py Py

Puterea indicata a motorului se exprima prin relatia:

L o () T
Pi=—=Mmned —=Mned M =Mneg@=--Mn, (5.45)
T T 30

™
in care v este intervalul de timp in care se parcurge unghiul ®m, w este
viteza unghiulara medie, iar n este turatia.

5.10.2. Motoare cu ardere interna cu 4 cilindri in linie

La un motor cu ardere internd cu mai multi cilindri intervalul
unghiular dintre doua aprinderi succesive uniform distribuite este:

d=D./i=Dy . (5.46)

La motoarele cu 4 cilindri in 4 timpi aprinderile se succed la intervale
unghiulare de 180 °RAC. Pentru realizarea acestei conditii, motoarele cu 4
cilindri n linie se construiesc cu un arbore cu 4 coturi distantate unghiular cu
0° sau cu 180°, ca in fig. 5.26. Din considerente referitoare la echilibrarea
fortelor si momentelor fortelor de inertie ale maselor cu miscare de translatie
sau cu migcare de rotatie ale mecanismului motor, arborele cotit se face
simetric Tn oglinda.

Pe fig. 5.26 se observa ca, intr-un interval unghiular & = ®w, intr-un
cilindru se admite incarcatura proaspata, in alt cilindru se efectueaza
comprimarea, intr-un al treilea cilindru se desfasoara destinderea iar in
ultimul cilindru are loc evacuarea fortata a gazelor de ardere. Succesiunea
desfasurarii proceselor in cilindri este data de ordinea de aprindere.
Urmarind pozitiile manivelelor la rotirea arborelui cotit in sensul de rotatie
ales, se observa ca exista mai multe posibilitati de alegere a ordinii de

aprindere:
<: 2—>»4—>3
1
3 > 4 > 2
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Se alege ordinea de aprindere care ofera mai putine aprinderi in cilindri
alaturati si care conduce la vibratii de rasucire ale arborelui mai reduse.

Momentul motor insumat la priza de putere (linga volant) se obtine
prin insumare grafica, ca in fig. 5.26 - b, sau prin insumare algebrica a
momentelor motoare ale fiecarui cilindru.

Intre momentele medii ale motorului cu 4 cilindri si a celui
monocilindric exista relatia:

Mamed = 4 Mmed. (5.47)
Cil. 1 Cil. 2 Gil.3 Gl 4

0° 180° 360° 540° 720° 0° | 7 hgoe
® M=%/
A AR cit.1
MBI NN 77277 e LR
%E l/‘l\ HHHID“HH 4 ci.3 aprindere:
AR A RSER\cits  1-3-4-2
0° 180° 360° 540° 7200 (©

Fig. 5.26. Momentul motor instantaneu M4 si momentul mediu M4med
la un motor cu aprindere prin scinteie cu 4 cilindri Tn linie:
a - schema constructiva; b - M1, M4, Mamed; C - succesiunea proceselor
in cilindrii motorului

5.10.3. Motorul cu ardere interna cu 6 cilindri in linie
La un motor Tn 4 timpi cu 6 cilindri in linie (fig. 5.27) aprinderile
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uniform distribuite se succed la & = ®m = 120°RAC, ceea ce impune ca
arborele sa aiba coturile plasate spatial, cu unghiuri de 120° sau 0°. Arborele
cotit este simetric in oglinda, ceea ce contribuie la buna echilibrare in motor
a fortelor si momentelor forielor de inertie ale maselor in miscare ale
mecanismului.
Existd mai multe ordini de aprindere posibile:
3—»6—>»5—>14

2 4 _ 5, 6 —p5—3» 3
1<:

5 Y 3—»6—>2—>14
4 —» 6—>» 2—>» 3
din care se alege ordinea de aprindere cea mai potrivita, dupa conditiile
aratate la prezentarea motorului Tn 4 timpi.

11,6

Mg Ordinea de aprindere: 1-5-3-6-2-4 ®

M6,med Cilindrul

o7zl L JITIRe 1
AN

2

M@ LT 3

T L

M1med N\ Z I 5

A | 7 6

0° 120° 0° | 120° | 240° | 360° | 480° | 600° | 720°
© 60° 180°  300°  420°  SL0°  660°

Fig.5.27. Momentul motor al unui motor cu ardere interna
in 4 timpi cu 6 cilindri in linie si cu ordinea de aprindere 1-5-3-6-2-4:
a - schema motorului; b - succesiunea fazelor functionale; ¢ - momentul
motor instantaneu si momentul mediu

Momentul Ms se obtine prin Thsumarea algebrica a momentelor
produse in fiecare cilindru, cu considerarea ordinii de aprindere.
Intre momentul mediu al motorului cu 6 cilindri si momentul motor
mediu al monocilindrului exista relatia:
Mémed = 6 Mmed. (548)

5.11. Depoluarea catalitica a gazelor de ardere
ale motoarelor cu aprindere prin scinteie
Gazele de ardere evacuate din motoarele cu aprindere prin scinteie
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polueaza atmosfera cu plumb (din aditivii pentru cresterea cifrei octanice a
benzinei), cu hidrocarburi nearse (care in literatura de specialitate se
noteaza in general prin HC), cu oxid de carbon CO si cu oxizi de azot (notati
in general prin NOx). Poluarea cu plumb se rezolva relativ simplu, prin
folosirea benzinelor neaditivate cu tetraetil de plumb. Pentru depoluarea de
CO si NOy, solutia tehnica actuala consta in tratarea gazelor iesite din motor,
inainte ca acestea s fie eliberate in atmosfera (fig. 5.28). in sistemele de
depoluare cataliticd au loc reactii chimice prin care se anihileaza compusii
poluanti. Principalele reactii catalitice care reduc foarte mult noxele emise in
atmosfera sint:

2CO0+0, »2C0O,,

2C2H6 +702 —)4002 +6 Hzo,

2NO+2CO—>N, +2CO,.
In urma acestor reactii se constatd c& se obtin gaze nepoluante, prezente in
mod normal Tn aerul atmosferic.

Principalele sisteme de depoluare catalitica cunoscute sint cele cu

aer suplimentar (fig. 2.28 - a), cele cu doua tobe catalitice si aer suplimentar
(fig. 5.28 - b) si cele cu catalizator triplu (fig. (5.28 - c).

6 ;3

Fig. 5.28. Sisteme
, de depoluare catalitica a
| @ gazelor de ardere de la
Y= ‘—' aaze mtn)toa're. cu aprindere prin
oxidare scinteie: a - cu aer
ﬁ_ °'.=« depoluate . ) L
) | | caEf;lEBca suplimentar; b - cu doua

tobe si aer suplimentar;
Cc - cu catalizator ftriplu;
1 - dispozitiv de formare a
amestecului proaspat;
2 - motorul; 3, 4, 5, - tobe
catalitice; 6 - compresor;

" R o S 7 - sonda A; 8 - sistem de
2 4}| cataliticd  catalitica comanda electronic
NOx CH, CO
(A
1 Amestecul aer-benzina
se formeaza in dispozitivul 1
© (carburator sau injector,
plasat in galeria de
- N N Ve admisiune sau in poarta
m cafalizator supapei), arde in camera de
, triplu NOy HC,CO ardere 2 a motorului si este

evacuat spre atmosfera
printr-o toba catalitica 3, 4,
sau 5, corespunzatoare schemei respective.
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Sistemul de depoluare catalitica a gazelor de ardere din
fig. 5.28 - a se foloseste la motoarele cu carburator. Catalizatorul din toba 3
accelereaza oxidarea oxidului de carbon si a hidrocarburilor nearse in
prezenta aerului secundar trimis de un compresor 6. Asadar, depoluarea
cataliticd se face cu un exces de aer, A > 1 (vezi si relatia (3.34)). Se
observa ca sistemul practic nu influenteaza oxizii de azot.

Sistemul de depoluare cataliticad a gazelor de ardere cu doua tobe si
aer suplimentar din fig. 528 - b nu are comanda electronica, fiind
caracterizat prin prezenta tobei catalitice 4 destinata reducerii oxizilor de
azot, plasata in amonte de canalul pentru introducerea aerului suplimentar
necesar arderii hidrocarburilor nearse si oxidului de carbon. Toba catalitica 3
functioneaza cu A > 1.

Sistemul de depoluare cu catalizator triplu din fig. 5.28 - ¢ este
destinat motoarelor cu injectie de benzina si cu comanda electronica.
Sistemul se caracterizeaza prin folosirea unei tobe catalitice 5 in care, la un
exces de aer A < 1, are loc reducerea oxidului de carbon, a hidrocarburilor
nearse Th motor si a oxizilor de azot. Sistemul este prevazut cu un traductor
7, care masoara continutul de oxigen din gazele de ardere la iesirea din
cilindrii motorului, traductor numit sonda A. Semnalul transmis de sonda A la
sistemul de comanda electronica 8 participa, alaturi de alte semnale
furnizate de alte traductoare, la reglarea calitatii amestecului format, prin
modificarea dozei ciclice de benzina injectata.
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6. INSTALATII DE TURBINE CU ABUR

6.1. Introducere. Definitii

Instalatiile de turbine cu abur reprezinta un ansamblu de masini si
aparate termice, hidraulice si electrice, care Tmpreuna realizeaza
functionarea turbinelor cu abur (masinile principale ale instalatiilor
respective). Instalafile de turbine cu abur constituie, in conditiile tarii
noastre, principala sursa de energie electrica.

Turbinele cu abur sint masini de forta termice, fiind motoare rotative
cu abur. In turbinele cu abur energia potentiala a aburului (reprezentatad de
energia sa interna si de energia sa potentiala de presiune, deci de entalpia
masica i = u + pv) care evolueaza prin masina este transformata, intr-o
prima faza, in energie cinetica. Intr-o a doua faz&, energia cinetici este
transformata, in rotor, In energie stereomecanica transmisa la utilizare prin
arborele masinii. Energia mecanica produsa de turbinele cu abur este
folosita pentru antrenarea generatoarelor electrice, fiind transformata in
energie electrica. Uneori, turbinele cu abur servesc la antrenarea unor
pompe sau a unor compresoare (ventilatoare) de puteri mari.

6.2. Schema de principiu si ciclul termodinamic al instalatiilor
de turbine cu abur. Randamentul termic

Fig. 6.1. Schema unei instalatii de
turbina cu abur: C - cazan; TA - turbina
cu abur; Co - condensator de abur;

PA - pompa de alimentare

Componentele de baza ale unei instalatii de turbina cu abur (fig. 6.1)
sint generatorul de abur (cazanul de abur) C, turbina cu abur TA,
condensatorul Co si pompa de alimentare de inalta presiune PA.

Instalatia  functioneaza dupa un ciclu termodinamic cu
supraincalzirea aburului, ciclu cunoscut sub numele ciclu Rankine (fig. 6.2).

Ciclul Rankine se inscrie intre presiunea joasa pc (de condensare) i
presiunea inalta pv (de fierbere a apei) si intre temperatura scazuta T¢ (de
condensare) si temperatura inalta T+ (de supraincalzire a aburului).

In turbind intrd abur supraincalzit cu presiunea pv si cu entalpia
masica i1. Aburul se destinde in turbina pina la presiunea pc, intr-un proces
adiabatic reversibil (izentropic), in starea 2 avind entalpia masica iz si
titlul x2 < 1. Turbina prelucreaza diferenta de entalpie (i1 -i2), pe care o
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Fig. 6.2. Ciclul Rankine:
a - reprezentare in diagrama p-v;
b - reprezentare in diagrama T-s;
¢ - reprezentare in diagrama i-s

P
1 ! fv
x=)
It
K 6
Pc
5

L te

Tc 2\ q
/3 2 B :

A X 3

S Ag, S

transforma in lucru mecanic (fig. 6.2 - c). In starea 2 aburul are o presiune
mai mica decit presiunea atmosferica si nu mai poate fi utilizat si nici esapat
in atmosfera. Aburul trebuie condensat, proces care se efectueaza intr-un
schimbator de caldura specializat - condensatorul. Procesul de condensare
2-3 se desfasoara izobar, aburul cedind agentului de racire cantitatea de
caldura g2 si ajungind la entalpia masic is. In continuarea ciclului urmeaza
cresterea presiunii apei (condensului) pina la pv, Th procesul adiabatic
reversibil 3-4, proces la volum masic al apei constant (apa fiind practic
incompresibild) si cu o crestere usoara a temperaturii. Ciclul Rankine se
inchide cu succesiunea de procese izobare 4-5, 5-6 si 6-1 de incalzire a
apei pina la saturatie, de fierbere si de supraincélzire a aburului. In aceste
procese, care se desfasoara in cazanul de abur, apa preia caldura q1 si isi
mareste entalpia masica pina la valoarea i1.
Randamentul termic al ciclului Rankine se calculeaza cu relatia:
R = 1_& —1_ rT‘(|.2 _.|3) —-1- |.2 _.|3 _ .I’I _|.2 , (6.1)
Qq m(iy —i3) ih—iz iy i3

unde m este debitul de agent de lucru prin instalatie.

6.3. Schema termica a unei centrale termoelectrice
cu turbina cu abur
6.3.1. Schema termica simplificata a unei centrale termoelectrice
Alaturi de cazanul de abur 1 (cu preincalzitorul de aer 2,
preincalzitorul de apa 3 si supraincalzitorul 4) se afla sala masinilor,
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construitd la circa 8 m deasupra solului (solul are cota zero). In sala

masinilor sint amplasate turbina 5, generatorul electric 6 si excitatricea 7 (un

generator de curent continuu pentru excitarea generatorului sincron). in

instalatile noi sau Tn cele modernizate excitatricea este Tnlocuita cu un

sistem de excitatie static - cu redresarea curentului alternativ. La cota zero,

imediat sub turbina, este amplasat condensatorul de abur 8. Tot la cota zero
1 12

la termoficare
5 6 7

13/ 14,15 10,11\9 \8

'

Fig. 6.3. Schema termica simplificata si amplasarea masinilor
si aparatelor 1intr-o centrala termoelectrica cu turbind cu abur
(notatiile sint cele din fig. 6.4)

se afla preincalzitoarele de apa recuperative de joasa presiune (in numar de
3...7) si de nalta presiune (in numar de 3...5), notate 10, 11, 14 si 15, si
pompele de condens 9 si de alimentare 13. Dupa preincalzitoarele de apa
de joasa presiune, in sensul de circulatie a apei, se afla unul sau doua
degazoare 12, aparate care extrag aerul dizolvat in apa de alimentare a
cazanului si Tn acelasi timp indeplinesc si rolurile de rezervor de apa al
instalatiei si de treapta de preincalzire a apei. Degazoarele sint amplasate n
apropierea cazanului, la o cotd mai inaltd ca a salii masinilor. Din instalatie
mai fac parte ejectoarele (nefigurate pe fig. 6.3) care produc si mentin vidul
necesar in condensator, find amplasate in apropierea acestuia. In
apropierea cladirii centralei termoelectrice se afla cosul de evacuare a
gazelor de ardere si turnul de racire a apei de racire a condensatorului.
Turbina 5 este prevazuta cu un numar de prize prin care se extrage abur la
diferite presiuni si temperaturi, abur care este folosit la incalzirea
regenerativa a apei (la preincalzitoarele de joasa si de inalta presiune), la
alimentarea degazoarelor, si ca agent primar pentru ejectoare. De
asemenea, aburul extras din prizele turbinei poate fi livrat fabricilor din
apropierea termocentralei, pentru utilizare ca agent termic in procese
tehnologice. Aburul extras din ultima priza (la 1,3 bar) este folosit pentru
termoficare urbana si industriala, incalzind Tn schimbatoare de caldura
(numite boilere de termoficare) apa care se distribuie punctelor termice
pentru prepararea apei calde menajere si a agentului de incalzire (a
locuintelor).
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Fig. 6.4. Schema termica a unei centrale termoelectrice
cu turbina cu abur: 1 - cazan; 2 - preincalzitor de aer; 3 - preincalzitor de
apa; 4 - supraincalzitor; 5 - turbind; 6 - generator electric; 7 - excitatrice;
8 - condensator; 9 - pompa de condens; 10 si 11 - preincalzitoare de apa
recuperative de joasa presiune; 12 - degazor; 13 - pompa de alimentare;
14 si 15 - preincalzitoare de apa recuperative de inalta presiune; 16 - ejector

6.3.2. Preincalzitoare de apa

Preincalzitoarele de apa din circuitul termic al centralelor
termoelectrice se construiesc de tip vertical, fiind amplasate cit de aproape
se poate de turbina, pentru micsorarea pierderilor de presiune pe conductele
de abur de la prizele turbinei pina la aparatele preincalzitoare. Constructia
verticala usureaza Iintretinerea schimbatoarelor, permitind ridicarea
capacului superior si a tevilor interioare.

In preincélzitoare apa de alimentare a cazanelor circuld prin
interiorul fasciculelor de tevi, preluind caldura de la aburul extras dintr-o
priza a turbinei, abur care se raceste (se desupraincalzeste) si se
condenseaza, precum si de la condensul cu temperatura mai mare provenit
din treapta superioara de preincalzire, condens care fisi micsoreaza
temperatura. Aburul circuld in exteriorul fasciculelor de tevi de apa (fig. 6.5).

Suprafetele schimbatoare de caldura ale preincalzitoarelor (tevile de
apa) sint amplasate in funciie de circulatia aburului si a condensului Tn
interiorul aparatului, astfel incit sa se formeze trei zone functionale distincte:
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de desupraincalzire DSI, de condensare C (care constituie preincalzitorul
propriu-zis) si de subracire a condensului SR (fig. 6.5). Apa circula prin fevile
1, care sint montate in fasciculele 2. Prin manevrarea ventilul 4 apa poate
ocoli zona DS, iar cu ventilul 5 se poate opri circulatia apei prin zona SR.

Preincalzitoarele de apa trebuie bine izolate termic, deoarece in
aceste schimbatoare de caldura agentul cu temperatura mai ridicata este n
contact direct cu mantaua metalica a aparatelor.
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Fig. 6.5. Preincalzitoare de apa: a si b - de joasa si de inalta presiune;
DSI - desupraincalzitor; C - preincalzitorul propriu-zis; SR - subracitor de
condens; 1 tevi de ap3a; 2 - fascicul de tevi; 3 - deflectoare; 4 si 5 - ventile

6.3.3. Condensatoare de abur

Aburul saturat umed, iesit din turbina cu titlul = 0,85 si cu o presiune
de circa 0,04 bar, se condenseaza intr-un schimbator de caldura numit
condensator, cedind caldura de condensare (egala cu caldura latenta de
vaporizare) catre apa de racire.

In constructia unui condensator de abur (fig. 6.6) se disting tevile de
apa 1 (din cupru sau alama, cu diametrul interior de 18 ... 25 mm si cu
grosimea peretelui de 1 mm) fixate prin mandrinare (largire) in placile
tubulare 2, camerele de apa 3, 4 si 5 si putul de condens 6, aflat la baza
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aparatului. Tevile de apa de racire sint grupate in fascicule, astfel ca aburul
sa ajunga in contact direct cu un numar cit mai mare de {evi. Pozitiile tevilor
una fata de alta se aleg astfel incit pelicula de condens care se formeaza pe
tevi si curge spre putul de condens sa acopere cit mai putin posibil tevile din
partea inferioara a condensatorului. In peretele condensatorului se plaseaza
0 priza 7, prin care un ejector aspira din interiorul condensatorului gazele
necondensabile separate din abur sau patrunse prin neetanseitati. impreuna
cu gazele necondensabile este aspirata si o cantitate de abur, care se
recupereaza intr-un alt condensator, la o presiune mai ridicata. Vidul
avansat din condensator este creat si mentinut cu ajutorul unui ejector. Apa
din bazinul turnului de racire este trimisa cu o pompa in camera de apa
inferioara 3, unde este distribuita si curge prin t{evile de apa ale fasciculelor
inferioare si, prin camera 4, ajunge in tevile fasciculelor superioare, circulind
spre camera de apa superioara 5, din care este condusa la turnul de racire.

6 Ll_ﬁ—*condens

Z
g, 6.6, Condensator de abur

1 - tevi de apa; 2 - placi tubulare; 3, 4, 5 - camere de apa; 6 - put colector
de condens; 7 - priza pentru evacuarea gazelor necondensabile

6.3.4. Ejectoare

Ejectoarele pentru mentinerea vidului in condensatoarele de abur
(fig. 6.7) utilizeaza ca agent principal abur extras dintr-o priza a turbinei. De
cele mai multe ori ejectoarele sint cu doua trepte legate in serie, aerul si
aburul ejectat de prima treapta fiind aspirat de treapta a doua. Pe schema
din fig. 6.7 se disting ajutajele principale 1 alimentate cu abur de Tnalta
presiune, racordul 2 cu condensatorul, difuzoarele 3 si canalul 4 care leaga
cele doua aparate.

6.3.5.Turnuri de racire

Caldura de condensare a aburului, preluata de apa de racire a
condensatorului (si in general, caldura preluata de apa de racire dintr-un
proces oarecare), este disipata in atmosfera cu ajutorul unor turnuri de
racire.
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Fig. 6.7. Schema unui ejector cu doua
trepte (pentru extragerea aerului din
condensatoarele de abur): 1 - ajutaj
pentru abur; 2 - intrarea aerului; 3 -
difuzor; 4 - canal de legatura intre trepte

Fig. 6.8. Turn de racire:1 - cos de
tiraj; 2 - grinzi; 3 - bazin de ap3;
4 - put central; 5 - sistem de
distributie a apei; 6 - conducta
inelara de distributie a apei

Un turn de racire cu circulatie naturala a aerului (fig. 6.8) este
compus din cosul de tiraj 1 (o Tnvelitoare subtire din beton, de forma
cilindrica, tronconica sau hiperboloidala) sprijinit pe grinzile verticale sau
inclinate 2 si asezat deasupra unui bazin de apa 3. Turnul de racire este
echipat cu doua sisteme de distributie a apei, un sistem principal, folosit in
anotimpurile calde, si un sistem secundar, folosit in timpul iernii. Sistemul
principal de distributie a apei este constituit dintr-un puf central 4, plasat in
axa de simetrie a turnului, si din canale radiale perforate sau din placi
perforate, prin care apa curge in suvite care se sparg in picaturi. Sistemul de
distributie secundar este constituit dintr-o conducta inelara 6 asezata la baza
cosului de tiraj si care este prevazuta cu perforatii prin care apa curge in
suvite dirijate spre interiorul turnului.

Turnul de racire este un schimbator de caldura prin amestecare, in
care apa cade ca o ploaie torentiala, iar aerul circulad in contracurent, intrind
in cos printre grinzile de sustinere. Racirea apei se realizeaza prin incalzirea
aerului si prin evaporarea unei cantitati de apa. Pentru racirea unor debite
mici de apa se folosesc si turnuri cu circulatie forfata a aerului, realizata cu
un ventilator aflat la partea superioara a cosului.
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6.3.6. Degazoare

Apa de alimentare a cazanelor instalatiilor de turbine cu abur trebuie
purificata prin indepartarea sarurilor si a gazelor dizolvate (O2, N2, Hz, CO2
etc.). Oxigenul dizolvat in apa este factorul principal care produce
coroziunea suprafetelor metalice ale schimbatoarelor de caldura. Prezenta
gazele neutre din punct de vedere chimic (N2, Hz etc.) este, de asemenea,
daunatoare, deoarece aceste gaze se separa din amestec cu aburul Tn
condensator, de unde trebuie indepartate continuu, pentru mentinerea
vidului avansat.

aer+abur

Fig. 6.9. Degazor
termic: 1 - turn de
degazare; 2 - site;
3 - rezervor de apa;
4 - teava pentru

barbotare

———— L

— — - S— =
S W v e Ny

apa degazata

Masa de gaz dizolvat intr-un lichid este data de relatia:

m =Kk p / po, (6.2)
in care k este coeficientul de solubilitate (in kg/m?3), p este presiunea gazului
deasupra oglinzii lichidului, iar po este presiunea totala deasupra lichidului.
Deci, proportia in care un gaz se dizolva intr-un lichid depinde de presiunea
sa partiala. Cind presiunea gazului dizolvat devine egala cu presiunea
partiala a gazului deasupra lichidului, se ajunge la o stare de echilibru si
lichidul devine saturat cu gazul dizolvat. Daca presiunea partiala a gazului
deasupra oglinzii lichidului este mai mare ca presiunea de echilibru are loc
absorbtia gazului in lichid, iar daca presiunea partiala a gazului deasupra
lichidului este mai mica decit presiunea de echilibru se petrece dezabsorbtia
gazului (degazarea lichidului).

In concordantd cu consideratile expuse, pentru degazarea unui
lichid trebuie sa se puna lichidul Tn contact cu un mediu care nu contine
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gazul ce urmeaza a fi evacuat. Cel mai potrivit mediu este reprezentat de
vaporii lichidului Tn cauza, deoarece in acest mod pot fi indepartate simultan
din lichid toate gazele dizolvate.

