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Rezumat

Lucrarea prezinta ansamblul rezultatelor cercetarilor desfagurate de autoare, referitoare la :
” Analiza generarii de entropie si evaluarea performantelor ciclului ireversibil Carnot;

@Aplicarea Metodei Directe, Metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite (TDFF),
Metodei Izoterme a lui Schmidt si a modelului adiabat al lui Finkelstein, in studiul masinilor
Stirling — motoare §i masini ce funciioneazd dupa cicluri inversate (receptoare), si
confruntarea rezultatelor analitice cu cele experimentale.

Prima parte a tezei cuprinde studiul ciclului ireversibil Carnot, direct si inversat, tinand cont
de viteza finitd a proceselor. Studiul este bazat pe o noud metoda de optimizare a proceselor si

viteza finitd, mai cu seama, pierderile de presiune datorate (1) laminarii (2) vitezei finite a pistonului
(3) frecarilor interne si mecanice (4) ireversibilitatea datoratd pierderilor de caldura.

procesele ce se desfagoard cu viteza finitd, iar aplicarea acesteia conduce direct si pe cale analitica la
expresia randamentului sau a coeficientului de performantd si a generarii de entropie in funcgie de
viteza finita a proceselor si a altor parametri geometrici si functionali ai maginii.

Cea de a doua parte a tezei prezinta aplicarea modelelor de analiza termodinamica (Metoda
Directa, Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizica Finitd, modelul izoterm al lui Schmidt si
modelul adiabat al lui Fikelstein) in studiul masinilor Stirling —motoare §i receptoare, si confruntarea
rezultatelor analitice cu cele experimentale. Aceste trei modele de analizd termodinamicd au fost

Stirling tip [, caracterizatd printr-un aranjament al pistonului motor, cel motor si al schimbatoarelor

de caldurd intr-un singur cilindru. Dispozitivul experimental analizat poate functiona dupa un ciclu
direct sau inversat (motor sau receptor) intre doud surse de cadldura aflate la temperatura constanta.
Analiza proceselor de transfer de caldura si de curgere a gazului de lucru, ce au loc in motorul

Stirling tip o, cu care este echipat micro-cogeneratorul analizat, este efectuatd utilizdnd un model
adiabatic monodimensional. Aceastd analiza este caracterizata de divizarea motorului in cinci volume
de control, carora li se aplica ecuatiile gazelor perfecte si ecuaiile conservarii masei si energiei.
Unitatea de micro-cogenerare utilizeazd un motor Stirling cu combustie externd a gazului natural.
Motorul utilizat este un motor Stirling cu patru pistoane dublu-efect. Geometria complexa a
schimbatoarelor de caldura a fost determinatd prin masuratori optice.
Dimensiunile geometrice au servit de asemenea la alimentarea algoritmului propus de Metoda Directa
si a modelului izoterm al lui Schmidt.

Rezultatele experimentale originale obginute pentru cele doud motoare Stirling analizate permit
evidentierea capacitatilor fiecarei metode studiate de a simula functionarea reala a masinii Stirling
analizate §i de a propune variante constructive imbunatagite. Rezultatele modelelor de