Operatiunea de degazare a apei prezentata mai sus se realizeaza in
aparate numite degazoare termice, in care apa ce urmeaza a fi degazata
este pusa in contact cu un curent de abur.

in fig. 6.9 este prezentatd schema unui degazor termic cu site si
suvite. Turnul de degazare (sau capul degazor) este un cilindru vertical 1
echipat cu mai multe site orizontale 2 prin care apa curge in suvite spre
rezervorul de apa 3, prevazut cu o teava perforata 4 prin orificile careia se
distribuie abur care barboteaza apa, incalzind-o pina la fierbere. Aburul
pentru alimentarea degazorului provine dintr-o priza a turbinei.

Aerul dezabsorbit, impreuna cu o cantitate de abur, este evacuat
prin partea superioara a capului de degazare spre un condensator in care se
recupereaza apa si caldura din aburul evacuat.

Degazorul termic este introdus in circuitul de preincalzire a apei de
alimentare a cazanului, indeplinind rolul unei trepte de preincalzire. In
acelasi timp, degazorul serveste ca rezervor de apa al instalatiei termice cu
turbina cu abur.

6.3.7. Termoficarea

Termoficarea este procedeul tehnic prin care o parte din aburul care
a evoluat intr-o turbind, ajuns la o presiune de circa 1,3 bar, este extras
printr-o prizd a turbinei (numita priza de termoficare) si trimis la un
schimbator de caldura - boilerul de termoficare - in care se condenseaza,
cedind caldura de vaporizare apei din reteaua de termoficare. Randamentul
termic al unei instalafii termice cu turbina cu abur si termoficare este mai
mare ca la o instalatie numai cu condensare.

L]

2 apa 8
abur menajera
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Fig. 6.10. Schema unei instalatii de termoficare:
1 - boiler de termoficare; 2 - turbind; 3 - pompa de termoficare;
4 - conducta magistrala; 5 si 6 - schimbatoare de caldura; 7 - pompa din
circuitul secundar; 8 - calorifere

O instalatie de termoficare (fig. 6.10) este compusa din boilerul de
termoficare 1 alimentat cu abur dintr-o prizéd a turbinei 2, din pompa de
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termoficare 3 si din conductele magistrale 4 care distribuie apa fierbinte
catre punctele termice din cartierele orasului termoficat. In punctele termice,
in schimbatoarele de caldura 5, se incalzeste apa din reteaua de apa
potabila, preparindu-se apa menajera, iar in alte schimbatoare 6 se circula
cu o0 pompa 7 apa pentru incalzirea caloriferelor 8 din locuinte.

In timpul iernii caldura preluatd din priza de termoficare nu este
suficienta si se pun in functiune, in paralel, cazane de apa calda.

6.4. Constructia unei turbine cu abur

9——F

b~ |

67 3

Fig. 6.11. Schema constructiva a unei turbine cu abur;
1 - arbore; 2 - discuri; 3 - palete; 4 - diafragme; 5 - carcasa; 6 - palete fixe
(formeaza ajutaje); 7 - pereti laterali; 8 - sisteme de etansare; 9 - canal de
distributie; 10 - canal de evacuare; 11 - lagare

O turbina cu abur (cu trepte de presiune) are in compunerea sa un
rotor format dintr-un arbore 1 prevazut cu mai multe discuri 2 pe obezile
carora sint montate paletele 3 si un stator format din peretii transversali 4
(numiti diafragme), fixati pe carcasa 5, si pe care sint montate paletele fixe
6, care formeaza canale cu seciiune variabila - ajutaje. Carcasa turbinei este
completats de peretii laterali 7 prin care trece arborele. Intre peretii laterali si
arbore se afla sistemele de etansare 8, realizate de cele mai multe ori cu
labirinti. Intrarea aburului in turbina se face printr-un canal de distributie 9,
iar la iesirea din turbina aburul este colectat intr-un canal 10 care il conduce
la condensatorul instalatiei cu turbind cu abur. Arborele este sprijinit si se
roteste Tn lagarele radial-axiale 11. La trecerea aburului prin turbind volumul
masic al aburului creste, ceea ce impune evazarea corespunzatoare a
turbinei (cresterea diametrelor discurilor si a lungimilor paletelor, deci si a
diametrului carcasei) Se mentioneaza ca diafragmele impart interiorul
turbinei in camere cu presiune constanta, de unde si denumirea de turbina
cu trepte de presiune atribuita acestei turbine.
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6.5. Clasificarea turbinelor cu abur

Dupa locul unde se produce destinderea, turbinele cu abur pot fi cu
actiune (destinderea aburului se produce numai Tn ajutajele fixe) si cu
reactiune (destinderea aburului se desfasoara Tn ajutajele din stator si n
cele de pe rotor, In mod aproximativ egal) si combinate (cu trepte cu actiune
si cu reactiune).

Dupa modul in care realizeaza transformarea energetica, turbinele
cu abur cu actiune se clasifica in turbine cu o treaptd (cu un ajutaj si un
singur disc cu palete), turbine cu trepte de viteza (cu un rind de ajutaje si cu
mai multe discuri cu palete), si turbine cu trepte de presiune (la care
alterneaza rinduri de ajutaje si discuri cu palete).

Dupa directia de curgere a aburului turbinele pot fi axiale, radiale,
radial-axiale si tangentjale.

Dupa presiunea de evacuare pe si dupa modul de utilizare a aburului
evacuat turbinele pot fi cu condensatie (pe < pat), cu emisie In atmosfera
(pe = pat), cu contrapresiune (pe > pat) Si cu condensatie si prize de abur fixe
sau reglabile.

Alte criterii de clasificare a turbinelor sint sursa de abur (cazane,
generatoare de abur nucleare), modul de exploatare (turbine de baza sau de
virf de sarcina) etc.

6.6. Procese in treapta de turbina
6.6.1. Producerea fortei de actiune prin lovirea paletelor de
catre fluidul in migcare. Puterea produsa de fluid in palete

Asa cum s-a aratat in subcapitolul 2.4.10.1, forta de actiune care
apare la lovirea corpurilor de catre un fluid in miscare se datoreste variatiei
impulsului. Pentru ca, in conditiile curgerii reale din turbine, forta de actiune
sa fie cit mai mare, paletele de pe rotor au forma concava (fig. 6.12), aburul
intrind Tn contact cu paleta sub unghiul a1 si parasind paleta sub a2, ambele
unghiuri fiind masurate fata de directia vitezei tangentiale.

<4 suprafata
A de control

W

\/ijL/\f Wy
oL
[2 2 ﬁz C2/ °C2

Fig. 6.12. Lovirea paletelor Fig. 6.13. Triunghiuri de viteze
de catre un fluid in miscare la paletele rotorice
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Forta cu care fluidul actioneaza asupra paletei este
ﬁ:é-‘erEp +(T1—TQ):m§+ZIEp+r'n(61—62). (2220)
Pe suprafata de control presiunea este constanta, deci rezultanta fortelor de
presiune este nula, ZIEp = 0. Dupa neglijarea actiunii greutatii fluidului (mici)
se obtine expresia fortei de actiune care lucreaza asupra paletei:
F=m(cy—Cy)=m(cqcosoq—CpCOSa)), (6.3)
in care a1 si a2 sint unghiurile de intrare si de iesire a fluidului in / din canalul
dintre paletele alaturate.

Daca paletele se deplaseaza sub actiunea fortei cu viteza u (viteza
tangentiala a rotorului la nivelul diametrului mediu al paletelor), atunci
puterea mecanica produsa de debitul de abur m se calculeaza cu:

P=m(cqcosaq—CycCOSay)u. (6.4)

Introducind in relatia (6.4) expresiile

C1COS0O4 = U+ W4COSPB4 Si Co COSAy =U+ W5 COSBo
obtinute prin proiectarea triunghiurilor de viteze (fig. 6.13) pe directia u se
obtine o alta expresie pentru putere:

P =m(wqcosBq—w,cosBs)u. (6.5)

Din triunghiurile de viteze de la intrarea (1) si iesirea (2) a fluidului
din canalele dintre palete (fig. 6.13) se obtine

w? =c?+u® -2 uccosa,
relatie din care se obtin expresiile
uc4 CoS o4 :(012 —w12 +u?)/2,

uco COSap :(c% —w% +u?)/2,
in care viteza tangentiala indeplineste conditia u1 = u2 = u. Se introduc
expresiile precedente in relatia (6.4) si rezulta:

2 2 2 2

Pm| & %2 W2 Wi | (6.6)
2 2

Observatie. In timpul lovirii paletelor presiunea agentului in suprafata
de control nu se modifica.

6.6.2. Ecuatia turbinelor termice

In cazul general al turbinelor termice (spre deosebire de situatia din
subcapitolul precedent) vitezele tangentiale la intrarea in canalul dintre
palete si la iesirea din canal nu sunt egale u1 # uz2 , puterea produsa de o
treapta calculandu-se cu relatia

P=Muw, (6.7)

in care M este momentul transmis de agent rotorului. Momentul a fost
calculat Tn subcapitolul 2.4.11 si are expresia

M=rh(F1><61—F2x62). (2230)
Cu transformari algebrice similare celor folosite in subcapitolul
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5.3.1.4. puterea produsa capata expresia
P =m (cquqcos(aq)—Co Uy COS(Q5)) =

. 012—c§+u12—u§+w%—w12) (6.8)

=m
2 2 2

6.6.3. Procese in treapta de turbina cu reactiune

Procesele de lucru dintr-o turbind nu depind de natura agentului
motor (abur sau alte gaze).

Agentul de lucru intra in ajutajele de pe statorul masinii cu viteza co,
la presiunea po, temperatura To si cu entalpia masica io, starea sa fiind
reprezentata in diagrama i-s (fig. 6.14 - A) prin punctul 0. Tn ajutaj agentul de
lucru se destinde teoretic izentropic (fara frecari si fara schimb de caldura cu
mediul Tnconjurator, adica adiabatic reversibil) pina la presiunea p1, Tn
procesul 0-1t. La iesirea din ajutaje entalpia masica a aburului este i, iar
viteza este c1t > Co.

In ajutaj este prelucrata o diferenta de entalpie:

ho1 =lo —it , (6.9)
diferenta care este transformata Tn energie cinetica acumulata de agent:

Cqp = 2hgq + €3 . (6.10)

Tn procesul real de destindere din ajutaj (cu frecari si fara schimb de
caldura cu mediul inconjurator, adica adiabatic ireversibil), viteza de iesire a
agentului este mai mica decit viteza teoretica:

C1=0Cqt, (6.11)
in care @ = 0,92 0,95 este coeficientul de pierdere de viteza.

Agentul de lucru intrd in canalele dintre paletele de pe rotor cu
viteza c1 sub unghiul a1 cu direciia vitezei periferice (tangentiale)

u=ro=mrnd/60, (6.12)
in care r = d / 2 este raza medie a paletelor, w este viteza unghiulara si n
este turatia rotorului. Unghiul a1 este asigurat prin inclinarea ajutajului fata
de directia vitezei periferice (fig. 6.14).

Cu vitezele c1 si u si cu unghiul a1 se construieste triunghiul de
viteze la intrarea in rotor si se calculeaza viteza relativa w1 si unghiul B1:

Wq=Cq—U si sinBq=(cqsinaq)/wy. (6.13)

In canalele de pe rotor agentul loveste paletele si le transmite o
parte din energia sa cinetica. Totodata, datorita sectiunii de trecere variabile
a canalului dintre paletele de pe rotor, continua destinderea pina la o
presiune p2, in transformarea 1-2, iar ca urmare a faptului ca axa canalului
este curbata, agentul isi modifica si directia de curgere. in acest fel, in rotor
se prelucreaza diferenta (caderea) de entalpie disponibila teoretic:

hgo =i1—iot . (6.14)

Pe seama caderii de entalpie disponibile din rotor creste viteza

relativd w a agentului (fatd de metalul paletelor). Tn cazul procesului
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izentropic de destindere viteza wzt are marimea:

Wot =+/2hgp + W% . (6.15)

Fig. 6.14 si 6.15. Procesele din treapta de turbina cu reactiune
(6.14) si din treapta de turbina cu actiune (6.15): 1 - ajutaje; 2 - canale dintre
paletele de pe rotor; 3 - palete fixe; 4 - palete de pe rotor;
A - destinderea agentului prezentata in diagrama i-s; B - variatia principalilor
parametri in treapta; C - sectiune longitudinala; D - sectiune cilindrica
desfasurata; E - triunghiurile de viteze
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Viteza de iesire reala w2 (care considera procesul de destindere
adiabatic si cu frecare) are expresia:

Wo =y Wy, (616)
in care y este coeficientul de pierderi de viteza, y = @.

Viteza w2 are directia in prelungirea profilului paletei, fiind orientata
sub unghiul B2 fata de directia vitezei periferice (unghiul B2 este o
caracteristica constructiva a treptei de turbina, ca si unghiul a1 de la ajutaje).

Cu vitezele w2 si u si cu unghiul B2 se construieste triunghiul de
viteze la iesirea din rotor si se calculeaza vectorial viteza c2 si, geometric,
unghiul az:

Co=U+Wy si sinap =(wpsinBy)/co. (6.17)

Trebuie observat ca la turbinele cu mai multe trepte viteza cz la
iesirea dintr-o treapta este viteza de intrare pentru ajutajul treptei urmatoare
si cd numai la prima treaptad viteza co de intrare in ajutaj este viteza din
canalul de admisiune.

Triunghiurile de viteza (la intrarea si la iesirea din rotor) se
deseneaza, conform unei traditii incetatenite in studiul turbinelor termice, cu
virful comun si cu vitezele periferice orizontale si indreptate spre sensul
miscarii.

Asadar, in treapta de turbina cu reactiune energia potentiala a agen-
tului (entalpia) se prelucreaza atit in ajutajele de pe stator cit si in cele de pe
rotor. Caderea totala de entalpie intr-o treapta de turbina cu reactiune este:

ho = h01 +h02 ) (618)
si reprezinta energia maxima ce poate fi transformata teoretic in lucru
mecanic.

Gradul de reactiune al treptei de turbina se defineste ca raportul
dintre caderea de entalpie din rotor si caderea totala disponibila:

p=h01/h0. (619)

Treapta de turbina cu p = 0 se numeste treapta cu actiune, iar
treapta cu p = 1 este numita treapta cu reactiune pura. In practica treptele de
turbina cu reactiune se construiesc cu p = 0,4 ... 0,55.

6.6.4. Procese in treapta de turbina cu actiune

Treapta de turbina cu actiune se caracterizeaza prin gradul de
reactiune p = 0, deci caderea de entalpie in rotor este ho2 = 0. Ca urmare,
paletele sint profilate astfel incit sectiunea de trecere prin canalele dintre
palete sa fie constanta.

Procesele din ajutajele fixe ale treptei de turbind cu actiune sint
identice cu cele de la treapta cu reactiune, la fel si triunghiurile de viteza de
la intrarea n rotor.

La iesirea din rotor viteza relativa are expresiile:

Wot = W4 (615*)

Wo =y Wpt =YWy, (6.16%)
adica se mentine practic constantd ca modul. Ca urmare, se poate
determina aria secftiunii constante de trecere din rotor:
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A=mvy/wy, (6.20)
in care m este debitul masic de agent iar v, este volumul masic al

agentului la iegirea din rotor.
Triunghiul de viteza de la iesirea din rotorul treptei de turbina cu
actiune este asemanator cu cel de la treapta cu reactiune.

6.7. Pierderile din turbinele cu abur

Intr-o treapta de turbin& cu abur agentul evolueaza intre starea 0 de
la intrarea in ajutaj si starea 2 de la iegirea din rotor, transformind in lucru
mecanic caderea disponibila de entalpie

ho = h01 +h02 . (618)

In turbina real& transformarea energiei disponibile in lucru mecanic
este insotita de pierderi care au ca efect micsorarea lucrului mecanic livrat la
arborele masinii.

In legatura cu cauzele care le : Py Por
produc, pierderile se Tmpart in pierderi 0 /0
interne si pierderi externe.

Pierderile  interne  sint
rezultatul unor fenomene care
insotesc procesele din turbina.
Pierderile interne pot fi pierderi
principale si pierderi secundare. 1

Pierderile interne princi-
pale se produc (fig. 6.16):

¢ in ventile;

e in ajutaje (za);

e in canalele dintre paletele
de pe rotor (zp);

e la iegirea din turbina (ze).

Pierderile secundare apar:

e prin frecari si ventilatie (zw);

e prin scapari interne (sau Fig. 6.16. Pierderile interne
prin neetansgeitati interne, zsc); ale unei turbine

e prin umiditatea aburului (zu).

Pierderile externe intervin intre lucrul mecanic produs la palete si
lucrul mecanic livrat la arbore si nu influenteaza starea agentului. Ele sint
produse:

e prin scaparile de abur prin etansarile terminale ale turbinei;

e prin frecarile mecanice;

e prin caldura transmisa in exterior.

La aceste pierderi se adauga, la ultima treapta a turbinei, pierderile
in racordul de evacuare a aburului la condensator.

Pierderile in ventile se produc la intrarea in turbina, acolo unde se
afla ventilul principal de inchidere, ventilul de inchidere rapida (la avarie) si
ventilul de reglare. Ele micsoreaza presiunea aburului, fiind produse in

Tor

ho1
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timpul procesului izentalpic 00’ (fig. 6.16) si avind marimea:
Po —Po =(0,01...0,08)pg - (6.21)
Astfel, la intrarea in turbina parametrii aburului sint pg, Tgr si ig.
Pierderile in ajutaje se datoresc frecarilor din interiorul aburului si
intre abur si peretii ajutajelor, si au ca efect micsorarea vitezei de la valoarea

teoreticd c1t la valoarea reald c1. Pierderile sint egale cu lucrul mecanic
consumat pentru invingerea frecarilor:

2 2 2
Cc C C
Za ==~ =(1-0") 2 =(1-9*)hoy (6.22)

Pierderea de energie za se regaseste sub forma de caldura in agent (a carui
entalpie creste), si poate fi utilizata in rotor.

Pierderile in canalele dintre paletele de pe rotor sint numite
simplu pierderi in palete si au cauze asemanatoare pierderilor din ajutaje.
Au ca efect scaderea vitezei wat la w2, si se determina cu relatia:

2 2 2
w w w
zp:%_72:(1_\,,2)%:(1_\,,2)%2. (6.23)

Pierderile de iesire corespund energiei cinetice cu care agentul

paraseste turbina. Aceste pierderi nu mai pot fi recuperate. Au expresia:
Zg=c3/2. (6.24)

Pierderile prin frecari si ventilatie. Pierderile prin frecari se refera
la energia consumata pentru invingerea frecarilor discurilor si paletelor in
aburul care le inconjoara. Pierderile prin ventilatie sint specifice turbinelor cu
admisiune partiala (la care ajutajele nu acopera toata circumferinia pe care
sint asezate), la care paletele de pe rotor care nu sint alimentate cu abur se
comporta ca un ventilator, consumind lucru mecanic pentru o deplasare
nedoritd a aburului. Marimea zwv a acestor pierderi se calculeaza cu relatji
empirice.

Pierderile prin scapari interne zsc se datoresc curgerilor de abur
nedirijate Tntre rotor si stator. De exemplu, intre paletele de pe rotor si
carcasa scapa o cantitate oarecare de abur, care se amesteca apoi cu
aburul care a evoluat printre palete, marindu-i entalpia.

Pierderile prin umiditatea aburului z, apar la ultimele trepte ale
turbinelor cu condensatie, in care aburul saturat umed contine o fractiune
(1 - x) kilograme de apa la fiecare kilogram de abur. Apa din aburul umed nu
se destinde, deci energia corespunzitoare nu poate fi folositd. In plus,
picaturile lovesc extradosul paletelor, frinindu-le miscarea.

Pierderile interne se reprezintd pe o diagrama i-s, ca in fig. 6.16.
Pierderile din ajutaje cresc entalpia masicd a aburului, deplasind starea
teoretica din 1t pina in starea reala 1, ambele stari fiind pe izobara p:.
Pierderile din palete cresc entalpia masica a aburului, astfel ca din starea 2t
se ajunge in starea 2, la presiunea p2. Celelalte pierderi interne se
insumeaza pe izobara p2, in punctele 3, 4, 5 si 6.

Pierderile prin scapari exterioare se refera la energia pierduta cu
aburul iesit din turbina prin etansarile cu labirinti dintre carcasa si arbore.
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Pierderea de debit este de ordinul a (0,001...0,02) m.

Pierderile mecanice se datoresc consumului de energie pentru
invingerea frecarilor din lagarele turbinei si pentru actionarea pompelor de
ulei (pentru ungerea si racirea lagarelor si pentru sistemele de reglare
actionate hidraulic). Pierderile mecanice reprezinta circa (0,5 2) % din
puterea turbinei.

Randamentul termic (absolut) nu considera diferitele pierderi si se
defineste ca raport intre caderea disponibila de entalpie si entalpia
(cantitatea de caldura) capatata de abur in cazan:

h

ng=—02-, (6.25)
lo —la
unde ia este entalpia apei de alimentare a cazanului.

Considerind principalele pierderi interne care apar in treapta turbinei
(za, zp, Ze), se defineste randamentul relativ al treptei:

hg—z5-2,-2
Ny = — ah p_"e (6.26)
0

Randamentul intern al treptei de turbina {ine cont de toate pierderile
interne ale treptei. El se defineste ca raport dintre caderea de entalpie
transformata efectiv in lucru mecanic si caderea de entalpie disponibila Tn
treapta:

No =23 —2p —Z¢ — 2, —Z5c — 2y

P = . 6.27

ni ho ( )
Puterea interna este data de relatia:

Pi = m ho nj - (628)

Puterea efectiva Pe se obtine scazind din puterea interna puterea Pm
consumata in pierderile mecanice:

Pe = Pi - Pm. (629)
Randamentul mecanic este dat de relatia:
Nm = Pe/ Pi. (6.30)

Valorile randamentului mecanic sint intre 0,98...0,995.
Considerind toate pierderile de energie interne si externe ale
turbinei, se defineste randamentul relativ efectiv:
ho - ZZ
MNer = ho .

Randamentul efectiv absolut considera si entalpia apei de

alimentare a cazanului, fiind dat de expresia:
hg—2z
Nea = —r? = (6.32)
0 la

(6.31)

6.8. Elemente constructive specifice turbinelor cu abur

6.8.1. Paletele de pe rotor

Asa cum s-a aratat in subcapitolul 6.6.1, paletele turbinelor au
sectiunile transversale concave. Dimensiunile geometrice ale paletelor
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turbinelor se determina din conditia ca sectiunea de trecere disponibila intre
palete sa permita trecerea debitului necesar, cu vitezele reiesite din calculul
termic al turbinei. La turbinele cu mai multe trepte lungimea paletelor creste
treptat de la intrarea aburului spre coada turbinei, pe masura ce, prin
scaderea presiunii, creste volumul masic al aburului.

® 2\ A ® ﬁ2j¥ﬁ”

Fig. 6.17. Forma paletelor de turbina: a - cu actiune; b - cu reactiune

Geometria paletelor cu actiune (fig. 6.17 - a) asigura formarea, intre
paletele alaturate, a unor canale cu sectiune de trecere constanta, deoarece
n rotorul treptelor cu actiune volumul masic al agentului nu variaza. Conditia
sectiunii de trecere constante se verifica cu un cerc cu diametru constant
care trebuie sa se incadreze in canal. In particular, latimea b1 a canalelor la
intrarea in rotor este aproximativ aceeasi cu latimea bz de la iesire. Paletele
cu actiune sint mult ingrosate la mijloc, iar muchiile de intrare si de iesire sint
subtiri. Un exemplu de paleta cu actiune este aratat pe fig. 6.18 - a.
in turbinele cu reactiune
_L _L forta ce actioneazd asupra

‘é‘ 1 pal_etelor se obtine atit prin
- o lovirea paletelor (efectul de
actiune) cit si  prin iesirea
aburului dintre palete cu o viteza
© relativd crescutd (efectul de
reactiune). Pentru a creste viteza
relativa a aburului la iesirea
dintre paletele de pe rotor aburul
trebuie sa se destinda, deci
paletele alaturate trebuie sa aiba
T o forma care sa asigure intre ele
canale cu profil longitudinal de
131 ajutaj (fig. 6.17 - b). Latimea b2 a
% © % canalului la iesire trebuie sa fie

mult mai mica decit latimea la

Fig. 6.18. Palete de turbina: intrare (b2 << b+), adica
a - cu actiune; b - cu reactiune tpsin By << t, sinBq, in care tp

330
~ 206
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este distanta dintre doua palete alaturate. Un exemplu de paletda cu
reactiune este aratat in fig. 6.18 - b.

6.8.2. Etansarile cu labirinti

La trecerea arborilor turbinelor prin carcase se prevad intotdeauna
sisteme de etansare. La turbinele cu abur s-a generalizat folosirea unor
etansari fara contact, deoarece din cauza temperaturii ridicate a aburului ar
fi greu ca acesta sa evacueze caldura de frecare. Cele mai obignuite
etansari fara contact sint etansarile cu labirinti. Etansarile cu labirinti nu
opresc total scaparile de agent (asa cum fac garniturile de etansare sau
simeringurile), ci numai le reduc.

O etansare cu labirinti (fig. 6.19) este o succesiune de strangulari 3
si camere 4. O treapta de labirint este compusa dintr-o sectiune de trecere
ingusta (strangulatd) si din camera urmatoare. Aburul ajuns in dreptul unei
strangulari este accelerat, datoritd reducerii sectiunii de curgere. Ca urmare
a accelerarii presiunea si entalpia sa se micsoreaza. La intrarea in camera 4
aburul este supus unui proces de frinare (deoarece sectiunea de curgere
creste) pina la o viteza egala cu viteza de intrare. Datoritd turbulentelor
produse, frecarile sint mari si frinarea este ireversibila, producindu-se practic
izobar. Deoarece schimbul de céaldura cu exteriorul este neglijabil, caldura
degajata prin frecare se regaseste in masa aburului, deci entalpia sa la
iesirea din treapta de labirint este egald cu cea de la intrare. In urma
parcurgerii unei trepte de labirint aburul ajunge la o presiune mai mica, in
timp ce viteza si entalpia au valorile de la intrare. Ecuatia de stare arata ca
volumul masic creste odata cu scaderea presiunii. Evident, datorita
proceselor ireversibile, entropia aburului creste. Rezulta ca debitul de abur
m = Ac/v ce curge prin etansare scade, deoarece v creste.

O sectiune strangulata poate
accelera aburul cel mult pina la
atingerea vitezei sunetului (se comporta
ca un ajutaj convergent), deci nu poate
reduce oricit presiunea. Pentru a
reduce debitul de scapari pina la valori
acceptabile este necesar sa se
micsoreze presiunea (sa se mareasca
v) mai mult decit se poate realiza cu o
singura strangulare. Prin plasarea mai
multor strangulari succesive caderea de
presiune pe etansare este fractionata in
trepte iar volumul v creste de la treapta
la treapta. Repetarea proceselor in
toate treptele are ca efect scaderea
treptata a presiunii in lungul etansgarii si
Fig. 6.19. Etansare cu labirinti: ~ micsorarea debitului de scapari, ce

1 - carcasa; 2 - arbore; scade cu numarul de trepte.
3 - strangulare; 4 - camera
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6.9. Tipuri constructive de turbine

6.9.1. Turbina cu o treapta de presiune si de viteza (Laval)

Turbina Laval este o turbina cu actiune cu o singura treapta, fiind
prezentata in fig. 6.20, ce cuprinde o sectiune longitudinala insotita de o
sectiune cilindrica desfasurata, efectuata prin diametrul mediu al paletelor,
precum si diagrame de variatie a parametrilor aburului in turbina.

———.\:‘:\2 |
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Fig. 6.20. Turbina cu o treaptd  Fig. 6.21. Turbina cu o treapta de presiune
de presiune si viteza: 1 - ajutaj si mai multe trepte de viteza (Curtis):
Laval; 2 - palete pe rotor; 3- 1 - ajutaje; 2 - palete pe rotor; 3 - disc;
disc; 4 - arbore; 5 - carcasa; 4 - arbore; 5 - carcasa; 6 - palete fixe
6 - etansari (pentru intoarcerea aburului); 7 - etansari

Statorul turbinei este prevazut cu unul (sau mai multe) ajutaje 1
dispuse pe un sector circular, in fata paletelor 2 de pe periferia discului 3,
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disc care face corp comun cu arborele 4.
Turbinele cu abur cu o treapta se construiesc pentru caderi de
entalpie mici (< 200 kJ/kg) si pentru turatii mari (si peste 15000 rot / min).

6.9.2. Turbina cu o treapta de presiune si mai multe

trepte de viteza (Curtis)

Aceasta masina (fig. 6.21) dezvolta constructia turbinei Laval,
utilizind mai bine energia cinetica a aburului iesit din ajutaje. Noutatea
constructiva introdusa de Curtis consta in existenta a doua sau mai multe
(3...5) coroane de palete fixate pe acelasi disc al rotorului. Fluxul de abur
iesit din prima coroana de palete de pe rotor este captat cu ajutorul unor
palete fixe 6 (fig. 6.21) plasate pe stator, palete fixe care conduc aburul spre
paletele mobile ale celei de a doua coroane. Aceasta a doua treapta
prelucreaza energia cinetica cu care aburul a iesit din prima coroana de
palete de pe rotor. Ca urmare a prelucrarii energiei cinetice in mai multe
trepte, turatia turbinei Curtis este mai mica decit turatia turbinei Laval.
Principalele avantaje ale turbinei Curtis sint simplitatea constructiva si lipsa
solicitarilor axiale, insd randamentul turbinei este mai scézut decit
randamentul turbinei Laval, din cauza pierderilor mari de energie la paletele
rotorului.

Se construiesc turbine Curtis de puteri relativ mici (< 1 MW) si cu
turatii de circa 3000 rot/min, pentru a fi folosite pentru serviciile auxiliare din
termocentrale electrice. De asemeni, turbinele Curtis se folosesc in
constructia de turbine combinate.

6.9.3. Turbina cu actiune cu mai multe trepte

de presiune (Rateau)

Turbina cu trepte de viteza permite reducerea vitezei, dar odata cu
cresterea numarului de trepte scade randamentul. Solutia tehnica de
scadere a turatiei fara scaderea randamentului consta in folosirea treptelor
de presiune.

Constructia unei turbine cu mai multe trepte de presiune este
prezentata in fig. 6.22. Pentru prezentarea proceselor din turbina, pe figura
sint desenate numai elementele strict necesare, o sectiune completa prin
turbina cu trepte de presiune fiind aratata in fig. 6.11. Pe fig. 6.22 s-au
adaugat o sectiune cilindrica desfasurata si diagrama variatiei presiunii gi
vitezei aburului in lungul turbinei.

in fiecare coroana de ajutaje are loc o cadere de presiune si de
entalpie, deci o transformare partiala a energiei potentiale a aburului Tn
energie cineticd. In fiecare coroand de palete de pe rotor are loc o
transformare a energiei cinetice in lucru mecanic transmis la arbore, viteza
absoluta a aburului micsorindu-se in timp ce presiunea se mentine
constanta.

La trecerea aburului dintr-o treapta de turbina in alta, odata cu
scaderea presiunii, creste volumul masic al aburului si din aceasta cauza va
creste si lungimea paletelor, pentru a se asigura sectiunile de trecere mai
mari necesare.
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Deoarece numarul treptelor este
mare (7...30), caderea de entalpie pe o
treapta este mica si viteza aburului la
iesirea din ajutaje este subsonica -
ajutajele fiind convergente.

Ca urmare a vitezelor relativ mici
ale aburului, ca si a vitezei periferice relativ
mici a rotorului, pierderile in turbinele cu
trepte de presiune sint mai reduse si
randamentul este mai mare in comparatie
cu turbinele cu trepte de viteza.

Turbinele cu actiune cu trepte de
presiune se construiesc pentru puteri pina
la 100 MW, la turatii de 3000 rot / min.

I§\
s

% | K A Q% v
@/\ N/ e N
ANS N ] Fig. 6.22. Turbina cu actiune cu
trepte de presiune: 1 - palete fixe;
* * * 2 - diafragma; 3 - palete pe rotor; 4 - disc

6.9.4. Turbina cu reactiune (Parsons)

Intr-o turbina cu reactiune aburul se destinde atit in canalele dintre
paletele de pe stator, cit si in canalele dintre paletele de pe rotor. Ca urmare
a diferentei de presiune de pe cele doua fete ale fiecarei coroane de palete
mobile, apare o forta axiala, indreptata spre coada turbinei. Existd mai multe
solutii constructive pentru echilibrarea fortelor axiale, intre care introducerea
pe rotor a unor discuri de echilibrare (pe a caror fete se exercita presiuni
diferite), montarea paletelor mobile pe un tambur (reperul 5 din fig. 6.23)
pentru micsorarea ariilor aflate sub actiunea unor diferente de presiune si
divizarea turbinei in mai multe corpuri. Fortele axiale neechilibrate se preiau
cu lagare axiale.

Turbinele cu reactiune cu abur (Parsons) se construiesc cu multe
trepte (pina la 30). La dezavantajul numarului mare de trepte se adauga
acela ca dimensiunile geometrice ale primelor trepte sint foarte mici, ceea ce
ingreuneaza executia lor.

Ca unitafi independente, turbinele cu reactiune cu abur nu s-au
raspindit. Turbinele cu reactiune cu abur se utilizeaza in constructia
turbinelor combinate.

Observatie. Turbinele axiale cu gaze sint intotdeauna turbine cu
reactiune.



Fig. 6.23. Turbina cu reactiune:
1 - intrarea aburului; 2 - canal inelar; 3 - palete de pe stator; 4 - palete de pe
rotor; 5 - tambur; 6 - arbore; 7 - etansari; 8 - racord de evacuare

6.9.5. Turbine cu fluxuri multiple si turbine

cu mai multe corpuri

Turbinele cu dublu flux (fig. 6.24) sint utilizate ca turbine de joasa
presiune cu debite foarte mari de abur. Aceasta solutie constructiva prezinta
avantajul ca, prin circulatia aburului in doua sensuri opuse, fortele axiale se
echilibreaza natural in interiorul masinii. Divizarea debitului in doua fluxuri
conduce la micgorarea dimensiunilor paletelor.

La turbinele cu multe trepte arborele are o lungime prea mare, ceea
ce - Impreuna cu alte considerente - conduce la constructii cu mai multe
corpuri (fig. 6.25). Aburul circuld intr-un corp intr-un sens, iar in al doilea
corp circula in sens opus, pentru echilibrarea fortelor axiale. Cel de al treilea
corp, de joasa presiune, este cu dublu flux.
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Fig. 6.24. Turbina cu dublu flux Fig. 6.25. Turbina cu trei corpuri:
1 - de inalta presiune; 2 - de medie
presiune; 3 - de joasa presiune

6.9.6. Turbine axiale si turbine radiale

Toate tipurile constructive prezentate mai sus (Laval, Curtis, Rateau,
Parsons) sint - din punct de vedere al circulatiei aburului - de tip axial, liniile
de curent fiind situate in suprafete de revolutie avind axa geometrica plasata
pe axa de simetrie a rotorului.

Turbinele axiale prezinta avantajele unor constructii mai simple, al
unui montaj mai usor si ale unor solicitari mecanice favorabile ale
materialului Tn comparatie cu alte tipuri. Totodata, se pot construi pentru
puteri unitare foarte mari. Aceste avantaje fac ca turbinele cu abur axiale sa
fie foarte raspindite in centralele termoelectrice.

Turbinele radiale au liniile de curent ale agentului plasate in plane
perpendiculare pe axa de rotatie. Curgerea poate fi centrifuga sau
centripeta. Turbinele radiale pot fi cu actiune sau cu reactiune, cu una sau
cu mai multe trepte.

Principiul de functionare al turbinelor radiale este acelasi cu
principiul de functionare al turbinelor axiale, doar directile de curgere a
agentului fiind diferite.

6.9.7. Turbina radiala cu o treapta

—3 Fig. 6.26. Turbina radiald

cu o treapta: 1 - intrarea agentului;
2 - ajutaj; 3 - arbore; 4 - disc;
5 - palete rotorice; 6 - carcasa;
7 - etansare; 8 - iesirea agentului

4 e—_— Schema constructivd a unei
turbine radiale cu o treapta, aratata

\2 pe fig. 6.26, contine toate

| elementele cunoscute de la turbina

8 Laval. Aceastd turbind este
utilizata foarte rar si numai pentru
caderi de entalpie (si puteri) mici.

N

N
N
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6.9.8. Turbina radiala cu mai multe trepte (Ljungstrom)

Cea mai cunoscuta turbina radiala cu abur, numita si turbina
Ljungstrdm, este o turbind fard ajutaje pe stator, cu doua rotoare
contrarotative, cu mai multe trepte. Constructia turbinei se caracterizeaza
prin existenta mai multor coroane de palete 1, paralele cu axa de rotatie si
dispuse pe cercuri concentrice cu aceeasi axa, alternativ pe doua discuri 2
asezate unul in fata celuilalt. Discurile sint solidare cu doi arbori 3, care au
axele de rotatie in prelungire si se rotesc in sensuri contrare. Aburul intra n
spatiul ,a” dintre discuri prin niste canale ,b” practicate in discuri, canale prin
care se face legatura cu camerele de inalta presiune 4, alimentate la rindul
lor prin conductele de distribuie 5. Din spatiul ,a” dintre discuri aburul
parcurge - de la ax spre periferie - canalele dintre paletele de pe discuri.
Dupa ce paraseste ultima treapta, aburul este colectat sub carcasa 6 si
evacuat prin racordul 7. Trecerile celor doi arbori prin camerele de inalta
presiune si prin carcasa sint prevazute cu etansarile de joasa si de inalta
presiune 9 si respectiv 8. Etansarile 10 sint plasate intre discuri si peretii
camerelor de Tnalta presiune.

" 10

Fig. 6.27. Turbina radiala cu mai multe trepte (Ljungstrém):
1 - palete; 2 - discuri; 3 - arbori; 4 - camere de inaltd presiune;
5 - conducte de distributie; 6 - carcasa; 7 - racord pentru evacuarea aburului;
8 - etansari de Tnalta presiune; 9 - etansari de joasa presiune;
10 - etansari laterale
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Aburul se destinde in toate canalele dintre paletele, de pe ambele

rotoare, turbina fiind cu reactiune pura (p = 1).

Din cauza constructiei mai complicate decit a turbinelor axiale si a

repartitiei nefavorabile a solicitarilor rotoarelor, turbina tip Ljungstrém nu
poate dezvolta puteri mari. In plus, sint necesare doua generatoare
electrice, cite unul pentru fiecare arbore. Aceste consideratii fac ca turbina
Ljungstrom sa fie utilizata rar.

6.1.

6.2.

6.3.

6.4.

6.5.
6.6.
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7. INSTALATII DE TURBINE CU GAZE

7.1. Introducere. Definitii. Clasificare

Instalatiile de turbine cu gaze sint ansambluri de masini si aparate
termice care asigura functionarea turbinelor cu gaze.

Turbinele cu gaze sint masini termice de for{a rotative, motoare,
care transforma caldura (energia potentiala) unor gaze in lucru mecanic
disponibil la arbore.

Se construiesc instalatii de turbine cu gaze care folosesc caldura
rezultata din diferite procese energetice sau tehnologice (de exemplu,
turbinele pentru supraalimentarea motoarelor cu ardere interna) si instalatii
de turbine cu gaze cu camere de ardere, care produc gazele fierbinti prin
arderea unor combustibili (de exemplu turbomotoarele din aviatie, care ard
kerosen).

Procesele de transformare a caldurii Tn lucru mecanic in turbinele cu
gaze sint asemanatoare cu procesele din turbinele cu abur cu reactiune.

Dupa procesul de ardere, se disting turbine cu ardere la presiune
constanta, turbine cu ardere la volum constant si turbine cu generatoare de
gaze cu pistoane libere.

Dupa modul de circulatie a gazelor, se deosebesc turbine cu gaze
cu circuit deschis si turbine cu gaze cu circuit inchis.

Dupa modul de tratare a caldurii evacuate din turbina se observa ca
exista instalatii de turbine cu gaze fara recuperarea caldurii, cu recuperarea
caldurii. cu termoficare gi instalatii combinate.

Se mentioneaza ca o solutie actuala si de perspectiva in realizarea
instalatiilor termoenergetice este reprezentata de instalatiile de cogenerare a
energiei electrice si a energiei termice, cu combinatii de instalatii de turbine
cu gaze si cu abur, cu generatoare de abur si de apa calda, care
recupereaza caldura gazelor evacuate din turbina cu gaze.

7.2. Instalatii de turbine cu gaze cu ardere la presiune constanta

7.2.1. Schema instalatiei

Instalatiile de turbine cu gaze cu ardere la presiune constanta si cu
circuit deschis (fig. 7.1) sint foarte raspindite la turbomotoarele pentru
aviatie.

Compresorul 1 (centrifug sau axial) aspira aer direct din atmosfera si
il trimite in camera de ardere 2, in care printr-un injector 3 este pulverizat
combustibilul lichid aspirat de pompa de alimentare 4 dintr-un rezervor 5.
Gazele de ardere alimenteaza turbina cu gaze 6. Turbina cu gaze produce
lucru mecanic pentru consumul propriu al instalatiei (antrenarea
compresorului si pompei de alimentare) si lucru mecanic disponibil la arbore
(folosit pentru antrenarea unui generator electric 7, a unui compresor din
retelele de transport a gazelor naturale, a unei elice etc.). Din instalatie mai
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fac parte un motor de pornire 8, care printr-un cuplaj 9 antreneaza arborele
comun 10, asigurind aerul si combustibilul necesar generarii gazelor de
ardere. Dupa ce turbina cu gaze intrd in sarcind motorul de pornire se
decupleaza.

Fig. 7.1. Schema unei instalatii cu turbina cu gaze cu ardere
la presiune constanta: 1 - compresor; 2 - camera de ardere; 3 - injector:
4 - pompa de alimentare; 5 - rezervor de combustibil; 6 - turbina cu gaze;
7 - generator electric; 8 - motor de pornire; 9 - cuplaj; 10 - arbore comun;
11 - atmosfera

Trebuie observat ca sursele calda si rece intre care evolueaza
agentul sint camera de ardere si atmosfera.

Dintr-o instalatie cu turbind cu gaze mai fac parte o instalatie de
ungere, circuite de racire, instalatii de alimentare cu combustibil, sisteme de
reglare si comanda etc.

7.2.2. Turbina cu gaze

Tn instalatiile cu turbine cu gaze se folosesc atit turbine axiale cit si
turbine radiale.

Turbinele cu gaze axiale se intlinesc mai ales in instalatiile de puteri
mari din termocentrale si in turbomotoarele pentru aviatie. Turbinele din
aviatie au una sau doua trepte iar cele din termocentrale 3 pina la 5 trepte.
Turbinele cu gaze radiale sint de puteri mici si se folosesc in special in
grupurile turbocompresoare, pentru supraalimentarea motoarelor cu ardere
interna.

Pentru realizarea unor puteri comparabile cu cele ale turbinelor cu
abur, turbinele cu gaze trebuie sa prelucreze debite de agent mult mai mari
ca debitele din turbinele cu abur, deoarece entalpia masica a gazelor de
ardere este mai mica decit entalpia masica a aburului. Ca urmare, turbinele
cu gaze sint cu admisiune totala (au ajutaje pe toata circumferinta
statorului). Caderea de entalpie din turbinele cu gaze fiind relativ mica,
acestea se construiesc cu una sau citeva trepte cu reactiune. In turbinele cu
gaze cresterea volumului masic prin destinderea gazelor este mica si, din
aceasta cauza, lungimea paletelor variaza foarte putin.

Primele palete ale turbinelor cu gaze sint foarte solicitate din cauza
temperaturilor foarte ridicate. La peste 1000 °C se impune racirea paletelor
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mobile ale primei trepte si mai ales racirea paletelor fixe, care formeaza
ajutaje. Cu palete din oteluri aliate cu cobalt, nichel, titan etc. temperatura la
intrarea n turbinele cu gaze ajunge la circa 1200 °C.

Turbinele axiale cu gaze se exemplificd prin turbinele din
turbomotoarele de aviatie (fig. 7.7 si fig. 7.8).

Turbinele cu gaze de mica putere se construiesc de tip radial
(fig. 7.2 - a) sau radial-axial (fig. 7.2 - b).

N W&o

Fig. 7.2. Turbine cu gaze: a - radiale; b - radial-axiale;
1 - arbore; 2 - disc; 3 - palete; 4 - ajutaje; 5 - camera spirala

Turbinele radiale cu gaze se remarca printr-o constructie simpla,
datorata n primul rind rotorului cu palete radiale turnate pe discul de baza,
constructia amintind de cea a compresoarelor centrifuge. Pe arborele 1 se
afla un disc de baza 2, profilat pentru a transforma curgerea radiala a
gazelor in curgere axiala, disc prevazut cu palete radiale (fig. 7.2 - a) sau
radial-axiale , prelungite cu o parte axiala curbata pentru facilitarea curgerii
(fig. 7.2. - b). Pe stator, in jurul rotorului, se afla paletele fixe, intre care se
formeaza ajutajele 4. Gazele sint distribuite pe intreaga circumferinia a
statorului prin camera spirala 5. Destinderea gazelor se realizeaza atit in
stator, cit in rotor (treapta este cu reactiune).

Un exemplu de turbina radiala (fig. 6.19) prezinta o constructie bloc
cu un compresor centrifug. Turbina este alimentatd cu gazele de ardere
evacuate dintr-un motor cu ardere interna. Compresorul supraalimenteaza
motorul cu ardere interna.

7.2.3. Compresoarele instalatiilor de turbine cu gaze

Instalatiile de turbine cu gaze necesita debite mari de aer, la presiuni
mici sau mijlocii. Aceastd cerinta este indeplinitd de compresoarele
centrifuge si de cele axiale cu mai multe trepte, compresoare in care aerul
are viteze ridicate. Turatia compresoarelor este foarte mare (de la circa 6000
rot/min la compresoare stationare, pina la peste 100000 rot/min in cazul
turbocompresoarelor pentru supraalimentarea motoarelor cu ardere interna).

Temperatura aerului la iesirea din compresoarele neracite este de
150...250 °C. Racirea intermediara (intre trepte sau intre compresoare
legate in serie) micsoreaza temperatura aerului comprimat si lucrul mecanic
consumat pentru comprimare.

Raportul de comprimare realizat in instalatiilor de turbine cu gaze
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este n = 5...35, valorile mari intilnindu-se la turbomotoarele din aviatie, la
care se produce si o comprimare dinamica a aerului, prin frinarea lui in
sectiunea de intrarea in compresor.

Turbomotoarele cu gaze din aviatie sint echipate cu compresoare
axiale cu 7...10 trepte sau (la puteri mai mici) cu compresoare centrifuge
duble, cu doua rotoare montate in paralel si cu difuzor si camera spirala
comuna.

7.2.4. Camere de ardere
Camerele de ardere la presiune constanta ale instalatiilor de turbine
cu gaze se realizeaza in variante care se deosebesc dupa felul
combustibilului (lichid sau gazos), dupa locul de utilizare (la sol sau in
aviatie) si dupa solutia constructiva.
combustibil 3 ) 5
\

:§A‘A,desf5§uraf5 A 172 6

Fig. 7.3. Camera de ardere: 1 - tub de foc; 2 - carcasa;
3 - palete pentru turbionare; 4 - injector; 5 - bujie

O camera de ardere la presiune constanta pentru combustibil lichid
(fig.7.3) este constituitd dintr-un tub de foc 1, de forma cilindrica, cu
diametrul in trepte, si dintr-o carcasa 2, care inconjoara tubul de foc. La
intrarea aerului primar in tubul de foc se afla un dispozitiv cu palete curbate
3 (un turbionator), care imprima aerului o miscare de virtej. In partea
anterioara a tubului de foc se afla unul sau mai multe injectoare 4 care
pulverizeaza combustibilul lichid (in aviatie - kerosen) in curentul de aer.
Unul din injectoare, impreuna cu o bujie 5, formeaza blocul de aprindere,
care are rolul de a initia arderea. In continuare, combustibilul injectat se
aprinde de la flacarile din tubul de foc. Pentru stabilizarea flacarii, aerul intrat
in tubul de foc este frinat prin marirea sectiunii de trecere si cu ajutorul unor
ecrane stabilizatoare de flacara (nefigurate pe fig. 7.3), ecrane care au
forma unor placi subtiri (plane sau curbate), prevazute cu multe orificii prin
care aerul ajunge Tn zona de ardere.

Aerul secundar circula prin camera inelara de racire dintre carcasa
si tubul de foc si patrunde in tubul de foc prin orificiile 6. In tubul de foc aerul
curge sub forma unei pelicule subfiri pe linga peretele interior, protejindu-|
termic.

In camerele de ardere ale instalatiilor de turbine cu gaze arderea
combustibilului se face cu un exces de aer global A = 3,5 5, in functie de
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temperatura dorita la intrarea gazelor in turbina, gazele de ardere fiind
diluate cu aer.

7.2.5. Ciclul instalatiilor de turbine cu gaze cu ardere
la presiune constanta (Brayton)

pl Th 3

2
P2 ’ E %
4
A

1 *qz Vv S

Fig. 7.4. Ciclul termodinamic al instalatiilor
de turbine cu gaze cu ardere la presiune constanta

Ciclul instalatiilor de turbine cu gaze cu ardere izobara (Brayton)
este compus dintr-o comprimare izentropica 1-2, o incalzire izobara 2-3
(arderea), o destindere izentropica 3-4 si o racire izobara 4-1.

Randamentul termic al ciclului este dat de relatia:

G _q SMa—T) . T Ty/T-1_ 1

=1- = =1- , 7.1
T T M) BTt e (D
deoarece din ecuatia adiabatei reversibile (izentropei) 1-2 s-a obtinut:
(k=1)/k
T _(P1 __1
- - , (7.2)
T2 \p2 nlk=N/k

unde m=p,/pqs este raportul de crestere a presiunii in ciclu, si deoarece
prin impartirea ecuatiilor adiabatelor reversibile 3-4 si 1-2 s-a obtinut:
Ty T3
T T
Relatia randamentului termic al ciclului Brayton aratd ca gradul de

utilizare a caldurii creste cu =, ceea ce explica tendinta de crestere a acestui
raport, tendinta care se constata la toate turbomotoarele noi.

(7.3)

7.2.6. Ciclul real al instalatiilor cu turbine cu gaze
cu ardere la presiune constanta
Deoarece procesele reale de comprimare si destindere sint
politropice, iar arderea si schimbarea gazelor (evacuarea gazelor de ardere
in atmosfera si aspirarea incarcaturii proaspete) se desfasoara cu variatia
presiunii, ciclul real al turbinei cu gaze cu ardere izobara arata ca pe fig. 7.5.
Tn ciclul real comprimarea politropica fara réicire se desfasoara cu un
exponent variabil, n1 > k, ceea ce face ca la presiunea p2 temperatura
gazului sa fie Ty > Ts. In camera de ardere are loc o micsorare a presiunii
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T cu Ap=p, —py, Cceea ce face ca
- la aceeasi temperatura finala
’ T3 =Ty starea 3' a agentului sa
fie caracterizatda de sz >sj3.

T 2’ Destinderea politropica 3'-4' se
z 2 desfasoara cu exponent variabil
T2 pina la presiunea p4 > pq,diferenta
de presiune Ap=py—pq¢ fiind

T necesara pentru invingerea
1 : pierderilor gazodinamice la

schimbarea gazelor.
Fig. 7.5. Ciclul real al instalatjilor cu
turbine cu gaze cu ardere izobara

7.3. Instalatii de turbine cu gaze cu cicluri perfectionate

Randamentul instalatiilor de turbine cu gaze simple (ca cele
prezentate pe fig. 7.1.) este destul de mic, de exemplu, numai 18 % pentru o
temperatura la intrare de circa 600 °C.

6 R CA
I ¢

M 1 C T G S
Fig. 7.6. Instalatie de turbina cu gaze cu recuperarea caldurii:
M - motor de pornire; C - compresor; T - turbind; G - generator;
CA - camera de ardere; R - schimbator de caldura recuperator

Cresterea randamentului se obtine prin recuperarea caldurii gazelor
evacuate din turbina (a caror temperatura este mai mare decit temperatura
aerului iesit din compresor), prin racirea intermediara a aerului in timpul
comprimarii (de exemplu, intre doua compresoare legate in serie) si prin
reincalzirea gazului intre turbine legate in serie, sau intre treptele unei
turbine.

O instalatie de turbine cu gaze cu recuperare de caldura este
aratatd pe fig. 7.6. Noutatea este datd de prezenta schimbatorului de
caldura recuperator R, amplasat intre compresorul C si camera de ardere
CA. In recuperator gazele de ardere iesite din turbind cu starea 4 (avind o
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temperatura mai mare decit temperatura aerului ce iese din compresor cu
starea 2) cedeaza aerului iesit din compresor caldura qr, in procesul teoretic
izobar 4-6. Aerul se preincalzeste Tn procesul teoretic izobar 2-5. Daca se
considera si diferentele de temperatura dintre gazele de ardere si aer, atit la
intrarea cit si la iesirea din recuperator, atunci racirea gazelor de ardere este
mai mica (procesul 4-6') decit racirea teoretica, iar incalzirea aerului este
deasemenea mai mica (procesul 2-5') decit cea teoretica.

7.4. Utilizarea instalatiilor cu turbine cu gaze in aviatie

Instalatiile de turbine cu gaze, numite acum turbomotoare cu gaze,
sint folosite pe scara larga in aviatia moderna. Pentru aparatele de zbor cu
tractiune prin elice, in comparatie cu motoarele cu ardere interna
turbomotoarele realizeaza, la dimensiuni comparabile, puteri mult mai mari.
In cazul aparatelor de zbor cu tractiune prin reactiune, turbomotoarele fac
posibila obtinerea vitezelor de zbor supersonice.

Se disting doua tipuri de turbomotoare cu gaze: turbopropulsoare
(fig. 7.7) si turboreactoare (fig. 7.8). Turbomotoarele cu gaze din aviatie se
construiesc cu compresoare axiale sau centrifuge, cu o camera de ardere
inelara sau cu mai multe camere de ardere tubulare plasate in jurul arborelui
si cu turbine axiale cu reactiune cu 1...3 trepte.

Fig. 7.7. Schema unui turbopropulsor:
1 - compresor; 2 - injector; 3 - camera de ardere; 4 si 6 - ajutaje;
5 si 7 - palete rotorice; 8 - ajutaj de reactiune; 9 - reductor; 10 - elice;
11 - arbore tubular; 12 - arbore pentru antrenarea elicei

In constructia unui turbopropulsor (fig. 7.7) se disting compresorul
axial 1, camera de ardere inelara 3 cu injectoarele 2, doua turbine axiale cu
o treapta (ajutajele 4 si paletele mobile 5 formeaza prima turbina, iar
ajutajele 6 si paletele mobile 7 formeaza turbina a doua) si ajutajul de
reactiune 8. Se observa ca prima turbina antreneaza compresorul prin
arborele tubular 11. Turbina a doua antreneaza, prin arborele 12 care trece
prin arborele tubular, un reductor 9 si - prin reductor - elicea propulsoare 10.
In cazul turbopropulsoarelor, tractiunea se realizeazd cu elicea si prin
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reactiune, intrunindu-se avantajele de tractiune, greutate si economicitate
ale turboreactoarelor (la viteze ridicate), cit si avantajele tractiunii cu elice (la
viteze mici). Turbopropulsoarele se folosesc pe avioane proiectate sa
dezvolte viteze de zbor intre 600...900 km / h, precum si la elicoptere.

1 3 42 & /5 6

T S~ '

Fig. 7.8. Schema unui turboreactor:
1 - compresor; 2 - camera de ardere; - injectoare; 4 - ajutaje; 5 - palete de
pe rotor; 6 - ajutaj de reactiune

La turboreactoare (fig. 7.8) turbina cu gaze, formata din ajutajele 4 si
paletele de pe rotor 5, este folosita numai pentru antrenarea compresorului
1. Aici se observa ca energia gazelor de ardere este folosita partial in
turbina, iar restul se foloseste In ajutajul de reactiune pentru accelerarea
gazelor, ajutaj care creeaza forta de tractiune prin reactiune.
Turboreactoarele se utilizeaza pe aparatele de zbor cu viteze apropiate sau
mai mari ca viteza sunetului.
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8. INSTALATII FRIGORIFICE

8.1. Introducere. Definitii. Clasificari

Frigul are numeroase utilizari casnice si industriale (in industria
alimentara, la pescuit oceanic etc.)

Frigul este o marime conventionala similara caldurii, cu care este
egal ca valoare, dar opus ca semn. Frigul se masoara in aceleasi unitati ca
si caldura.

Instalatiile frigorifice pot realiza doua funcitii:

e producerea frigului artificial, operatiune care consta in coborirea
si mentinerea temperaturii unui corp sub temperatura mediului;

e Tincalzirea termodinamica, ce consta in ridicarea si mentinerea
temperaturii unui corp peste temperatura mediului ambiant folosind caldura
din mediu sau din surse cu temperatura apropiata de cea a mediului
ambiant.

Prima functie este realizata de instalatiile frigorifice propriu-zise, iar
a doua funciie este realizata de pompele de caldura.

In general, frigul se poate produce pe seama unor procese fizice de
schimbare a starii de agregare a corpurilor, procese care se desfasoara cu
consum de caldura: topirea ghetii, sublimarea (de exemplu, trecerea
bioxidului de carbon solid in stare gazoasa), vaporizarea (de exemplu,
trecerea amoniacului lichid in stare gazoasa).

Tn utilizari casnice si in tehnica frigul se produce numai prin procese
de vaporizare. Aceste procese de vaporizare intra in componenta unor
cicluri termodinamice inversate. Intr-un ciclu termodinamic inversat agentul
frigorific preia prin vaporizare caldura de la corpul racit si, in urma unui
proces de comprimare a vaporilor, o transporta la o temperatura ridicata si o
disipa Tn mediul inconjurator. Ciclul frigorific ideal (ciclul Carnot inversat cu
gaz perfect) produce frig cu consum minim de energie pentru comprimare.

Dupa felul procesului de comprimare, se disting trei tipuri principale
de instalatji frigorifice:

e CU comprimare mecanica cu vapori;

e cu comprimare termochimica (cu absorbtie si cu absorbtie - difuzie;

e cu comprimare dinamica (cu ejector).

8.2. Agenti frigorifici

Agentii de lucru folositi in instalatiile frigorifice, numiti in continuare
agenti frigorifici, sint substante care au (la presiunea atmosferica)
temperatura de fierbere intre +60 °C si -130 °C.

Agentii frigorifici trebuie sa indeplineasca criterii termodinamice
(temperatura de fierbere scazuta, caldura de fierbere mare, etc.), criterii
tehnice (sa nu corodeze metalele), criterii economice (pret, disponibilitate pe
piatad) si criterii ecologice (toxicitate, inflamabilitate, influenta asupra ozonului
din atmosfera etc.)
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Caracteristici principale ale unor agenti frigorifici

Tabelul 9.1.

Caracteristici de vaporizare

Caracteristici de condensare

Agentul © ] ] ° o
' % 2 ¢ |g ¢ Volum masic Sy & o ) ) Volum masic Sg T
, Simbol | >'M°° S |gwog|g°gs & | & | 832|E587|3" g3 falvaporilor/al lichidului 8 8§32 |O 2
Denumirea chimic | conven- € |5 & £ S| vaporilor, | lichidului, | 5 & o = S £ S me/k 10° m¥k w S
tional o> > | mi¥kg [10°m¥kg| © > > > 9 9| o>
-10 0,291 0,42 1,53 1297 30 1,168 0,11 1,68 1147
Amoniac NH3 R-171 | 17,03 -15 0,242 0,51 1,52 1310 25 1,000 0,13 1,66 1168 2
-20 0,190 0,62 1,50 1327 20 0,853 0,15 1,64 1189
Bioxid de -10 0,101 0,33 0,69 389 30 0,450 0,08 0,74 347
sulf SO, - 64,06 -15 0,008 0,40 0,68 393 25 0,382 0,09 0,73 356 1
-20 0,006 0,50 0,67 398 20 0,333 0,10 0,72 360
Clorurs de -10 0,177 0,23 ,02 414 30 0,647 0,07 11 368
metil CHsCl R-40 | 50,49 -15 0,146 0,28 1,01 418 25 0,569 0,08 1,10 377 3-4
-20 0,118 0,34 1,00 427 20 0,490 0,09 1,08 381
-10 0,219 0,08 0,70 159 30 0,746 0,02 0,77 132
Freon 12 | CF.Cl, R-12 | 120,92 -15 0,182 0,09 0,69 161 25 0,647 0,03 0,76 142 6
-20 0,151 0,11 0,68 163 20 0,569 0,03 0,75 146
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Proprietatile termodinamice si toxicitatea unor agenti frigorifici sint
prezentate in tabelul 8.1.

Amoniacul (NHs) este un gaz incolor, cu miros patrunzator, care irita
ochii si nasul. In concentratii mari provoaca moartea. Nu ataca otelul, dar in
prezenta apei ataca cuprul si aliajele sale. Se pastreaza in butelii vopsite Tn
galben. Se foloseste 1n instalatii industriale, pentru obtinerea temperaturilor
pina la -65°C.

Bioxidul de sulf (SO2) este foarte toxic, fiind utilizat in instalatii
capsulate. In prezenta apei ataca otelul.

Freonii, numiti si A.F.H. (agenti frigorifici halogenati) sint derivati
dublu halogenati ai unor hidrocarburi saturate (CmH2m+2), in care atomii de H
au fost inlocuifi partial sau total cu atomii de CI si F. Formula chimica
generala a freonilor este CmHxFyClz, in care x+y+z = 2 m+2. Toxicitatea si
actiunea coroziva a freonilor scad cu marimea lui y. Cei mai folositi freoni
sint derivatii metanului (CHa4) si etanului (C2Hs).

Agentii frigorifici se noteaza conventional cu litera R urmata de un
numar. Pentru notarea freonilor se aplica urmatoarele reguli:

e la derivatii fara atomi de H, prima cifra este 1 pentru derivatii din
metan, 11 pentru derivatii din etan, 21 pentru derivatii propanului si 31
derivati butanului, dupa care se pune numarul atomilor de fluor (de exemplu,
CF2Cl2 se noteaza R-12);

e |a derivatii cu atomi de H, numarul acestora se adauga, la
derivatii metanului, la prima cifra, iar la ceilalii derivati se adauga la a doua
cifra (de exemplu, C2HsF3 se noteaza R-143.

Principalele avantaje ale freonilor, alaturi de proprietatile
termodinamice favorabile, sint neutralitatea chimica, toxicitatea redusa si
lipsa pericolului de explozie.

n prezent, pe plan mondial se manifests o tendinta tot mai energica
de limitare a folosirii freonilor in instalatiile frigorifice sau pentru alte utilizari
(spray-uri etc.), deoarece s-a observat ca freonii dauneaza atmosferei.
Astfel, freonii contribuie la efectul de sera si produc modificari structurale ale
distributiei ozonului Tn atmosfera, reducerea stratului de ozon din atmosfera
si, prin aceasta, diminuarea rolului protector impotriva radiatiilor, pe care il
indeplineste ozonul.

Ca urmare, se cauta si incep sa se foloseasca tot mai multi agenti
frigorifici, numiti ,ecologici”, ca inlocuitori ai freonilor clasici. intre agentii
ecologici se numara izopentanul, normal butanul, propanul si unii freoni mai
putin poluanti, cum ar fi R22 (CHF2Cl), recomandat in loc de R12, sau
tetrafloretanul R134 (CH2F-CF3).

Dupa toxicitate, agentii frigorifici se impart in 6 clase [8.8. Vol. |,
pag. 74], ca in tabelul 8.2.

8.3. Instalatii frigorifice cu comprimare mecanica de vapori

8.3.1. Introducere. Clasificare

Instalatiile frigorifice cu comprimare mecanica a vaporilor reprezinta
cel mai raspindit tip de instalatii frigorifice (aici Tnscriindu-se si frigiderele
casnice).
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Tabelul 8.2.
Clasele de toxicitate ale agentilor frigorifici
Clasa Caracterizarea toxicitatii clasei

1 Amestecul volumic 0,5...1 % in aerul aspirat este mortal
dupa 5 minute.

2 Amestecul volumic 0,5...1 % in aerul aspirat este mortal
dupa o ora.

3 Amestecul volumic 2,0...2,5 % in aerul aspirat este mortal
dupa o ora sau are efect ireversibil de paralizie.

4 Amestecul volumic 2,0...2,5 % in aerul aspirat incepe sa fie
daunator dupa doua ore.

5 Amestecul volumic pina la 20 % in aerul aspirat nu produce
vatamari ireversibile dupa doua ore.

6 Amestecul volumic pina la 20 % in aerul aspirat nu are nici o
actiune dupa doua ore.

Se disting urmatoarele tipuri de instalaiii frigorifice cu comprimare
mecanica a vaporilor: cu o treaptd de comprimare, cu doua trepte de
comprimare si instalatii in cascada.

8.3.2. Instalatia frigorifica cu o treapta de comprimare

: R AAAA

SR Co
VL C

o
|

i

SV

|
|

—\/\V
Fig. 8.1. Schema instalatiilor frigorifice cu o treaptd de comprimare

mecanica a vaporilor: V - vaporizator; C - compresor; Co - condensator;
SR - subracitor; VL - ventil de laminare; SV - separator de vapori

Instalatia are in compunerea sa un vaporizator V, in care se produce
si se mentine temperatura scazuta, un compresor C (cel mai des -
compresor cu piston), un condensator de vapori Co, un subracitor de lichid
SR (care poate lipsi), un ventil de laminare VL (sau un alt organ de laminare)
si un separator de vapori SV (care poate lipsi).

Functionarea instalatiei este prezentatd pe diagramele T-s si i-s
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(fig. 8.2), starile termodinamice caracteristice ale agentului fiind notate cu
aceleasi cifre ca intrarile si iesirile din elementele instalatiei.

-
Qr+Qc+Qsr
K
/
3[ 2 22"
7 ,7'
'
T s
C x [/ /
/// //
6 1/ ,_,/1“
T i
v
Qv Ilfl ®
c| [b =comst ol 4 . i
=% % % ig i

Fig. 8.2. Ciclul termodinamic al instalatiei frigorifice
Ccu comprimare mecanica de vapori

Un ciclu frigorific cu comprimare mecanica de vapori cu o treapta
reprezinta succesiunea urmatoarelor procese:

e comprimarea vaporilor 1-2;
racirea vaporilor supraincalziti 2-3;
condensarea vaporilor saturati 3-4;
subracirea condensului (lichidului) 4-5;
destinderea (laminarea) agentului lichid 5-6;
vaporizarea agentului lichid 6-1.

Vaporii de agent frigorific produsi in vaporizator intra in compresor
cu starea teoretica 1, adica saturati uscati. Comprimarea teoretica este
izentropica (1-2*). Comprimarea reala este un proces politropic 1-2, cu
exponent mediu n > k. Daca vaporii iesiti din vaporizator sint saturati umezi
(x" < 1), atunci intre vaporizator si compresor trebuie introdus un separator
de vapori SV, evitindu-se astfel intrarea lichidului in compresor. in cazul
supraincarcarii de lunga durata a instalatiei, ca si la pornire, vaporii care ies
din vaporizator sint usor supraincalzifi (starea 1"), avind temperatura mai
mare ca temperatura vaporilor saturati. In absenta separatorului de vapori
SV, comprimarea reala a vaporilor supraincalziti este 1" -2" .

In compresor vaporii preiau cantitatea de caldurd qeompr, €chivalenta
cu lucrul mecanic de comprimare.

n schimbatorul de céldurd Co vaporii supraincalziti (cu starea 2) se
racesc in procesul izobar 2-3 pina la temperatura de saturatie T, la care se
condenseazé n procesul izobar 3-4. In procesele de racire si de condensare
agentul frigorific cedeaza caldura aerului sau apei de racire, ceea ce impune
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respectarea conditiei ca temperatura de condensare sa fie mai mare ca
temperatura mediului (Tc > To). La iesirea din condensator (starea 4) agentul
este lichid si are presiunea pc si temperatura Tc. In schimbatorul de caldura
SR, in care lichidul isi micsoreaza temperatura in procesul izobar 4-5,
subracirea se face cu transmitere de caldura catre aerul sau apa de racire
(sau, uneori, catre vaporii reci de agent). Subracirea imbunatateste eficienta
instalatiei frigorifice. In instalatii simple subrécirea poate lipsi.

Agentul lichid cu presiune ridicata pc trece printr-un dispozitiv de
reducere a presiunii (ventilul de laminare VL, un tub capilar etc.) si,
intr-un proces la entalpie constanta is = is (de laminare) ajunge la presiunea
scdzutd pv, careia §i corespunde temperatura de saturatie scazutd T.. in
starea 6 agentul frigorific laminat se afla in stare de vapori saturati umezi, cu
titlul xe.

Vaporii saturati umezi reci iesiti din ventilul de laminare VL intra in
separatorul SL unde se stratifica (se separad), la baza vasului adunindu-se
lichid (1-xs), iar in partea superioara adunindu-se vaporii uscati (partea x din
amestec), care se alatura vaporilor veniti din vaporizator cu starea 1.
Lichidul alimenteaza vaporizatorul V, iar vaporii sint aspirati de compresor.

Pe diagrama T-s cantitatea de caldurd preluatd de agent din
vaporizator este data de aria de sub curba transformarii As1ab, iar cantitatea
de caldura cedata mediului este Az3sscq.

Pe diagrama p-i (fig. 8.2-b) cantitatile de caldura schimbate se
calculeaza direct, ca segmente pe axa entalpiei masice. Cantitatile de
caldura pot fi obfinute aplicind fiecarei transformari cea de a doua expresie
analitica a primului principiu al termodinamicii:

dq = di - vdp. (2.75)

Procesul de comprimare real (1-2) se caracterizeaza prin dq = 0,

deci prin integrarea ecuatiei (2.75) se obtine lucrul mecanic necesar:
2

[vap=[i|=iz-is. (8.1)
1
Procesele de racire a vaporilor supraincalziti, de condensare a
vaporilor saturati si de subracire a condensului sint procese izobare (dp = 0),
astfel ca pentru cantitatile de caldurd cedate mediului inconjurator se obtin
relatiile:

lar|=]d23[=i2 ~i3; (8.2)
|9cl=]da4]=i3—ig; (8.3)
|9l =] 45| =14 —i5 - (8.4)
Tn procesul de laminare di = 0 si relatia (2.75) ia forma:
6 6 6
q56=jdq=—jvdp=des, (8.5)
5 5 5

aratind ca lucrul mecanic de destindere in ventilul de laminare se transforma
in caldura.
In procesul de vaporizare izobara dp = 0, cantitatea de caldura
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preluata fiind:

Qy =iy —lg - (8.6)
Eficienta frigorifica a ciclului analizat este data de relatia:
g=dv _li7le (8.7)
| iz =iy

Pentru a aprecia practic capacitatea de racire a instalatiei frigorifice,
se introduce marimea putere frigorifica, P, care reprezinta debitul de caldura
evacuata din spatiul racit:

P =maq, . (8.8)

Functionarea reala a instalatiei frigorifice este Tnsotitd de pierderi de
presiune, care apar la curgerea agentului prin vaporizator si prin
condensator. Pe fig. 8.3, care reprezintd un ciclu frigorific real, se observa
ca, fata de presiunile de referinta de vaporizare pv si de condensare pc, apar
variatiile de presiune Apv si respectiv Ap.. Deoarece procesul de racire si
condensare a vaporilor se desfasoara cu cedarea caldurii catre mediul

2 inconjurator,  diferenta  Ape

P ) 3 influenteaza putin procesul. In

P Y schimb, diferenta Apy maéreste
C

nedorit temperatura de vapori-
zare, uneori chiar cu citeva °C.

5 . 25

Fig. 8.3. Ciclul real al
instalatiei frigorifice cu o treapta
o de comprimare

8.3.3. Instalatia frigorifica cu doua trepte de comprimare
si cu racire intermediara

Instalatia frigorifica cu doua trepte de comprimare este construita
dupa schema din fig. 8.4 si functioneaza dupa ciclul prezentat pe fig. 8.5.

Instalatia se caracterizeaza prin divizarea comprimarii Tn procesele
1-2 si 3-4, fiecare fiind efectuat in altd treaptd de compresor. Intre
comprimari se intercaleaza procesul de racire izobara 2-3 (la pi), proces care
se desfasoara intr-un recipient intermediar R, in care vaporii supraincalziti
din prima treaptd cedeaza caldura unui debit mai mic de agent cu starea
termodinamica 8, agent laminat in ventilul VL-1 pina la presiunea p..

O alta particularitate a instalatiei frigorifice cu doua trepte este aceea
ca debitul de lichid subracit (aflat in starea 7) se imparte in doua debite cu
functii diferite: debitul m; este laminat in ventilul VL-1 de la pc la pi si

serveste (prin evaporare) la racirea vaporilor supraincalziti si la subracirea
debitului m,, care trece printr-o serpentind plasata in recipientul RI. Dupa

subracire debitul de agent m, este laminat in ventilul VL-2 pina la pv, trece
prin separatorul de vapori SV si apoi alimenteaza vaporizatorul.
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Fig. 8.4. Schema instalatiei frigorifice cu doua trepte de comprimare
mecanica a vaporilor: V- vaporizator; C-1 si C-2 - trepte de compresor;
RI - recipient intermediar; Co - condensator; SR - subracitor; VL-1 si

VL-2 - ventile de laminare; SV - separator de vapori
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Fig. 8.5. Ciclul termodinamic al instalatiei frigorifice
cu doua trepte de comprimare mecanica a vaporilor

Trebuie remarcat caracterul conventional al reprezentarii ciclului
termodinamicii al instalatiei frigorifice cu doua trepte, deoarece diagramele
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termodinamice ale agentilor frigorifici sint elaborate pentru 1 kg de agent, iar
in instalatie debitul unitar apare numai in procesele 3-4-5-6-7, in timp ce in
procesele 7-8-3 evolueaza debitul mq<1 kg, iar in procesul 7-9-10
evolueaza debitul (1-my ) kg.

Instalatia frigorifica cu 2 trepte prezintda doua avantaje consistente:
economia de lucru mecanic de comprimare si posibilitatea de a realiza doua
temperaturi scazute, Ty in vaporizator si Tr in recipientul intermediar.

8.3.4. Instalatii frigorifice in cascada
T

VLA

Fig. 8.6. Instalatie frigorifica in cascada Fig. 8.7. Diagrama T-s a unei
instalatji frigorifice in cascada

In instalatiile frigorifice cu 2 sau mai multe trepte de comprimare si
care utilizeaza un singur agent, raportul = =p./p, este limitat la valori

maxime 7 =100...110, ceea ce corespunde unei diferente de temperatura
T. - T, =100...120 °C . Aceste limitari sint impuse de parametrii punctului
triplu si ai punctului critic al agentilor frigorifici, ca si de faptul ca presiunea
de condensare pc nu poate fi coborita sub circa 0,1 bar, deoarece prin
cresterea volumului masic al vaporilor comprimarea mecanica devine
neeconomica. in plus, presiunea scazut sporeste pericolul intr&rii aerului in
vaporizator. Toate aceste motive conduc la faptul ca la temperaturi de
condensare obisnuite (30...40 °C) se pot obtine temperaturi scazute
(minime) de circa -70°C.

Pentru a obtine temperaturi mai scazute se folosesc instalaiii
frigorifice in cascada (fig. 8.6). Instalatiile frigorifice in cascada sint compuse
din doua sau trei instalatii frigorifice cuplate intre ele prin schimbatoare de
caldura in care caldura de fierbere a unui agent este caldura de condensare
a celui de al doilea. In cascada din fig. 8.6 cuplarea ciclurilor se face in
aparatul V-1/Co-2. Reprezentarea pe diagrama T-s este conventionala,
deoarece in cele doua cicluri se folosesc agenti diferiti. In ciclul 123456 (cu
temperatura Tv1 < Tc2) se foloseste ca agent R12 sau R22, iar in circuitul de
temperatura foarte scazuta se foloseste R13, R23, metan, etilena sau azot
(cu care se poate cobori pina la -196°C).
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8.4. Instalatii frigorifice cu absorbtie

8.4.1. Agenti de lucru pentru instalatii frigorifice cu absorbtie

In instalatiile frigorifice cu absorbtie comprimarea vaporilor reci de
agent frigorific se realizeaza termodinamic, folosind energie termica.

Agentii de lucru din instalatia frigorifica cu absorbtie sint solutii
binare, formate din componenti cu temperaturi de fierbere foarte diferite
(componentii fiind la aceeasi presiune de saturatie). Componentul cu
temperatura de fierbere Ty joasa este agentul frigorific, iar componentul cu

temperatura de fierbere Tnalta este numit absorbant. Cele mai folosite solutji
binare sint solutia NH3-H20 (cu temperaturi normale de fierbere de -33,4°C
si respectiv 100°C la pn) si solutia H20-BrLi (bromura de litiu avind
temperatura normala de fierbere 1065°C).

Starea termodinamica a unei solutii binare este precizata prin
presiune, prin temperatura si prin compozifia masica a solutiei. Compozitia
masica se defineste prin concentratia unui component:

QZ& sau B:&’ (89)

MNH; +MH,0 MprLj +MH,0
in care & este concentratia de NHs in solutia hidroamoniacala, B este
concentratia de BrLi in solutia H20-BrLi, myy, este masa de NHs, mpgq;

este masa de BrLi si my,o este masa apei din solutiile respective.

Fierberea solutiilor binare se deosebeste fundamental de fierberea
lichidelor simple componente. La presiune constanta, fierberea solutiilor
binare se desfasoara cu variatia temperaturii, asa cum se arata in diagrama
T-¢ din fig. 8.8 (pentru solutia hidroamoniacala).

' Analiza  procesului de
fierbere a solutiei binare incepe cu
t' ‘10 77 alegerea unei stari initiale oarecare

1, caracterizata prin p1, t1 si &q.

t7 incalzirea lichidului la presiune
5 6 constantda in procesul 1-2 se

A caracterizeaza prin mentinerea
[ 3 constanta a concentratiei & si prin

7

L

\ cresterea temperaturii pind la tz. In
starea 2 incepe fierberea. Primii

1 RN vapori produsi prin fierberea

lichidului ce are concentratia &; au

temperatura t1 si o concentratie
E3>&1, deoarece amoniacul
(H0) 55 35 3 5 33  (NH3) paréseste solutia mai repede decit
vapori de lichid. Prin continuarea

Fig. 8.8. Fierberea solutiei degaijarii de vapori bogati in agent
hidroamoniacale frigorific, concentratia lichidului

"
)

t -
l 1
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scade si temperatura cregte. Astfel, in starea 4, ce are temperatura t4 > t5,
concentratia lichidului este &g < & iar concentratia vaporilor bogati in NH5
este &g < &3. In starea 4 concentratia amestecului de lichid (cu &s5) si de
vapori (cu &g ) este evident aceeasi, &4 =&, . La sfirsitul fierberii, in starea
7, la t7 >ty, vaporii produsi au concentratia &7 =&, = &4, ultimele picaturi
de lichid care se vaporizeaza avind concentratia &g <&;. Amestecul de

vapori de apa si amoniac se supraincalzeste la presiune constanta intr-un
proces 7-9, cu pastrarea constanta a concentratiei.

Se repeta rationamentul de mai sus pentru solutii binare care difera
intre ele prin concentratia initiald &;. Unind intre ele punctele de inceput de

fierbere (de tipul punctului 2) se obtine curba lichidului la saturatie, notata pe
fig. 8.6 prin 10-8-5-2-11. Prin unirea tuturor punctelor de sfirsit de fierbere se
obtine curba vaporilor saturati 10-7-6-3-11. Extremele curbelor limita, care
delimiteaza zona vaporilor saturati de acea a lichidului si de acea a vaporilor
supraincalziti, sint temperatura de fierbere a apei (la € =0) si temperatura de
fierbere a amoniacului (la £=1).

n concluzie, temperatura de fierbere a unei solutii binare variaz& in
functie de concentratie, iar vaporii produsi in timpul fierberii au o
concentratie diferita de a amestecului.

8.4.2. Instalatii frigorifice cu absorbtie cu NHs - H20

Intr-o instalatie frigorifica cu absorbtie (fig. 8.9) se disting parti
comune tuturor instalatiilor frigorifice: condensatorul Co, ventilul de laminare
pentru agent frigorific VL-1 si vaporizatorul V, precum si un ansamblu de
aparate si masini specifice: absorbitorul A, pompa P pentru solutia binara si
fierbatorul F, ansamblu care indeplineste rolul unui compresor, de unde si
denumirea de compresor termochimic.

Qc Lo VL1 Qy
F ™/ . :
b NN
o
e ==
" ——Aj‘? -0
m VR
1 p( 2' DV LA_ S
7 =
P)<J pV ?med “Qa ‘ A

Fig. 8.9. Instalatie frigorifica cu absorbtie cu solutie de NH; —H,0 :

F - fierbator; Co - condensator; VL-1 si VL-2 - ventile de laminare;
V - vaporizator; A - absorbtie; P - pompa
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Functionarea instalatiei este analizatéd pe o diagrama i-&, diagrama
specifica acestor instalafii. Pe diagrama i-& (fig. 8.10) sint trasate curbele
limita (care unesc punctele de inceput de fierbere - starea de lichid - si de
sfirsit de fierbere - starea de vapori saturafi uscati) in functie de &, pentru
presiunile de vaporizare pv $i de condensare pc, precum si citeva izoterme in
zona vaporilor saturati umezi, izoterme care sint linii inclinate. Curbele limita
evidentiaza variatia temperaturii de saturatie in functie de concentratie.
Forma geometrica a curbelor limita se deduce din curbele din fig. 8.8, tinind
seama ca in relatia de legatura Ai = cpAt marimea ¢, este variabila.
Distantarea pe verticald (axa i) a curbelor limitd a lichidului saturat si a
vaporilor saturati uscati este datorata caldurii latente de vaporizare.
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Fig. 8.10. Functionarea instalatiei frigorifice cu absorbtie cu NH3 —H,O

Solutia lichidd de NH; -H,O care iese din absorbitorul A are
concentratia &4, Presiunea pv si temperatura scazuta tv, fiind reprezentata

pe diagrama de starea 8', semnificatia notatiei explicindu-se la sfirsitul
prezentarii ciclului de functionare a instalatiei frigorifice cu absorbtie. In
pompa P presiunea creste de la pv la pc, concentratia ramine constanta, iar
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entalpia variaza nesemnificativ, astfel ca starea termodinamica 1 coincide pe
diagrama i-§ cu starea 8'.

In fierbator solutia binard se incélzeste pina la temperatura de
saturatie ts1, in procesul 1-1, in care presiunea pc $i concentratia &qeq
ramin constante. Primii vapori formati sint la presiunea pc si la temperatura
ts1, starea lor fiind 1"=p;Ntgy. In timpul fierberii izobare concentratjile

vaporilor produsi si a lichidului ramas scad, in timp ce temperatura creste.
La sfirsitul fierberii, in starea 2', lichidul are presiunea pc, temperatura
tgo > tg1 $i concentratia minima &, <&meq (2'=pc Ntgo ), iar ultimii vapori
au starea 2". Deci, procesul de fierbere este 1'—2', iar vaporii produsi au
concentratia variabila, de la aceea corespunzatoare starii 1" pina la aceea
corespunzatoare starii 2". Vaporii produsi au o concentratie medie notata
E3" = &y, starea lor fiind reprezentata prin punctul 3". Indicele M arata ca
aceasta este cea mai mare concentratie a amestecului binar intilnita n
instalatie.

Vaporii calzi foarte bogati in NH3 intra in condensator cu starea 3"
si cedeaza caldura de condensare catre agentul de racire, condensindu-se
intr-un proces in care marimile pc si &y, ramin constante. Sfirsitul

condensarii este 4'=p.&y. Deci, condensarea este reprezentata de

procesul 3"—4' si se desfasoara cu scaderea temperaturii (invers fierberii,
proces in timpul caruia temperatura creste).

Urmeaza laminarea lichidului, proces in care presiunea scade de la
pc la pv, intre starile 4’ si 5. In timpul laminarii entalpia este constants si
concentratia nu se modifica, astfel ca 5 = 4’. Prin laminare se obtine un
amestec de lichid si vapori aflat la o temperaturd de saturatie scazuta
(tg5 < tzr) si format (in cea mai mare parte) din lichid la saturatie cu starea
5' si din vapori saturati uscati cu starea 5" . Starile 5’ si 5” sint intersectiile
izotermei tss cu curbele limitd de presiune scazuta pv.

Tn continuare, in vaporizatorul V, solutia lichida laminata (rece) preia
caldura din spatiul care trebuie racit, vaporizindu-se in procesul 5-6, in care
pv = const., &, = const iar entalpia masica creste. La iesirea din
vaporizator, in starea 6, agentul de lucru are temperatura tgg >tgs, fiind
compus din putin lichid la saturatie (cu starea 6') si din vapori supraincalziti
(cu starea 6"). Punctele 6’ si 6" sint intersectiile izotermei tss cu curbele
limita pv.

Nota. Trebuie retinut faptul ca in procesele de fierbere si de
condensare a solutiei binare temperatura variaza. Temperatura creste in
timpul fierberii si scade in timpul condensarii.

Solutia lichida saraca (cu &g, ) iesita din fierbator cu starea 2’ este
laminata in ventilul VL-2 de la pc pina la pv si ts2. Sfirsitul laminarii (starea 2)
are aceeasi entalpie ca starea initiala (i, =iy ) si aceeasi concentratie &,
deci 2 = 2'. In 2 agentul este un amestec format in cea mai mare parte din
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solutie lichida la presiune joasa, cu starea 2' si din pufini vapori saturati
umezi cu starea 2" =p;Ntgs .

Amestecul de lichid si vapori (cu starea 2) avind concentratia
miniméa &, intra in absorbitorul A, in care se intilnegte cu solutia binara rece

cu concentratia & provenita din vaporizator (starea 6).

n absorbitor amestecul de lichid si vapori cu starea 2 se raceste la
presiunea pv = const., intr-un proces cu &, = const, pind in starea

7' =py NEy .- Apoi, solutia lichida la saturatie avind starea 7' absoarbe

vaporii foarte concentrati proveniti din vaporizator, intr-un proces 7'-8' in
care la presiunea pv = const. concentratia solutiei obtinute creste de la &,

pind 1a &mpeq -

Procesul de absorbtie este procesul principal al instalatiei frigorifice
analizate. Procesul se bazeaza pe proprietatea solutiei binare sarace in NH3
(aflata la o temperatura mai ridicata ca o vaporilor reci bogati in NHs (cu &)

cu care este pusa in contact) de a condensa si absorbi in totalitate vaporii
bogati in NHs, marindu-si concentratia la &4 . Céldura de condensare a

vaporilor reci este evacuata din absorbitor, fiind preluata de apa de racire a
absorbitorului. Asadar, in absorbitor se realizeaza trecerea caldurii de la un
corp cu temperatura coborfta (vapori reci proveniti din vaporizator) la un corp
cu temperatura mai ridicata (solutia lichida iesita din fierbator) precum si
disiparea caldurii in mediul Tnconjurator cu ajutorul apei de racire.

Starea finala 8' a procesului de absorbtie 7'—8" se caracterizeaza
prin presiunea joasa pv si concentratia medie &4, fiind identica cu starea 1

a agentului de lucru la intrarea in pompa P. Succesiunea proceselor
descrise se reia ciclic.

Se mentioneaza ca la descrierea functionarii indicele prim (') a fost
folosit pentru starile lichidului saturat, iar indicele secund (") a fost folosit
pentru marcarea starilor de vapori saturati uscati, respectindu-se regula
introdusa la studiul vaporilor de apa (subcapitolul 2.3).

Functionarea instalatiilor frigorifice cu absorbtie se caracterizeaza
prin citeva marimi care se definesc si se calculeaza in continuare.

Factorul de circulatie al instalatiei se defineste prin raportul:

a=n/m, (8.10)

in care m este debitul de vapori cu concentratie &y, produsi in fierbator, n
este debitul de lichid cu concentratie &4 pompat in fierbator si (n—-m)
este debitul de solutie cu &g, iesit din fierbator. Din bilantul masic al
amoniacului pe fierbator:
NEmed =MEy +(N—M)En, (8.11)
se obtine expresia factorului de circulatie:
_ N _Emed~&m (8.12)
m  &u—E&nm
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Caldura preluata de 1 kg de agent in vaporizator este

qy =i6—i5, (813)
iar cantitatea de caldura cedata de 1 kg de agent in condensator este
|G| =iz —is , (8.14)

marimile determinindu-se grafic pe diagrama din fig. 8.10.

Frigul produs de instalatie se apreciaza prin puterea frigorifica:

P: =mq, . (8.15)

Cantitatea de caldura necesara la fierbator pentru a produce 1 kg de
vapori bogati in amoniac se obtine din bilanful termic al aparatului:

df = d1-1 + A3 +dy_2 =a(iy —ig)+ (i3 —iy)+

+@-"MN(z —iy) = (i3 —izr)+a(iy —iy) = (i3 —iz) +a(iz —iy),
in care g4_y este caldura pentru incalzirea pina la saturatie a celor a kg de
soluie cu concentratie medie introdusa in fierbator, qy_3 este caldura
utilizatd pentru a produce 1 kg de vapori cu concentratie &y, iar qy_o este
caldura preluata de restul de (a-1) kg de solutie binara avind &, . In relatia
(8.16) s-a tinut seama ca iy =i, (fig. 8.10).

Cantitatea de caldura cedata agentului de racire in absorbitor se
determina din bilantul termic al acestui aparat, astfel:

Ja =Je-g +d2-g =lg —ig +(@—1)(i2 ~ig’) =

=ig —ip +a(iy —ig) =ig —ip +a(iz —i),
in care gg_g este caldura de condensare provenita de la 1 kg de vapori reci
cu &y iar go_g este cantitatea de caldurad cedatd de (a-1) kg de solutie
séraca ce se raceste. in relatia (8.17) s-a tinut seama c& igr =iq .

O inspectie atenta a relatjilor (8.16) si (8.17) arata ca au comun
termenul a(i - i1), termen care se determina grafic printr-o constructie
auxiliara (fig. 8.10). Constructia grafica se reduce la unirea punctelor 2 si 1
printr-o dreapta si la prelungirea acesteia pina in punctul P (la intersectia
dreptei cu verticala &y,;). Se obtin doua triunghiuri dreptunghice asemenea
(A2M1 ~ A2NP). Se scriu rapoartele de asemanare:

@:ﬂ = .|2 _.I'l =‘§med_‘§m =a, (8.18)

2N NP o —Ip E.:M — &m
in care a este factorul de circulatie dat de (8.12). Din (8.18) se obtine
termenul cautat

a(iz —iy) =iz —p, (8.19)
care este si el un segment pe diagrama i-&.

Pe baza constructiei grafice auxiliare, cantitaiile de caldura
schimbate Tn fierbator si in absorbitor se determina ca segmente pe
diagrama i-£ din fig. 8.10.

Ecuatia de bilant termic pentru intreaga instalatie frigorifica cu
absorbtie este data de expresia:

(8.16)

(8.17)
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Qf + 0y =| 9| +| qal (8.20)
si este vizibila Tn fig. 8.10, ca o relatie intre segmente (in dreapta figurii).
Functionarea instalatiei Tn ansamblul ei este caracterizatd de
eficienta frigorifica
e=qy/qs. (8.21)

8.4.3. Instalatii frigorifice cu absorbtie cu NH; - H.O
cu recuperare de caldura
Pentru imbunatatirea indicilor tehnici (si economici) ai instalatiei
frigorifice cu absorbtie cu solutie de NH3 —H50 , instalatia se echipeaza cu

schimbatoare de caldura recuperatoare introduse intre aparatele instalatiei,
iar fierbatorul - care in fond este o coloana de distilare (aparat specific
industriei chimice) - se completeaza cu componente care maresc
concentratia &), a vaporilor produsgi (deflegmator, coloana de rectificare), ca
in fig. 8.11. Instalatiile frigorifice cu absorbtie cu recuperare de caldura

functioneaza la fel ca instalatiile fara recuperare analizate Tn subcapitolul
precedent si, de aceea, in continuare se prezinta numai elementele nou

introduse.
{0 ¢
5y A~
F —
% Smed
D= E SR
CR\—w.—'r__.'_ 7 //
ey o
hwawaw 4~P’J Ll/l’l/\
e VL-2 VL-1
== |
= = ~ —
A AN N\
U —
T v fa,

Fig. 8.11. Instalatie frigorifica cu absorbtie cu NH; —H,O cu

recuperare de caldura: F - fierbator; D - deflegmator; CR - coloana de
rectificare; Co - condensator; SR - subracitor; V - vaporizator; A - absorbitor;
E - economizor; VL-1 si VL-2 - ventile de laminare; P - pompa

Coloana de rectificare este un aparat (specific industriei chimice) n
care are loc rectificarea unui amestec, adica separarea componentelor prin
evaporari si condensari succesive si repetate. Procesul de rectificare este
necesar deoarece prin distilarea simpla nu se realizeaza separarea
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completa a componentelor. Cele mai folosite coloane de rectificare sint
construite cu talere si clopote (fig. 8.11).

Deflegmatorul D este un schimbator de caldura realizat sub forma
unei serpentine introduse la partea superioara a fierbatorului, Tnainte de
priza pentru vapori. Prin tevile deflegmatorului trece solutia lichida cu
temperatura joasa, solutie pe care pompa P o scoate din absorbitor si careia
ii ridica presiunea, astfel ca deflegmatorul reprezinta o ,pata rece" in
interiorul fierbatorului. Pe deflegmator se condenseaza o parte din vaporii de
apa din compunerea amestecului de vapori cu &y, astfel ca din coloana

fierbatoare ies practic numai vapori de NHs. In acelasi timp, in tevile
deflegmatorului lichidul cu concentratie medie ¢&,oq Tsi mareste

temperatura.

Economizorul E este un schimbator de caldura (plasat inainte de
ventilul de laminare) in care solutia lichida iesita din fierbator cedeaza o
parte din caldura sa solutiei cu concentraiie medie iesite din deflegmator
(solutia venind din deflegmator este apoi pulverizata Tn fierbator).

Pulverizarea solutiei lichide de concentratie medie accelereaza
separarea vaporilor de NHs.

Tn subrécitorul SR vaporii reci iesiti din vaporizator subrécesc solutia
bogata cu &y, inainte de laminarea acesteia in ventilul VL-1.

In concluzie, recuperarea caldurii n instalatiile frigorifice cu
absorbtie micsoreaza cantitatea de caldura necesara fierberii (gr) si de
asemenea micsoreaza cantitatea de caldura care trebuie extrasa din
absorbitor (qga), in timp ce frigul produs qv = const., ceea ce mareste eficienta
frigorifica data de (8.21), Tn comparatie cu instalatiile frigorifice cu absorbtie
fara recuperare de caldura.

8.4.4. Instalatii frigorifice cu absorbtie - difuzie

Aceasta instalatie frigorificd de uz casnic este reprezentata de
frigiderul Fram.

Instalatia frigorifica cu absorbtie - difuzie foloseste ca agent de lucru
o solutie NH3-H20 la care s-a adaugat si o cantitate mica de Hz, care nu
reactioneaza chimic cu NHs sau cu H20. Instalatia frigorificad cu absorbtie -
difuzie nu are pompa (ca instalatia frigorificd cu absorbtie), circulatia
agentului realizindu-se pe alte principii si anume prin termosifon, adica pe
baza diferentelor de masa volumica (densitate) ale agentului de lucru si
componentelor sale care, in diferite aparate (parti) ale instalatiei, se afla la
temperaturi diferite. In acest fel incélzirea agentului elimind necesitatea
folosirii unei pompe. Agentul de lucru - privit ca un amestec mecanic - se
afla (conform legii lui Dalton) la o presiune totala constanta, aceeasi in toate
partile instalatiei, in timp ce presiunile partiale ale componentelor sint diferite
in diferite parti ale instalatiei. Astfel, se asigura in vaporizator presiunea
scazuta necesara pentru vaporizarea (fierberea) amoniacului, iar n
condensator - presiunea ridicatd necesara condensarii amoniacului, cu
cedarea caldurii catre mediul ambiant.
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teava de echilibrare

Co

®

solutié saraca, solutie bogats, ®

spre absorbitor spre’ fierb3tor

Fig. 8.12. Instalatia frigorifica cu absorbtie-difuzie (frigiderul Fram):
a - schema constructiva; b - schema bloc

In compunerea instalatiei frigorifice cu absorbtie - difuzie (fig. 8.12)
se regasesc partile componente cunoscute din subcapitolul precedent.
Amplasarea acestora in spatiu este in strinsa legatura cu cerinta realizarii
circulatiei naturale a agentului de lucru.

Fierbatorul vertical F este incalzit cu o rezistenta electrica sau cu o
flacara de gaz. Amestecul de vapori de NHs si H20 produs in fierbator trece
prin rectificatorul R, construit ca o teava cu aripioare asezata inclinat. Aici,
aerul ambiant mai rece condenseaza vaporii de apa care se scurg ihapoi in
fierbator. Vaporii de NHs sint condensati in condensatorul Co, construit din
tevi cu aripioare si racit de aerul ambiant.

Condensul (NHs lichid) Tmpreuna cu hidrogenul adus printr-o {eava
de echilibru (vezi fig. 8.12) trece prin vaporizator, in care preia caldura din
spatiul r&cit. In vaporizator, in absorbitorul A si in rezervorul de lichid RL se
afla si hidrogen, astfel ca presiunea partiala a amoniacului si a solutiei
NHs-H20 este scazuta. Vaporii reci intra in absorbitor, unde se intilnesc cu
lichidul cald (solutie sdracad) venit din fierbator prin economizorul E. In
economizor, in contracurent cu solufia saraca, circula solufia bogata formata
in absorbitor si care a ftrecut si prin rezervorul de lichid. Evident,
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recuperatorul preincalzeste solutia bogata pe seama unei parti din caldura
solutiei sarace iesite din fierbator si care trebuie, oricum, racita in absorbitor.
Caldura de condensare eliberata de vaporii de amoniac in absorbitor se
transmite aerului ambiant prin peretii absorbitorului. Odata amestecul bogat
intrat Tn fierbator, procesul se reia.

8.4.5. Instalatii frigorifice cu absorbtie cu H20 - BrLi

Instalatia frigorificd cu absorbtie cu H20-BrLi foloseste ca agent
frigorific apa, ceea ce ii confera citeva particularitai care o deosebesc de
instalatia frigorifica cu absorbfie cu NHs-H20, si anume faptul ca
temperaturile scazute obfinute sint mai mari decit 0°C si ca presiunile de
lucru sint mici, in vaporizator si absorbitor fiind un vid Tnaintat.
Q3+Qc S s L8 Co
apa de —_—
racire

apa de
PA racire

o

Fig. 8.13. Instalatia frigorifica cu absorbtie cu H20O-BrLi tip Carrier:
F - fierbator; Co - condensator; V - vaporizator; A - absorbitor;
E - economizor; PS-1 si PS-2 - pompa de solutie binar3;
PS-3 - pompa de apa

In constructia instalatiei frigorifice cu absorbtie cu H20-BrLi se
disting dou variante (fig. 8.13 si fig. 8.14). In varianta Carrier aparatele
componente sint montate Tn doua vase cilindrice amplasate unul sub altul pe
acelasi cadru metalic, intr-o constructie compacta, astfel ca utilizatorul
trebuie numai sa se conecteze la reteaua de abur, la reteaua de apa de
récire si la utilizatorul frigului produs. In cilindrul superior sint amplasate
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fierbatorul si condensatorul, iar in cilindrul inferior, de joasa presiune (si cu
diametru mai mare) sint amplasate vaporizatorul si absorbitorul. Tn solutia
constructiva Trane (plecind de la presiunile mici din instalatie) toate
aparatele sint amplasate intr-un cilindru unic (fig. 8.14). in cilindru exista un
perete despartitor - diafragma D - care separa spatiul de presiune ridicata
(cu F si Co) de spatiul de joaséa presiune (cu vaporizator si condensator). Tn
ambele instalatii existd un economizor E in care o parte din caldura solutiei
lichide iesite din fierbator este transmisa solutiei cu concentratie medie care
este pompata in fierbator. Pentru intensificarea procesului de vaporizare a
agentului frigorific (apa) si, de asemenea, pentru intensificarea proceselor
din absorbitor, ambele instalatii sint echipate, pe linga pompa principala de
solutie PS-1, cu alte doua pompe PS-2 (de solutie) si PA (de agent frigorific -
apa) care recircula solutia Tn absorbitor si apa in vaporizator, pulverizindu-le
deasupra fevilor schimbatoare de caldura prin niste tevi cu orificii de
pulverizare (vizibile pe fig. 8.13 si 8.14, dar care nu au fost notate). De
remarcat ca la instalatia frigorifica cu absorbtie tip Trane trecerea apei din
condensator in vaporizator (de la presiune mai mare la presiune mai
scazuta) se face prin orificiile de pulverizare O. Pe fig. 8.14 au fost trecute si
valorile orientative ale temperaturii aburului, apei de racire si apei racite
(efectul util), ceea ce permite o mai buna intelegere a functionarii.
F Co 0

PA

-©
Fig. 8.14. Instalatia frigorifica cu absorbtie tip Trane:

F - fierbator; Co - condensator; V - vaporizator; A - absorbitor;

E - economizor; PS-1 si PS-2 - pompe de solutie binara; PS-3 - pompa de

apa; D - diafragma; O - orificiu de laminare

S-1
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Nota. Instalatiile frigorifice cu absorbtie cu H20-BrLi sint folosite Tn
fabricile de fire sintetice. Astfel de instalatii se fabrica la lasi, inclusiv in
varianta pompa de caldura.

8.4.6. Instalatii frigorifice cu ejectie

Instalatia frigorificd cu ejectie se caracterizeaza prin comprimarea
dinamica a vaporilor de agent (apa). Pentru comprimare este utilizata
energia unui curent de abur. Comprimarea dinamicd se realizeaza cu un
ejector, aparat a carui constructie si functionare au fost prezentate in
subcapitolul 5.4. Se elimina astfel comprimarea mecanica sau cea
termodinamica.

Instalatia frigorifica cu ejectie lucreaza cu apa sub forma de lichid ca
agent frigorific si sub forma de abur, ca agent motor. Producerea
temperaturii scazute prin vaporizarea apei la presiune joasa este insotita de
cresterea volumului masic al vaporilor, astfel ca din vaporizator spre
condensator trebuiesc circulate debite foarte mari, operatiune pentru care
ejectorul se dovedeste foarte potrivit.

Schema unei instalatii frigorifice cu ejectie este prezentata in
fig. 8.15, pe care este reprezentat si ciclul termodinamic.

1

8q

Fig. 8.15. Instalatie frigorifica cu ejectie:
G - generator de abur; E - ejector; V - vaporizator; Co - condensator;
VL - ventil de laminare; P - pompa de alimentare

Ejectorul E utilizeaza ca agent primar aburul generat de cazanul de
abur G. La intrarea in ajutajul principal al ejectorului aburul are presiunea pq

si temperatura T+, adica este in starea 1. Prin destindere izentropica aburul
ajunge la iesirea din ajutaj la presiunea pv, in starea 2, in care poseda o
viteza foarte mare, creindu-se conditii pentru aspirarea vaporilor de apa
saturati reci produsi in vaporizatorul V si care au starea 3 (cu pv si Tv). In
camera de amestec a ejectorului aburul cu starea 2 se amesteca la presiune
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constantd cu aburul cu starea 3, rezultind abur cu starea 4. in difuzorul
ejectorului, in procesul 4-5, presiunea aburului creste izentropic de la pv pina
la pc. Aburul cu presiunea pc (presiunea medie din instalatie) si la tc > tat (tat
fiind temperatura mediului) este condensat in condensatorul Co, in procesul
izobar 5-6. Condensul se divizeaza Tn doua debite, de agent motor si de
agent frigorific, debite aflate in raportul a. Debitul de agent motor intra in
pompa P si in procesul izentropic 6-8 isi mareste presiunea pina la pg,

valoare cu care intrd in cazan. In cazan are loc incalzirea apei, fierberea si
supraincalzirea vaporilor, in procesul izobar 8-9-10-1. Debitul de agent
frigorific este laminat in ventilul VL, micsorindu-si presiunea pina la pv. Cu
presiunea pv agentul frigorific (apa) intra in vaporizator, unde fierbe la
temperatura scazuta, producind efectul util de racire.

Observatii. Reprezentarea ciclului instalatiilor frigorifice cu ejectie n
diagrama T-s este conventionald, deoarece diagrama este construitd pentru
1 kg de apa, iar in instalatie 1 kg de apa evolueaza in partea frigorifica, Tn
timp ce in partea motoare evolueaza a kg de agent, in concordanta cu
coeficientul de ejectie al aparatului ejector.

Instalatiile frigorifice cu ejectie racesc apa pina la 4...12°C, apa care
este folosita ca agent de racire in instalatii ale industriei de medicamente,
chimice etc.

Instalatia frigorifica cu ejectie prezentata este in circuit inchis, cu
recuperarea aburului prin condensare. In instalatile in circuit deschis
aceasta recuperare lipseste, utilizindu-se mereu apa din retelele uzinale.

8.5. Instalatii de pompe de caldura

I ﬁ////

(L LLLLLL

-20+

- 404 +-40
Fig. 8.16. Comparatie intre pompa de caldura si instalatiile frigorifice:
a si b - pompe de caldura; c¢ - instalatie frigorifica; d - instalatie frigorifica
combinata cu pompa de caldura
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In naturd existd numeroase surse de caldurd cu potential scazut,
adica surse care dispun de cantitati foarte mari de caldura care se afla la
temperaturi relativ mici, temperaturi care nu satisfac cerintele utilizatorilor de
caldura. Astfel de surse sint ape geotermale, ape din lacuri sau riuri, aerul
ambiant. De asemenea, din multe procese termice industriale rezulta
purtatori de caldura cu temperaturi scazute (diverse solutji, apa calda etc.).
In aceste situatii, solutia rationald pentru recuperarea si utilizarea caldurii cu
potential termic inferior consta in folosirea instalatiilor de pompe de caldura.

Asadar, instalatiile de pompe de caldura sint destinate valorificarii
potentialului termic al surselor cu temperatura ceva mai mare sau egala cu
aceea a mediului ambiant. Instalatile de pompe de caldura functioneaza
dupa cicluri inversate, din punct de vedere energetic nefiind cu nimic
deosebite de instalatiile frigorifice. intre cele doua tipuri de instalatii
deosebirile constau n nivelul temperaturilor in raport cu mediul ambiant si Tn
scopul urmarit. Instalatile de pompe de caldura pot fi privite ca instalatii
frigorifice cu zona de lucru (de temperaturi) deplasata spre temperaturi mai
mari ca temperatura mediului ambiant.

Citeva situatii caracteristice de functionare a pompelor de caldura si
instalatiilor frigorifice sint prezentate in fig. 8.16. in schema din fig. 8.16 - a
pompa de caldura utilizeaza direct caldura din mediul ambiant (apa de riu,
de lac, de mare, solul sau aerul atmosferic) si o cedeaza utilizatorului la
temperatura cerutd de acesta (de exemplu, pentru incélzirea unui imobil). in
schema din fig. 8.16 - b pompa de caldura preia caldura de la un agent
purtator cu temperatura mai mare ca a mediului. Este situatia caracteristica
instalatiilor din industria chimica, in care pompa de caldura recupereaza
caldura din diferite solutii purtatoare de caldurd. in fig. 8.16 - ¢ este
prezentata situatia tipica a instalatiilor frigorifice. Varianta din fig. 8.16 - d
combina cele douda scopuri, producind simultan frig (temperatura scazuta) si
caldura utilizabila. Un exemplu clasic de astfel de instalatie este combinatia
frigider - boiler de apa, in care caldura de condensare a agentului frigorific
incalzeste apa menajera.

n practica se folosesc pompe de céldurd cu comprimare mecanicé
de vapori, cu comprimare termochimica (absorbtie) si cu comprimare
dinamica (cu ejectie).

Bilantul energetic al unei pompe de caldura este:

Q. =Q, +|L, (8.22)
in care Qc este caldura furnizata la temperatura ridicata, Qv este caldura
preluata de la sursa rece iar L este energia consumata pentru comprimare.

Functionarea unei instalatii de pompe de caldura se caracterizeaza
prin eficienta termica definita astfel:

n=Qg/|L]. (8.23)

Relatia bilanfului energetic (8.22) arata ca intotdeauna cantitatea de
caldura Q¢ transmisa la temperatura ridicata de o pompa de caldura este
mai mare decit energia consumata pentru comprimare (L), deci efectul util
este mai mare decit cel ce ar putea fi obfinut pe alte cai din energia
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consumata (de exemplu, prin efect termic al curentului electric), ceea ce
constituie principalul avantaj al pompelor de caldura.

Informatiile despre instalatiile de pompe de caldura se concretizeaza
in fig. 8.17 Tn exemplul unei instalatii experimentale de pompa de caldura,
folosita pentru incalzirea unui imobil cu caldura preluata din apa unui lac.

Pompa PA aspira apa dintr-un lac si o circula prin vaporizatorul V, in
care cedeaza caldura la temperatura scazuta agentului frigorific care se
vaporizeaza, in timp ce apa se raceste cu citeva grade. Vaporii reci de agent
frigorific, comprimati in compresorul C, se condenseaza in condensatorul Co
la temperatura ridicata, cedind caldura apei din circuitul de incalzire care
alimenteaza caloriferele ¢ din imobilul construit pe malul lacului.

o C/PI]] [
-6 B _Bde

hv4

e

i g Mo C

Fig. 8.17. Instalatie cu pompa de caldura folosita pentru incalzire:
V - vaporizator; C - compresor; Co - condensator; VL - ventil de laminare; PA
- pompa de apa; PC - pompa de circulatie
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9 = TURBINE HIDRAULICE

9.1. Introducere. Definitii

Turbinele hidraulice sint masini de forfa motoare care transforma
energia hidraulica luata din natura in energie mecanica.

Din punct de vedere al transformarilor energetice dintr-o turbina
hidraulica nu exista deosebiri de principiu fata de transformarile din turbinele
termice (cu abur sau cu gaze).

La fel ca la turbinele termice, transformarile energetice se
desfasoara in doud etape. In statorul turbinei (numit, in cazul turbinelor
hidraulice, aparat director) are loc o destindere a agentului de lucru, cu
micsorarea presiunii si cu cresterea vitezei acestuia. Totodata are loc si o
directionare a curgerii agentului, pentru organizarea mai buna a proceselor
din rotor. In rotor energia cineticd a apei este transformata in energie
mecanica disponibila la arbore. transformarea se face prin lovire si prin efect
de aripa portanta.

Deosebirile dintre turbinele termice si cele hidraulice se datoresc
proprietatilor diferite ale agentilor de lucru. Turbinele termice lucreaza cu
abur sau cu gaze de ardere, ce au energie potentiala constituita, Tn principal,
din energie termica: energie interna si energie potentiala de presiune -
entalpie (agentii intra in turbina la presiune Tnalta si la temperatura ridicata).
Turbinele hidraulice transforma energia potentiald gravitationalad si energia
cinetica a apei, marimi care, in cazul turbinelor termice, sint neglijabile.

Deoarece energia masica a apei este mult mai mica decit energia
masica a aburului sau a gazelor fierbinti, turbinele hidraulice se construiesc
cu o singura treapta, Tn timp ce turbinele termice sint, de cele mai multe ori,
cu mai multe trepte.

9.2. Noduri hidroenergetice

Pentru utilizarea energiei hidraulice a unor cursuri de apa acestea
trebuie amenajate, prin construirea unor noduri hidroenergetice. Un nod
hidroenergetic este un ansamblu de constructii hidrotehnice (baraje, galerii,
canale), masini si instalatii hidraulice (turbine, vane etc.), masini si instalatii
electrice (generatoare, transformatoare, statii de distributie a energiei
electrice), cai de acces si diferite alte constructii.

Componenta unui nod hidroenergetic si schema lui constructiva
depind de caracteristicile cursului de apa si de particularitatile locului de
amplasare. O schemé de principiu este prezentata in fig. 9.1. In particular,
aceasta schema se regaseste la hidrocentrala de la Stejaru, cu lacul de
acumulare lzvorul Muntelui, creat in spatele barajului construit pe riul
Bistrita, la Bicaz.

Lacul de acumulare 1 este creat prin oprirea cursului apei cu ajutorul
barajului 2. Tn spatele barajului apa se inalta pina la un nivel mult mai ridicat
decit cel din vechea albie a riului. Uneori, Tn lac se aduce apa provenita din
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riuri apropiate, prin canele sau prin tunele. Lacul de acumulare este si un
rezervor pentru acumularea sezoniera a apei (provenita din ploi sau din
topirea zapezilor). De regula, centralele hidroelectrice sint utilizate numai in
orele de virf de sarcina ale sistemului energetic, in restul zilei apa riului
acumulindu-se in lac. Din lacul de acumulare apa este adusa la turbina 3
printr-o conducta (sau printr-un tunel) de aductiune 4 si printr-o conducta
fortata 5. Conducta fortata este facuta din metal si are o panta foarte mare.
In conducta fortata energia potentiald gravitationald a apei se transforma in
energie potentiala de presiune. Castelul de echilibrare 6 (numit si castel de
apa) este un rezervor deschis amplasat la extremitatea superiocara a
conductei fortate si are rolul de a prelua oscilatiile de presiune (numite si
Jlovituri de berbec”) ce apar la inchiderea rapida a organului de admisiune a
apei in turbind. La pornirea turbinei apa din castelul de echilibrare
alimenteaza turbina pina la intrarea in regim normal a curgerii prin conducta
de admisiune, atenuind unda de depresiune ce apare. Turbina 3 se termina
cu aspiratorul 7, un canal scurt cu sectiune crescatoare, in care o parte din
energia cinetica a apei se transforma in energie potentiala de presiune, o
datd cu micsorarea vitezei de curgere. In acest fel, destinderea din turbina
poate cobori pina la presiuni mai mici decit presiunea atmosferica, marind
energia prelucrata de turbina. Canalul de fuga 8, avind pantd minima, preia
apa iesita din turbina si o conduce in vechea albie a riului.

ey

T F
Fig. 9.1. Schema de principiu a unui nod hidroenergetic:
1 - lac de acumulare; 2 - baraj; 3 - turbind hidraulica; 4 - conducta de
aductiune; 5 - conducta fortata; 6 - castel de echilibrare; 7 - aspirator;
8 - canal de fuga; 9 - generator electric

O varianta des intilnitd de nod hidroenergetic este aceea in care
turbinele se amplaseaza Tn corpul barajului sau Tn imediata apropiere a
acestuia. Solutia se ntilneste pe cursuri de apa cu debite mari si cu inal{imi
de cadere a apei mici (ca la Portile de Fier, pe Dunare).
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Exista si variante constructive de noduri hidroenergetice mai simple,
cind turbinele (de tip bulb) sint imersate direct in albia riului.

9.3. Energia masica bruta, neta si utila a unui nod

Principiul general al transformarii si conservarii energiei aplicat
nodului hidroenergetic se scrie, pentru 1 kilogram de apa, sub forma:

€1 =€+ € (91)

in care e1 si ez reprezintd energiile totale masice ale apei in sectiunile 1 si 2
(de pe fig. 9.1) iar ep reprezinta energia masica bruta, adica energia ce
poate fi transformata de catre turbina in lucru mecanic, din punct de vedere
teoretic (in absenta oricaror pierderi de energie).

Scriind energiile masice prin componentele lor (sub forma Bernoulli),
energia bruta disponibila are expresia:

2 2
Pa1 | C1 Pa2  C2
€, =€1—€7 = gh1+—+— - gh2+—+— (92)
[ P1 2] ( P2 2}

in care (g h) este energia potentiala gravitationala masica, (p/p) este energia
potentiald de presiune masica, (c?/2) este energia cineticd masica, g este
acceleratia gravitationald, h este pozitia sectiunii fata de un plan de referinta
(de exemplu, fata de nivelul marii), pa este presiunea atmosferica, p este
masa volumica iar c este viteza de curgere a apei.

In practica vitezele de curgere ale apei in sectiunile 1 si 2 sint foarte
mici, astfel ca diferenta dintre energiile cinetice corespunzatoare este
neglijabila. Deasemenea, si diferenta dintre energiile potentiale de presiune
este neglijabila, deoarece, pentru diferentele de nivel intre sectiuni intilnite in
naturd, presiunea atmosferica variaza foarte putin. Pentru variatiile de
presiune intilnite Tn instalatiile hidraulice apa este practic incompresibila si
p1 = p2. Pe baza acestor constatari expresia energiei masice brute este:

ep =9g(h1—hy), (9.3)
expresie care arata ca energia brutd a nodului hidroenergetic din fig. 9.1
este constituita, practic, numai din energie potentiala gravitationala.

Energia masica bruta nu poate fi utilizata in turbina in totalitate. O
parte din energia bruta a apei este consumata pentru invingerea frecarilor
din conducte, coturi, vane, din statorul si din rotorul turbinei. Din punct de
vedere al transformarilor energetice din instalatia cu turbind hidraulica
fractiunea din energia brutd consumata in frecari reprezinta o pierdere,
notatd Tn continuare Xe:. Tinind cont de pierderi, se defineste energia
masica neta disponibila:

€n=€p —2€. (9.4)

La iesirea din turbina apa duce inevitabil cu sine energia cinetica
masica c2%/2, energie care, deoarece nu a fost transformatd in lucru
mecanic, reprezintd o pierdere pentru procesele din instalatie. Asadar,
turbina prelucreaza efectiv numai o parte din energia neta:

2
c
ey =6p —Zeg —72 (9.5)
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parte care este numita energie masica utila a instalatiei.

In sistemul international de unititi de masurad energia masica se
exprimé [J/kg]. In sistemul tehnic de unititi de m&surd, energia se exprima
in [kgf m], iar energia specifica (corespunzatoare energiei masice din Sl) se
raporteaza la greutatea unui kilogram de apa si, ca urmare, marimile energie
masica bruta, neta si utila sint inlocuite prin:

- caderea bruta

Hp =hy—hy, (9.6)
- caderea neta
1
Hy =Hp —EZeg (9.7)
- caderea utila
Hy=Hp -~ Se ] (9.8)
u b 9 g 29 ’ .

marimi care se masoara in [m].

in absenta turbinei hidraulice, energia masicd brutd se disipa in
timpul curgerii apei, fiind consumata pentru invingerea rezistentelor
hidraulice, prin ciocniri cu obstacolele din albia riului - bolovani, pietris, nisip,
mil - si prin frecari.

9.4. Clasificarea turbinelor hidraulice

Dupa modul in care se produce transformarea energiei disponibile la
intrarea in turbind se disting: turbine cu actiune, turbine cu reactiune si
turbine elicoidale.

Tn turbinele hidraulice cu actiune curentul de apa produce o forta de
actiune, prin lovirea paletelor rotorului. In aceste turbine destinderea
agentului de lucru (micsorarea presiunii) se petrece numai in stator, intr-un
aparat numit injector. Paletele rotorice au forma unei cupe duble, astfel ca in
rotor presiunea apei nu variaza, apa parasind rotorul cu o energie cinetica
foarte mica, prin cadere libera in canalul de fuga.

La turbinele cu reactiune canalele dintre paletele rotorului au profil
de ajutaj convergent, astfel ca destinderea apei se produce partial in stator
si partial in rotor.

La turbinele elicoidale forta asupra rotorului se produce prin efectul
de aripa portanta al paletelor.

In general, apa se destinde atit in statorul cit si in rotorul turbinei
hidraulice. Aceasta realitate se exprima prin gradul de reactiune al turbinei:

r=ep/(ep +ec), (9.9)

in care ep este energia potentiala prelucrabila in rotor (cu o componenta
potentiala de presiune si o componentd potentiala gravitationala
corespunzatoare diferentei de Tnaltime intre intrarea si iesirea apei din rotor),
iar ep este energia cinetica la intrarea in rotor (compusa din energia cinetica
a apei la intrarea in turbina si energia cinetica provenita in urma procesului
de destindere a apei in stator).

Tn turbinele cu actiune predomina transformarea energiei cinetice in
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energie mecanica, deci r — 0, iar in turbinele cu reactiune predomina
transformarea energiei potentiale sir > 0.

Pentru compararea turbinelor hidraulice se foloseste marimea turatie
specifica ns. Turatia specifica reprezinta numarul de rotatii pe minut cu care
s-ar invirti turbina (sau o turbina asemenea din punct de vedere geometric)
daca ar functiona cu o diferenta de nivel de 1 m si ar produce puterea de un
cal putere. Clasificarea turbinelor hidraulice dupa turatia specifica este
prezentatd in tabelul 9.1, In care s-au introdus si denumirile turbinelor
reprezentative fiecarei clase, denumiri ce coincid cu numele inventatorului,
precum si caderile de apa corespunzatoare.

Turatia turbinei este impusa de conditia ca generatorul electric (care
are p perechi de poli) antrenat de aceasta sa realizeze frecventa f = 50 Hz.
Turatia indeplineste relatia

60 f

p
Alte criterii de clasificare a turbinelor hidraulice sint pozitia rotorului
(verticala sau orizontald), directia de curgere a curentului de apa (axiala,
radiala sau radial-axiala), felul admisiunii (totala sau partiala).

(9.10)

Tabelul 9.1
Clasificarea turbinelor hidraulice dupa turatia specifica
Tipul turbinei Tura{t:iﬂsrgﬁ‘c]mca Caderez[:l n?]e apa
lenta e Pelton 30...60 300 ... 2000
intermediara | ® Francis 25 ... 500 25 ... 500
e Deriaz 120 ... 300 15 ... 150
rapida e elicoidala, Kaplan 300 ... 1200 2..35
P e bulb 200 ... 1400 0,5...20

9.5. Ecuatia fundamentala a turbinelor hidraulice
Ecuatia fundamentald a turbomasginilor descrie transformarea
energiei curentului de apa in lucru mecanic la trecerea prin rotorul turbinei.
Deoarece procesele energetice din turbinele hidraulice sint asemanatoare
cu cele din turbinele termice, ecuatia are forma cunoscuta de la turbinele
termice:
P =m (cquqcos(a4)—Cy Uy cos(ay)) =

012—c§+u12—u2 w3 - w12J (9.11)

2 2

9.6. Tipuri de turbine hidraulice

9.6.1. Turbina cu actiune Pelton

Turbina Pelton este o turbind cu actiune, de egala presiune,
tangentiala, de turatie specifica ns foarte mica. Ea lucreaza cu debite mici si
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cu caderi de apa foarte mari (300 ... 2000 m).

Debitele mici impun admisiunea partiala a apei. La turbinele cu ax
orizontal se folosesc unul sau doua injectoare iar la cele cu ax vertical pina
la sase. Un numar mai mare de injectoare nu este practic din cauza
interferentei dintre jeturi.

In constructia turbinei Pelton (fig. 9.2) se disting: rotorul 1 cu paletele
2 ce au forma de cupa dubla (fig. 9.3), injectorul 3 cu acul profilat 4 si cu
sistemul de reglare ce actioneaza asupra acului injectorului. O paleta de
turbina este formata din doi semielipsoizi despariiti printr-un perete subtire
cu muchie ascutitd numit cutit (notat cu litera a pe fig. 9.3). La extremitatea
exterioara a cupelor si in partea lor mediana este facuta o taietura b prin
care jetul de apa iesit din injector alimenteaza simultan mai multe palete.

Jetul cilindric de apa loveste zona centrala a paletei duble si se
imparte in doua jeturi simetrice. Datorita formei cupelor cele doua jeturi sint
intoarse cu aproape 180° (vectorii viteza la intrare si la iesire din contactul
cu paleta fiind aproape paraleli), ceea ce produce o forta de actiune maxima.
Apa care paraseste paletele curge liber in canalul de fuga 5. Deoarece jetul
de apa iesit din injector este tangent la cercul median al rotorului, forta de
actiune este de asemenea tangenta la cercul median si deci turbina nu este
solicitata axial.

o
]

99 o0

009
‘9900 (CT)

Fig. 9.2. Turbina Pelton:
1 - rotor; 2 - palete; 3 - injector; 4 - acul injectorului; 5 - canal de fuga

Debitul de apa prin injector poate fi reglat prin deplasarea acului 4,
operatiune ce se executa cu motoare hidraulice comandate de sistemul de
reglaj al turbinei. Cind sarcina turbinei scade brusc sau cind se anuleaza
turatia creste si sistemul de reglare comanda inchiderea rapida a
injectorului. Ca urmare, in conducta forfatd se produc oscilati mari de
presiune (lovitura de berbec) care pot sparge conducta. Pentru a evita acest
fenomen sistemul de reglare este prevazut cu mecanisme de temporizare
care intirzie inchiderea acului injectorului. In timpul acestei intirzieri un
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deflector 1 (fig. 9.4), comandat de asemenea de sistemul de reglare,
deviaza jetul de apa iesit din injector, impiedicind apa sa loveasca cupele 2
ale turbinei.

1 - deflector; 2 - palete (cupe); 3 - injector

Deoarece la trecerea prin rotorul
turbinei Pelton presiunea apei nu variaza
(atit la intrarea cit si la iesirea apei din
cupe presiunea apei este egala cu
presiunea atmosfericd) modulul vitezei
relative nu se modifica, fiind valabila relatia
wi = wa. Totodatd, la nivelul diametrului
mediu al rotorului vitezele tangentjale u1 si
uz sint egale. Deoarece intrarea apei in
rotor se face tangential, triunghiul de viteze
la intrare este degenerat (fig. 9.5), vitezele
find coliniare. Tn consecintd relatia
vectoriala

Fig. 9.5. Viteze in cC=u+w
turbina Pelton se transforma Tn egalitatea algebrica
c=u+w.

Aici ¢, u si w sint marimi scalare cu semn, fiind pozitive in sensul lui u.
Pentru a stabili conditiile in care puterea produsa este maxima se
analizeaza relatia
P =mu(wqcosBq—wycosB,), (6.5)
care, {inind cont ca B1 = 0° si B2 = 180° (pe constructiile existente
B2=173° ... 175°) si ca w1 = w2, devine:
P=2mwju=2m(cqy—u)u.
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Puterea este maxima pentru

E =0= Cq— 2u s
du
adica pentruu=ci1/2siwi=c1/ 2.

Asadar pentru triunghiul de viteze de la iesire se cunosc marimile si
directiile lui u si w2 si rezultd c2. Se constatd ca c2 este indreptat spre
exteriorul rotorului, fiind orientat aproape perpendicular pe u.

Turbina Pelton are un randament bun, in jurul valorii de 90 %.

Partea frontald a acului injectorului si cupele rotorului sint supuse
unei uzuri intense, mai ales daca apa vine si cu nisip. Ca urmare, aceste
piese sint facute din bronz sau din oteluri inoxidabile, find demontabile
pentru a putea fi inlocuite periodic.

9.6.2. Turbina hidraulica radiala (Francis)

8x_ N 10, 9
\

Fig. 9.6. Turbina radiala hidraulica (Francis):
1 - rotor; 2 - palete mobile; 3 - camera spirala; 4 - palete statorice fixe;
5 - paletele aparatului director; 6 - aspirator; 7 - arbore vertical; 8 - lagar
radial; 9 - lagar axial; 10 - grinzi de sustinere

Turbina Francis este o turbina radiala cu reactiune.

Tn constructia unei turbine Francis se disting rotorul 1 pe care se aflé
paletele 2 si statorul, care este compus dintr-o camera spirala 3 prin care se
face admisiunea apei, din paletele statorice fixe (nereglabile) 4, din aparatul
director cu paletele reglabile 5 si din aspiratorul 6. Rotorul se continua cu
arborele vertical 7 care se roteste in lagarul radial 8 si se sprijina, prin
lagarul axial 9, pe grinzile orizontale 10 care alcatuiesc o piesa numita
steaua inferioara. Pe acelasi arbore, deasupra lagarului axial, pe steaua
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superioara, se afla generatorul electric antrenat de turbind. Camera spirala
si aspiratorul sint ingropate in beton, ceea ce le asigura o rezemare fara
incovoiere si o rezistenta foarte buna la solicitarile produse de vibratii.
Apa este condusa prin camera spirala 3 apoi printre paletele
statorice fixe 4 (care au rolul de a asigura curentului de apa directia potrivita
la intrarea - fara virtejuri - intre paletele statorice reglabile 5).

inchis e i

Fig. 9.7. Reglarea paletelor directoare: 1 - palete directoare;
2 - coroana fixa; 3 - pivoti; 4 - bare de legatura; 5 - coroana mobila

In aparatul director 5 apa trece prin canale convergente, astfel c&
are loc o destindere partiala si totodata o directionare a curgerii pentru ca
apa iesita din stator sa loveasca paletele de pe rotor sub un unghi as cit mai
mic (figura 9.8). Canalele dintre paletele rotorice au si ele profil de ajutaj
convergent, ceea ce conduce la continuarea destinderii incepute Tn aparatul
director. In rotor energia cinetici a apei este transferat arborelui sub forma
de lucru mecanic disponibil spre a fi utilizat de generatorul electric. Pentru
asigurarea unei exploatari rationale a turbinei la diferite sarcini (deci la
diferite debite de apa) paletele aparatului director 5 se fac reglabile, ca in
schema din fig. 9.7, in care este prezentat aparatul de reglare cunoscut si
sub numele de aparat Fink. Paletele directoare 1 sint plasate pe o carcasa
fixa 2 si se pot roti Tn jurul pivotilor 3. Prin barele 4 paletele sint articulate cu
0 coroana mobild 5 concentrica cu coroana fixa. Printr-un sistem de pirghii
(actionat de un motor hidraulic nefigurat) comandat de regulatorul turbinei se
roteste coroana mobila si aceasta, prin
barele 4, schimba pozitia paletelor
directoare. In acest fel se modifica
sectiunea de trecere prin aparatul
director si deci se regleaza debitul.

Triunghiurile de viteza la intrarea si
la iesirea apei din rotorul unei turbine
Francis sint prezentate in figura 9.8. Se
observa ca intre vitezele tangentiale
exista relatia u1 < uz iar intre vitezele
absolute exista relatia c2 < c1. Pentru a se
evita pierderile de energie prin aparitia
unor virtejuri la iesirea apei din turbina
Fig. 9.8. Triunghiurile de viteze viteza c2 are direciie radiala (az = 90°).

la rotorul turbinei Francis
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Evacuarea apei din turbina se face printr-un canal evazat numit
aspirator in care are loc micsorarea vitezei de curgere a apei, viteza la
iesirea din aspirator fiind cs<cz. Corespunzator micsorarii vitezei are loc o
crestere a presiunii de la p2 < pat la iesirea din rotor pind la presiunea
atmosferica pat, deci prezenta aspiratorului permite marirea artificiala a
diferentei de presiune prelucrate de rotor (uita-te si la subcapitolul 9.8).

Turbinele Francis prezintda numeroase avantaje, intre care se
amintesc urmatoarele:

- prin folosirea camerei spirale cu sectiune descrescatoare curgerea
apei se va face dupa o spirala logaritmica, cu pierderi de energie mici la
intrarea n turbina,

- datorita metodei de reglare cu palete directoare oscilante turbina
se adapteaza prompt la variatii de sarcina si poate lucra bine si la debite
mici de apa,

- randament ridicat (in jur de 90%) pentru o gama larga de puteri.

9.6.3. Turbine elicoidale

Turbinele elicoidale (numite asa din cauza formei paletelor rotorice)
sint masini cu ax vertical si se caracterizeaza prin curgerea axiala a apei
prin rotor. Din punct de vedere functional aceste turbine sint cu reactiune.

9.6.3.1. Turbina elicoidala propriu-zisa

In constructia turbinelor elicoidale se regasesc partile principale
intilnite si la turbina Francis. Pe fig. 9.9, care reprezinta o turbina elicoidala
propriu-zisa, se disting rotorul 1 cu paletele 2 si statorul compus dintr-o
camera spirala 3, paletele statorice fixe 4, aparatul director cu paletele
reglabile 5 si aspiratorul 6.

Intre paletele directoare si paletele de pe rotor existd un spatiu liber
in forma de cot prin care se schimba directia de curgere din radiala in
curgere axiala.

. © Qo 0% ©

Fig. 9.9. Turbina elicoidala propriu-zisa:
1 - rotor; 2 - palete rotorice; 3 - camera spirald; 4 - paletele statorice fixe;
5 - aparat director cu paletele reglabile; 6 - aspirator
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Rotorul este constituit dintr-un bulb in forma de paraboloid de
rotatie, pe care sint fixate un numar mic de palete cu profil de aripa portanta.
Din cauza variatiei mari a vitezei tangentjale de la baza spre virful paletelor,
pentru a se asigura o curgere corecta a apei paletele sint rasucite spre virf.
Ca urmare a formei paletelor apare o crestere a vitezei de curgere pe
extrados si o diferentd de presiune fata de intrados, ceea ce are ca efect
aparitia fortei Rz normala pe viteza curentului nedeformat w- (uita-te si la
subcapitolul 2.5.9.4). Simultan apare si o forta de rezistenta la inaintare Rx.

Rezultanta R a fortelor Rz si Rx se descompune intr-o componenta
axiala Ra si o componenta tangentiala R care invirteste rotorul.

Camera spirala este ingropata in beton, avind adeseori sectiune
trapezoidala, care este mai usor de construit.

Aspiratorul este Tn forma de pipa sau cot.

9.6.3.2. Clasificarea turbinelor elicoidale

Exista patru tipuri de turbine elicoidale, care se deosebesc din punct
de vedere constructiv: turbine elicoidale propriu-zise, turbine Kaplan, turbine
semi-Kaplan si turbine bulb.

Turbinele elicoidale propriu-zise (numite si propeller) se
caracterizeaza prin aceea ca numai paletele directoare sint reglabile.

Turbina Kaplan au atit paletele aparatului director cit si cele ale
rotorului reglabile.

Turbinele semi-Kaplan au numai paletele de pe rotor reglabile.

Turbinele bulb se caracterizeaza printr-o constructie compacta, cu
aparatul director si cu rotorul introduse intr-un tub in care se mai afla un bulb
ce contine generatorul electric.

9.6.3.3. Turbina Kaplan
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Fig. 9.10. Turbina Kaplan: 1 - rotor; 2 - palete rotorice; 3 - camera spirala;
4 - palete statorice fixe; 5 - palete statorice reglabile; 6 - aspirator
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Turbinele Kaplan prelucreaza caderi de apa mici cu debite foarte
mari, construindu-se curent unitati cu puteri pina la 200 MW.

La turbina Kaplan (fig. 9.10) se intilnesc aceleasi elemente
componente principale ca la turbinele elicoidale propriu-zise: rotorul 1 cu
paletele reglabile 2 ce au forma de aripa portanta si statorul, compus din
camera spirala 3, paletele statorice fixe 4, aparatul director cu paletele
reglabile 5 si aspiratorul 6.

Turbinele Kaplan se construiesc cu 3 pina la 6 palete.

Ca si la alte turbine verticale, camera spirala si aspiratorul sint din
metal si fixate intr-un bloc de beton sau sint din beton.

Prin reglarea paletelor statorice si a celor rotorice se urmareste
modificarea sectiunilor de trecere a apei prin turbind, prin aceasta
modificindu-se debitele de apa si unghiurile de intrare si iesire a apei din
rotor. Ca urmare a reglarii turbina functioneaza cu randament apropiat de cel
maxim la toate regimurile de putere.

Reglarea consta in rotirea fiecarei palete statorice si rotorice in jurul
unei axe ce trece prin paleta. Paletele fixe se rotesc cu ajutorul unui aparat
Fink, (ca la turbina Francis) iar cele rotorice cu un mecanism special.

Pentru reglarea paletelor rotorice se poate folosi un mecanism biela-
maniveld, ca in schema din fig. 9.11. Mecanismul este introdus in butucul 1
al rotorului. Pentru realizarea rotirii paleta 2 este continuata cu un arbore 3
care oscileaza in lagarul 4. Pe arbore se afla o manivela 5 articulata cu biela
6, articulata la rindul ei cu tija 7 ce poate fi ridicata sau coborita du un
servomotor hidraulic liniar 8 (cilindru cu piston cu dubla actiune). Tija 7
actioneaza simultan toate paletele.

|IH|H||1|H|

Fig. 9.11.  Mecanismul
pentru reglarea paletelor rotorice:
1 - rotor; 2 - palete rotorice;
3 - arbore; 4 - lagar; 5 - manivela;
6 - biela; 7 - tija; 8 - cilindru
hidraulic

9.6.3.4. Turbina bulb

Agregatul turbina bulb - generator electric (fig. 9.12) are in
constructia sa rotorul 1 cu paletele 2 ce au profil de aripa portanta si un
stator compus din tubul exterior 3, paletele fixe 4, aparatul director cu palete
reglabile 5, paletele fixe 6, aspiratorul 7 si bulbul 8.

Paletele fixe 4 au rolul de suporti radiali pentru sustinerea bulbului.
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La iesirea dintre paletele rotorice apa iese pe o directie diferita de
cea axiald. In canalele dintre paletele fixe 6 curentul este rotit, astfel incit in
aspirator apa sa intre pe directie axiala. Schimbarea dirijata a directiei de
curgere are ca efect micsorarea pierderilor hidraulice.

Bulbul 8 este o camera etansa alungita aflata in interiorul tubului 3,
camera in care intrd arborele 8 al turbinei si in care se afla generatorul
electric 9. Arborele se sprijina pe lagarele 10 aflate de asemenea in
interiorul bulbului. Bulbul este prevazut cu un put vertical de acces 11 prin
care trec cablurile electrice.
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Fig. 9.12. Turbina bulb:
1 - rotor; 2 - palete rotorice; 3 - tub exterior; 4 - palete statorice - suport;
5 - aparat director cu palete reglabile; 6 - palete statorice in aval de rotor;
7 - aspirator; 8 - arbore; 9 - generator electric; 10 - lagare; 11 - put de acces

9.7. Aspiratorul turbinelor hidraulice

La turbinele hidraulice Francis si la turbinele elicoidale evacuarea
apei iesite din rotor spre canalul de fuga se face printr-un aspirator. Acesta
este un tub cu sectiune crescatoare, avind un unghi de evazare de 2° ... 8°.

In practica se folosesc doua tipuri de aspiratoare: aspiratorul drept
(fig. 9.13-a, Intilnit la turbinele Francis) si aspiratorul cu cot, In forma de pipa
(fig. 9.13-b, folosit la turbinele elicoidale montate in centrale-baraj).

r h,

Fig. 9.13. Aspiratoare pentru turbine hidraulice: a - drept; b - cotit (pipa)
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Aspiratorul unei turbine hidraulice conduce apa spre canalul de fuga,
asigurind continuitatea curentului, creaza conditii pentru ridicarea turbinei
deasupra nivelului apei (evitind inundarea salii masinilor) si transforma o
mare parte a energiei cinetice cu care apa paraseste turbina in energie
potentiala de presiune.

Transformarea energiei cinetica in energie potentiala de presiune se
realizeazéa datorita formei de difuzor a aspiratorului. Intrucit la suprafata apei
din canalul de fuga se afla presiunea atmosferica, la iesirea din rotor
presiunea trebuie sa fie mai mica decit cea atmosferica. Pe aceasta cale se
mareste artificial diferenta de presiune prelucrata in turbina, efectul fiind o
crestere a randamentului.

Din punct de vedere matematic actiunea aspiratorului se obtine din
ecuatia de conservare a energiei scrisa sub forma Bernoulli (forma
mecanica) intre iesirea 2 din rotor si sectiunea 3 de iesire din aspirator.
Neglijind pierderile de energie prin frecari, ecuatia lui Bernoulli se scrie

2 2

P2 G2 Ps . C3
hy +—=+-—%=ghg+—=+—=> 9.12
ghy o 2 ghs o 2 ( )

in care hz si hs sint cotele sectiunilor respective.
Pe fig. 9.13 observa ca

P3 =Pat +Pg(hg —h3). (9-13)
Introducind (9.13) in (9.12) si prelucrind se obtine
c-ch
Pat—P2=Pg(h2—h4)+PT- (9.14)

Cum cei doi termeni din membrul drept sint pozitivi, p2 < pat .

Presiunea p2 la iesirea din rotor nu trebuie sa scada sub presiunea
de saturafie (de fierbere) ps corespunzatoare temperaturii la care se afla
apa. Daca aceasta conditie nu este respectata apare cavitatia, fenomen
complex de formare si de distrugere de bule de gaz si de vapori, fenomen
care conduce la corodare mecanica si chimica a metalului paletelor si
rotorului. Pentru evitarea cavitatiei inaltimea aspiratorului se limiteaza la

2 .2
hy—hy < Pat=Ps C2-C3 (9.15)
P9 29
In practica inaltimea aspiratorului se limiteaza la4 ... 5m.

9.8. Centrale hidroelectrice reprezentative din Romania
In conditiile hidrografice din tara noastré s-au construit si sint in exploatare
toate tipurile constructive de turbine.

O hidrocentrala reprezentativa cu turbine Pelton este cea de pe riul
Lotru, de la Ciunget. Ea este echipata cu trei turbine Pelton de 170 MW
fiecare. Diferenta de nivel intre baraj si centrald este de 808 m. Centrala
este subterana, fiind amplasata intr-o cavitate sapata in roca muntelui, la
140 de metri sub albia riului. Datorita inaltimii de cadere mari presiunea din
conductele fortate depaseste 80 bar. O particularitate interesanta a
amenajarii hidroenergetice de pe Lotru este aceea ca pentru asigurarea
nivelului de acumulare (deoarece debitul Lotrului este insuficient) au fost
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captate si alte cursuri de apa secundare, in total construindu-se 86 de
baraje. Unele captari secundare sint sub nivelul lacului de acumulare
principal, apa acestora fiind pompata in lac la ore cind consumul de energie
electrica este redus. Solutia este rentabila deoarece apa, cazind de la 808
metri, produce de trei ori mai multd energie decit s-a consumat pentru
pompare. Daca apa nu ar fi pompata in lac ar curge in mod natural si s-ar
pierde intreaga energie potentiala a acesteia. Alte hidrocentrale cu turbine
Pelton sint Sadu V, Dobresti, Moroieni si Valiug.

O centrala reprezentativa cu turbine Francis este cea de la Stejaru,
cu barajul la lIzvorul Muntelui, lingad Bicaz. Aici sint montate doua turbine de
cite 50 MW si patru de cite 27,5 MW, in total puterea instalata fiind de 210
MW. Turbinele (fabricate in Cehoslovacia) prelucreaza o cadere de 105 m.

O centrala reprezentativa cu turbine Kaplan este pe Dunare, la
Portile de Fier |. Hidrocentrala este impartita in centrala de pe malul
romanesc s$i cea de pe malul sirbesc. Hidrocentrala roméaneasca are sase
turbine Kaplan de 178 MW fiecare (trei construite la Resita si trei importate
din URSS). Turbinele prelucreaza o cadere nominala de 34 m.

Prin retehnologizarea inceputa in 1997 cu participarea firmei
SULZER HYDRO Ltd. (Elvetia) puterea unei turbine a crescut la 194 MW.

Alte hidrocentrale cu turbine Kaplan sint si hidrocentralele de pe
Bistrita, Tn aval de Bicaz.

Turbine bulb sint folosite in unele hidrocentrale de pe Olt (Slatina
aval - 20 de grupuri) si la Portile de Fier Il (8 grupuri) [9.7]. O turbina bulb de
tipul celor de la Slatina a fost fabricata la Combinatul de Utilaj Greu din lasi
si produce o putere nominala de 14 MW la 125 rot/min prelucrind un debit
de 125 m3/s cu o cadere de calcul de 12,8 m. Masina este reversibila, fiind
capabila sa lucreze si ca pompa de mare capacitate in sistemele de irigatii.
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10 POMPE

10.1. Introducere. Definitii

Pompele sint masini de fortd generatoare care transforma energia
mecanica primita de la un motor in energie hidraulica prin interactiunea
dintre un corp solid (piston sau rotor) si un lichid.

Energia totala a lichidului pompat are trei componente si, pentru 1
kg de lichid, se scrie sub forma:

c? p
e=—+—+gh, (10.1)
2 p
in care c?/2 este energia cinetica, p/p este energia potentiala de presiune,
(gh) este energia potentiala gravitationala, ¢ este viteza lichidului, p este
presiunea statica, p este densitatea lichidului iar h este inal{imea la care se
afla lichidul fata de un nivel de referinta ales.

In utilizérile practice una sau alta din componentele energiei
hidraulice a lichidului pompat este preponderenta:

- energia hidraulica cinetica, atunci cind lichidul trebuie impins cu
mare viteza (la stins incendii etc.);

- energia hidraulica potentiald de presiune, atunci cind se impune ca
lichidul sa aiba presiuni mari (la alimentarea cazanelor de abur, In actionari
hidraulice etc.);

- energia hidraulica potentiala gravitationald, atunci cind lichidul este
ridicat la Tnaltimi mari (in sisteme de irigatii situate pe terase aflate deasupra
nivelului apei etc.).

Dupa natura lichidului pompat se disting pompe pentru vehicularea
apei si pompe pentru alte lichide (produse petroliere, diverse solutii din
industria chimica etc.).

. e radiale
Pompe |e centrifuge .
. X e diagonale
dinamice — -
e elicoidale (axiale)
e cu piston
e alternative e cu pistonase
e Cu membrana
- ® Cu angrenare exterioara
Pompe e cu roti dintate 9 - —
X e cu angrenare interioara
volumice
. e cu surub
e rotative -
e cu palete culisante
e cu inel de lichid
e cu role
e de apa

Pompe cu jet|e de abur
e de aer comprimat
Fig. 10.1 Clasificarea pompelor
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O clasificare simplificata distinge pompe dinamice (centrifuge si
axiale), pompe cu piston si pompe speciale (grupa in care se incadreaza
toate celelalte constructii de pompe: cu membrana, cu role etc.).

In pompele dinamice transformarea energeticad se realizeaza in
doua faze: in rotor lichidul primeste energie si isi mareste presiunea si viteza
iar in stator, prin micsorarea vitezei, isi mareste in continuare presiunea. in
pompele centrifuge circulatia lichidului se realizeaza sub actiunea fortelor
centrifuge iar in pompele axiale circulatia se realizeaza datorita diferentelor
de presiune care apar pe fetele paletelor.

Pompele volumice realizeaza cresterea de presiune intr-o camera
de pompare, prin variatia volumului camerei. Pompele volumice se
caracterizeaza prin prezenta unor organe de inchidere (supape, clapete,
bile, dintii rotilor dintate, pistoane-sertar etc.) care, in timpul functionarii,
deschid si inchid comunicatia camerei de pompare cu conductele de
alimentare si refulare.

10.2. Pompa centrifuga

10.2.1. Constructia si functionarea pompei centrifuge

Constructia pompei centrifuge cu o treapta aminteste de constructia
treptei de compresor centrifug.

Fig. 10.2. Pompa centrifugd monoetajata:
1 - disc de baza; 2 - arbore; 3 - palete rotorice; 4 - disc acoperitor;
5 - difuzor; 6 - palete fixe; 7 - camera spirala; 8 - capace laterale;
9 - etansari; 10 - lagare; 11 - racord de aspiratie; 12 - racord de refulare

Organul activ al pompei este rotorul, ce este alcatuit din discul de
baza 1 fixat pe arborele 2 si prevazut cu paletele 3 curbate inapoi (fata de
sensul de rotatie) sau drepte. Paletele sint mai late in zona de intrare a
lichidului (la diametru mic) si mai inguste in zona de iesire a lichidului (la
diametru mare). Canalele dintre palete sint acoperite lateral cu discul profilat
4. Tn jurul rotorului se afld un spatiu inelar 5 prevédzut (sau nu) cu paletele
fixe 6, care formeaza difuzorul pompei. Camera spirala 7 colecteaza lichidul
iesit din difuzor si 1l conduce spre iesirea din pompa. Rotorul este inchis
lateral cu doua capace 8. Locurile prin care arborele iese din carcasa sint
prevazute cu etangarile 9. Arborele se roteste in lagarele 10. Intrarea apei in
pompa este axiala si se face prin racordul de aspiratie 11, iar refularea se
face prin racordul 12.
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Pompele centrifuge se monteaza astfel ca rotorul sa fie sub nivelul
de la care se face aspiratia, ceea ce asigura umplerea sa naturala cu lichid.
Cind aceasta conditie nu se poate indeplini, inainte de pornirea motorului de
antrenare carcasa pompei si conducta de aspiratie se umplu cu lichid printr-
0 gaura speciala din carcasa. La invirtirea rotorului fortele centrifuge
deplaseaza lichidul spre exterior. Astfel presiunea la intrare in rotor devine
mai mica decit cea din conducta de aspiratie, ceea ce permite intrarea
lichidului in pompa.

In rotor lichidul primeste energie de la motorul de antrenare,
marindu-si presiunea statici si viteza de curgere. In difuzor si in camera
spirala secfiunile prin care trece lichidul sint crescatoare, astfel ca viteza de
curgere se micsoreaza, energia cinetica transformindu-se in energie
potentiala de presiune (adica presiunea statica se mareste).

10.2.2. inaltimea de pompare. Randamentul hidraulic

Principala marime ce caracterizeazd pompele centrifuge este
energia pe care pompa o transmite lichidului. Aceastd marime este numita
sarcina pompei sau inaltimea de pompare.

La studiul compresoarelor centrifuge - masini similare pompelor
centrifuge - (in subcapitolul 5.3.1.4) a fost calculata energia transmisa
fluidului si a fost exprimata sub forma cresterii totale de presiune:

Ap =p(uzcycos(ay)—uscqcos(ay)) =

c3-c? ) u3 —u? ) w? — w3 . (4.35)
2 2 2

in care p este densitatea fluidului, u este viteza tangentiala a rotorului, w si ¢
sint viteza relativa si viteza absoluta a fluidului, a este unghiul dintre viteza
tangentiala si viteza absoluta iar indicii 1 si 2 se refera la sectiunile de intrare
si de iegire din rotor.

Impértind relatiile (4.35) prin produsul (p g), marime care pentru un
lichid este constanta, se obtin relatiile:

=p

Ap 1
Hi = —— = —(uz c; cos(az)—uqcqcos(ay)) =
P9 9 (10.2)
1(c3-c? u3-u? w?-w3 '
=— + +
gl 2 2 2

in care Ht este indl{imea unei coloane de lichid care exercita la baza sa o
presiune echivalenta cu cresterea de presiune realizatda de pompa. Marimea
H: reprezinta sarcina pompei sau inal{imea de pompare.

Relatia (10.2) este cunoscuta ca ecuatia fundamentala a pompelor
dinamice.

Considerind pierderile de energie prin frecarile ce Tnsotesc trecerea
lichidului prin pompa si exprimindu-le prin fractiunea Hp din indl{imea totala
de pompare se obtine Tnaltimea reala de pompare H sub forma:

H = Ht - Hp. (10.3)
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Raportul
Nh =H/Hr =1-H, /H (10.4)

reprezinta randamentul hidraulic al pompei centrifuge.

Randamentul hidraulic al pompelor centrifuge are valori cuprinse
intre 0,5 ... 0,8 , valorile mai mari intilnindu-se la pompele cu difuzor paletat
si la pompele multietajate. Valoarea randamentului depinde si de forma
paletelor, find mai mare la pompele centrifuge care au paletele rotorice
curbate inapoi.

Deoarece la majoritatea pompelor centrifuge intrarea lichidului in
canalele dintre paletele rotorice se face radial (cu a1 = 90°), inaltimea reala
de pompare se exprima prin relatia:

H =%nh Uy Co COs(ay). (10.5)

Ultima relatie arata ca inalfimea reala de pompare creste cu viteza
tangentiald u2 = w rz2, adica cu diametrul rotorului si cu viteza unghiulara
(sau turatia). Pentru a realiza indl{imi de pompare mari pompele centrifuge
trebuie sa aiba diametre mari (ceea ce inseamna cresterea gabaritului si
greutatii) sau turatii mari (la care poate sa apara cavitatia - fenomen ce
consta in formarea de bule de gaze si vapori de lichid care deranjeaza
functionarea si provoaca coroziunea mecanica a paletelor). Ca urmare,
pompele cu un singur rotor (monoetajate) realizeaza inaltimi de pompare
limitate (in mod obisnuit, mai mici de 50 m). Pentru a se ob{ine naltimi de
pompare mai mari se folosesc pompe cu mai multe rotoare (multietajate) in
care lichidul trece, pe rind, dintr-un rotor in altul.

10.2.3. Debitul pompei centrifuge
Debitul volumic teoretic al pompelor centrifuge se calculeaza cu:

Vi =Asc, =1dy by cpsin(ay) (10.6)
in care Az este aria sectiunii (cilindrice) de iesire din rotor, c: este viteza
radiala a lichidului la iesirea din rotor (normala pe sectiunea de iesire), d2
este diametrul exterior al rotorului, b2 este latimea rotorului la extremitatea
exterioara.

Debitul masic se calculeaza cu relatia:
my =p V. (10.7)
O parte Vp din debitul teoretic se pierde prin neetanseitatile dintre
rotor si carcasa, astfel ca debitul real este:
V=V-V,. (10.8)
Raportul

Ny =V/Vy =1-V, 1V, (10.9)
se numeste randament volumetric al pompei centrifuge si are valori cu atit
mai apropiate de 1 cu cit pompele sint mai mari.
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10.3. Pompa axiala

Pompele axiale sint caracterizare de debite foarte mari
(1 ... 5 m¥s) si de naltimi de pompare mici (5 ... 10 m). Se utilizeaza in
sistemele de irigatii sau de desecari.

| I/_ Fig. 10.3. Pomp4 axiala:
I 1 - arbore; 2 - butuc; 3 - palete

rotorice; 4 - carcasa; 5 - palete fixe
/ 71 anterotorice; 6 - difuzor cu palete;

1

|
b :r ‘/-/ . 7 - lagar
|

O pompa axiala are ca parti
mobile un arbore vertical 1
terminat cu un butuc 2 in forma de
paraboloid de rotatie, pe care se

EaN | ' \\ afla paletele 3 cu profil de aripa
portanta. Rotorul este plasat intr-o
97— | f ] ] carcasd cilindrica 4. Inaintea
g —F— rotorului se afla paletele fixe 5, iar
dupa rotor se afla difuzorul cu

1 | f palete 6. Paletele difuzorului 6

I ! sustin un lagar radial 7 care ghi-
deazd arborele in plan vertical. in unele constructii de pompe axiale lagarul
ce ghideaza arborele pe verticala este sustinut de paletele anterotorice.

Lagarul de ghidare lucreaza sub apa si este solicitat putin, fiind

construit din cauciuc dur si uns cu apa. Imediat dupa difuzor carcasa pompei
face un cot, pentru a permite iesirea arborelui pompei si amplasarea
motorului de antrenare. Paletele rotorice pot fi fixe sau reglabile, situatie in
care sint rotite cu ajutorul unui mecanism aflat in interiorul butucului.

/

10.4. Pompa cu piston

10.4.1. Constructia pompei cu piston

O pompa cu piston este compusa din cilindrul 1, pistonul 2, supapa
de aspiratie 3 si cea de refulare 4, mecanismul de antrenare (nefigurat),
conducta de aspiratie 5 si cea de refulare 6. Supapele pompei sint
automate, adica se deschid si se Inchid sub actiunea fortelor de presiune de
pe cele doua fete supapei.

10.4.2. Functionarea pompei cu piston. Sarcina pompei

In cursa pistonului de la p.m.i. spre p.m.e. are loc admisiunea
lichidului Tn cilindru. In cursa inversa are loc refularea lichidului (pomparea).

Cu notatiile din fig. 10.4-b energia masica a lichidului n sectiunea de
intrare in pompa este data de relatia

e, =ghy +ps/p+C2/2. (10.10)
Energia masica a lichidului in sectiunea de iesire din pompa este
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er:ghr+pr/p+c,.2/2, (10.11)
in care indicele r inseamna refulare.
Presiunile din relatile (10.10) si (10.11) sint, evident, presiuni
absolute si se calculeazd dupa indicatile vacuummetrului V si a
manometrului M cu relatjile:

Pa =Pat =Py $i Pr =Pm +Pat -

e

—— |/

Fig. 10.4. Pompa cu piston: a - schema constructiva; b - schema
pentru calculul sarcinii pompei; 1 - cilindru; 2 - piston; 3 si 4 - supape de
aspiratie si de refulare; 5 si 6 - conducte de aspiratie si de refulare; 7 - filtru;
M - manometru; V - vacuummetru

Energia masica efectiva transmisa lichidului in pompa este:

2 2
r —Ca

2
Impértind ultima relatie prin (g) se obtine sarcina H a pompei
exprimata ca Tnaltime de pompare:

er—ea:g(hr—ha)+pr;pa+c (10.12)

2 2
_8r—€4 :hr_ha+pr_pa +&r —Ca

P9 29

(10.13)

10.4.3. Debitul pompei cu piston. Randamentul volumetric
Pompa cu piston functioneaza dupa un ciclu format dintr-o cursa de
aspiratie si o cursa de refulare. Ca urmare, debitul volumic teoretic mediu al
pompei se calculeaza cu relatia
) 2
v, =%s ne (10.14)
in care D este diametrul cilindrului, S este cursa totala a pistonului iar nc este
frecventa ciclica de functionare (numarul de cicluri de pompare efectuate in
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unitatea de timp). Pentru majoritatea pompelor cu piston (la care pistonul
este deplasat de un mecanism biela-manivela antrenat de un electromotor)
nc = n/60, n fiind turatia motorului (exprimata in rot/min).

O pompa cu piston debiteaza discontinuu, numai in cursa de
refulare. In timpul refularii debitul volumic variaza dupa legea
mD?

4
in care vp este viteza pistonului.

Mecanismul de antrenare al pompei este la fel cu mecanismul biela-
manivela de la motoarele cu ardere interna (fig. 5.23), dar, deoarece efectul
util (pomparea) se produce in cursa pistonului intre p.m.e. si p.m.i., la
determinarea pozitiei curente a pistonului s-a luat ca origine centrul de
rotatie O al arborelui cotit. Prin derivarea cursei pentru viteza se obtine tot
expresia stabilita Tn subcapitolul 5.10:

V(t) = Vp (10.15)

Vp = rw[sina+%sin(2 a)} , (5.34)

in care r este raza manivelei arborelui cotit, | este lungimea bielei, A = r / |
este un raport geometric caracteristic, a este unghiul de rotatie al arborelui
cotit, iar w este viteza unghiulara a arborelui cotit.

Reprezentarea grafica a variatiei debitului in timpul refularii este
prezentata pe fig. 10.5-a.

Debitul volumic mediu real V, este mai mic decit debitul calculat cu

relatia (10.14) ca urmare a pierderilor de lichid prin neetanseitati, din cauza
gazelor dizolvate in lichid etc., ceea ce conduce la notiunea de randament
volumic al pompei cu piston, marime definita prin relatia:
Ny =V / V. (10.16)
Randamentul hidraulic al pompelor cu piston are valori de
0,85 ... 0,99, valorile mari intilnindu-se la pompe mari si bine construite, iar
valorile mici fiind caracteristice pompelor mici si uzate.

10.4.4. Uniformizarea debitului pompei cu piston

Exista citeva solutii constructive pentru uniformizarea debitului
pompelor cu piston:

e |legarea in paralel a mai multor sectiuni de pompa, care debiteaza
cu un decalaj (in timp) ales convenabil (fig. 10.5);

e folosirea pompelor cu piston cu dubla actiune si a pompelor
diferentiale cu piston (fig. 10.6);

e folosirea acumulatoarelor pneumatice (fig. 10.7).

Pompele cu doua sectiuni de pompare (cu doi cilindri) se
construiesc cu un arbore cu doua coturi decalate la 180° (fig. 10.5 - b), astfel
ca in timp ce un cilindru debiteaza, celalalt aspira. Pompa cu trei cilindri are
un arbore cu trei coturi decalate intre ele cu cite 120°, procesele de
pompare desfasurindu-se cu o suprapunere pe 60°, ceea ce imbunatateste
uniformizarea debitului (fig. 10.5 -c).



Fig. 10.5. Debitul pompei cu piston:
a - cu un cilindru; b - cu doi cilindri; ¢ - cu trei cilindri
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Fig. 10.6. Pompa cu piston cu dublu efect (a) si pompa diferentiala
cu piston (b): 1 si 2 - camere de pompare; 3 - supape de aspiraiie;
4 si 5 - supape de refulare

O pompa cu piston cu dublu efect (fig. 10.6 - a) are ambele fete ale
pistonului active, fiecare fata lucrind intr-o camera de pompare proprie,
prevazuta cu supapele necesare. Se observa cele doua sectiuni de pompare
lucreaza alternativ. Camera 2 (prin care trece tija pistonului) are volumul
activ mai mic decit volumul camerei principale.

La pompa diferentiala cu piston (fig. 10.6 -b) Tn cursa de pompare
din camera 1 volumul camerei 2 creste cu diferenta dintre volumul eliberat
de piston si volumul ocupat de tija pistonului. Ca urmare, o parte din lichidul
refulat prin supapa 4 ocupa acest spatiu (este refinut in camera 2) si doar
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restul lichidului trece prin supapa 5 in conducta de refulare. Tn timpul cursei
de aspiratie din camera 1 pistonul pompeaza lichidului din camera 2.

Se observa ca efectul de uniformizare a debitului realizat de pompa
cu piston cu dublu efect si de pompa diferentiala cu piston este asemanator

cu cel al pompei cu doi cilindri.
MY N

n yATl wt
®

Fig. 10.7. Pompa cu piston cu
acumulator hidropneumatic: a - schema
constructiva; b - uniformizarea debitului;

1 - pompa; 2 - camera cu gaz

O alta solutie pentru uniformizarea debitului pompei cu piston consta
in folosirea unei camere pneumatice (cunoscuta si sub numele de
acumulator hidropneumatic), conform cu schema din fig. 10.7. Cind se
pompeaza apa in camera pneumatica se afla aer, iar cind se pompeaza
produse inflamabile (ulei etc.) in camera pneumatica se introduce azot.
Camera pneumaticd se monteaza in paralel cu conducta de refulare. Tn
cursa de debitare a pompei o parte din debitul de lichid intra in camera
pneumatica si actioneaza ca un piston, marind presiunea gazului din
camerad, iar restul debitului merge la refulare. Tn timpul cursei de aspiratie a
pistonului gazul se destinde si, asemenea unui piston, impinge lichidul din
camera pneumatica Tn conducta de refulare, realizind uniformizarea
debitului.

Acumulatoarele pneumatice cu azot se folosesc in schemele de
actionari hidrostatice ale preselor, pentru a mari debitul de ulei necesar
umplerii motoarelor hidraulice liniare (cilindri hidraulici, cind acumulatorul
debiteaza in paralel cu pompa hidraulica, indiferent de tipul constructiv al
acesteia).

10.5. Pompa cu pistonase axiale

Pompa cu pistonase axiale realizeaza presiuni mari (pina la 35
MPa) la debite de lichid relativ mici (de 0,005...0,500 m3/min). Se folosesc in
actionari hidraulice, la alimentarea turbomotoarelor cu kerosen etc.

O pompa cu pistonase axiale are mai multe pistonase 1 dispuse in
blocul cilindrilor 2 (bloc ce reprezinta rotorul pompei), o placa inclinata 3, fixa
sau cu pozitie unghiulara reglabila si un distribuitor de lichid fix 4, prevazut
cu un canal pentru aspiratie A si cu un canal de refulare R. Rotorul pompei
este antrenat, prin arborele 5, de un motor. Pistonasele sint mentinute
permanent in contact cu placa inclinata prin intermediul arcurilor 6.
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Fig. 10.8. Pompa cu pistonase axiale: 1 - pistonase; 2 - rotor; 3 -
placa inclinata; 4 - distribuitor; 5 - arbore; 6 - arc; A - canal de aspiratie; R -
canal de refulare

La o rotatie completd a rotorului 2 fiecare pistonas efectueaza o
cursa de admisiune sub actiunea arcurilor 6 si o cursa de refulare sub
actiunea placii inclinate. Lungimea S a cursei pistonaselor este data de
pozitia placii inclinate 3, deci de unghiul a facut de placa cu directia
verticald. Tn timpul unei cursei de admisiune, cind un pistonas iese din rotor,
cilindrul sau se afla in comunicatie cu canalul de aspiratie A din distribuitorul
4, iar in cursa de refulare cilindrul respectiv se afla in comunicatie cu canalul
de refulare R.

In timpul unei rotatii complete fiecare pistonas pompeaza volumul:

V —"dzs—"dzot (o) (10.17)
L 4 Y9 '
in care d este diametrul unui pistonas, D este diametrul de asezare a
pistonaselor, iar S = D tg(a) este cursa unui pistonas.
O pompa cu z pistonase si cu turatia n furnizeaza debitul:

) 2
V = ZV1 L = ZL nd
60 60 4
Ca toate pompele cu piston si aceasta pompa da un debit pulsator,

cu atit mai uniform cu cit z este mai mare.

Dtg(a) (10.18)

10.6. Pompa cu pistonase radiale

Pompele cu pistonase radiale realizeaza presiuni mari (pina la
20 MPa) la debite de 0,02...1 m3/min si sint folosite in actionari hidraulice.

Aceasta pompa are mai multe pistonase 1 dispuse radial in cilindri
prelucrati intr-un rotor de forma cilindrica 2. Rotorul este plasat excentric fata
de statorul 3 ce are tot forma cilindrica. In centrul rotorului se afl& un alezaj
cilindric impartit de o placa fixa 4 in doua camere ce comunica una cu
canalul A de aspiratie iar cealalta cu canalul R de refulare. Canalele de
aspiratie si de refulare se afla pe unul din capacele laterale ale pompei. La o
rotatie camerele de pompare ,a” comunica, prin intermediul canalelor
inguste 5, cu camerele de aspiratie si de refulare.
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2 1 Fig. 10.9. Pompa cu pistonase
H‘ radiale: 1 - pistonase; 2 - rotor;
3 - stator; 4 - placa fixa; a - camera
[ % \S de pompare; A - canal de aspiratie;
: ' R - canal de refulare
= =

, La finvirtirea rotorului, sub

- actiunea fortelor centrifuge, pisto-

2 : a hasele se afla permanent in contact

A 4 ////// ' \\\\ cu suprafata interioara a statorului.

r  Cind rotatia se face in sensul acelor

de ceas (pentru pompa din fig. 10.9)

pistonasele aflate Tn stinga liniei centrelor executa cursa de admisiune iar
cele din dreapta efectueaza pomparea.

Intr-o rotatie completa un pistonas pompeaz& volumul

Vi=——S=—"2¢ (10.19)

in care d este diametrul unui pistonas iar S = 2e este cursa acestuia.
O pompa cu z pistonase functionind cu turatia n furnizeaza debitul
teoretic
2
Voviz 2T (10.20)
60 120
Ca toate pompele cu piston, si aceste pompe dau debite ondulatorii.

10.7. Pompa cu membrana
Fig. 10.10. Pompa cu membrana:
1 - camera de pompare; 2 - membrana;
3 - supapa de aspiratie; 4 - supapa de
refulare; 5 - tija de actionare

Pompele cu membrana (diafragma)

sint foarte simple si se folosesc cu rezultate

bune acolo unde nu se cer inal{imi de

% pompare mari: Tn constructii hidrotehnice, n

industria carbunelui etc. Foarte cunoscute

sint pompele cu membrana folosite la alimentarea motoarelor cu aprindere
prin scinteie.

In principiu, 0 pompa cu membran& este compusa dintr-o camera de
pompare 1 inchisa cu o membrana elastica 2 si prevazuta cu o supapa de
aspiratie 3 si cu o supapa de refulare 4. Deformarea membranei se face cu
o tija 5 actionata de un sistem mecanic (un excentric montat pe un arbore,
un electromagnet, un mecanism biela - manivela etc.).

Deformarea membranei in sensul maririi volumului camerei de
pompare produce aspirarea lichidului prin supapa de aspiratie iar
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deformarea membranei in sensul micsorarii volumului produce refularea
lichidului prin supapa respectiva.

Observatie. Dupa schema din fig. 10.10 se construiesc si
compresoare cu membrand, care au avantajul de a nu introduce ulei din
sistemul de ungere Tn gazul comprimat.

10.8. Pompa cu clapete

Fig. 10.11. Pompa cu clapete:
1 - carcasa; 2 - palete plane; 3 - ax;
4 - manetad; 5 si 6 - supape de
admisiune; 7 si 8 - supape de refulare;
A si B - camere de pompare

in general, pompele cu clapete
sint actionate manual si se folosesc
pentru transvazarea unor cantitati mici
de fluide: ulei, petrol lampant etc.

Pompa cu clapete (fig. 10.11) are
un stator (o carcasa) cilindric 1 in care
oscileaza organul activ - paletele plane
2 montate pe un ax central 3.

Actionarea pompei se face cu maneta exterioara 4 fixata pe axul 3.
Maneta se deplaseazd cu 45° in stinga si in dreapta axei verticale. in
constructia pompei se mai gasesc doua clapete de aspiratie 5 si 6 plasate
pe stator si doua clapete de refulare 7 si 8 fixate pe palete.

La rotirea manetei in sensul acelor de ceas clapetele 6 si 7 se inchid
iar clapetele 5 si 8 se deschid, lichidul fiind aspirat Tn camera A, al carei
volum creste, si refulat din camera B, al carei volum scade. La rotirea mane-
tei in sens trigonometric se inchid supapele 5 si 8 si se deschid supapele 6
si 7, lichidul fiind aspirat in camera B si fiind refulat din camera A.

10.9. Pompa cu roti dintate

Fig. 10.12. Pompa cu roti
dintate: 1 - roata conducatoare;
2 - roata condusa; 3 - carcasa; 4 si 5
- camere de aspiratie si de refulare

Pompele cu rofi dintate se
folosesc in instalatiile de ungere ale
motoarelor cu ardere interna, in
instalatii de actionari hidraulice ale
maginilor unelte si ale unor masini
agricole, la transvazarea unor
produse petroliere etc.
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Pompele cu roti dintate realizeaza debite intre 0,003 ... 0,200 m3/min
si presiuni pina la 20 MPa.

O pompa cu roti dintate cu angrenare exterioara este constituita din
rotile dintate 1 si 2 montate in carcasa 3, care este profilata corespunzator si
prevazuta cu orificii de aspiratie si de refulare. Una din rotile dintate, de
exemplu roata 1, este antrenata de un motor, iar roata a doua este condusa
de prima. Sensurile de rotatie sint cele de pe fig. 10.12.

In timpul functionarii pompei, in partea de sub linia 0102 a centrelor
rotilor, din{ii unei rofi ies din golurile dintre dintii celeilalte roti, creind o
depresiune in camera de aspiratie 4 (deoarece miscarea dintilor ce ies din
angrenare este asemanatoare cu miscarea unui piston intr-un corp de
pompa in timp ce efectueaza cursa de aspiratie). Deasupra liniei 0102 a
centrelor dintii unei roti intra in angrenare cu dintji celeilalte rofi, astfel ca
spatiul ocupat de lichid se micsoreaza, ceea ce are ca efect cresterea
presiunii. Asadar, lichidul este aspirat in camera 4, este transportat in
golurile formate intre dinti si peretele pompei pina in camera 5 in care fisi
mareste presiunea si de unde este refulat.

Pentru estimarea debitului volumic se face ipoteza ca in timpul unei
rotatii complete fiecare dinte executd o actiune de pompare, volumul de
lichid impins fiind egal cu volumul unui gol dintre doi dinti si ca aria laterala a
unui dinte este egald cu aria laterald a unui gol. in aceste conditii debitul
volumic se calculeaza cu relatia:

V=2zAb L (10.21)
60
in care 2z este numarul de dinti ai celor doua roti, A este sectiunea
transversala a unui gol, b este latimea rofii, iar n este turatia pompei (in
rot/min).
Debitul real este mai mic decit cel estimat prin relatia precedenta
datorita pierderilor prin neetanseitati si se calculeaza cu relatia
V. =n,V, (10.22)
in care nv este randamentul volumic si are valori in intervalul 0,7 ... 0,95.
Randamentul global al pompei se refera la transformarea energiei

mecanice in energie hidraulica si deci considera toate pierderile, avind valori
inintervalul 0,6 ... 0,7.
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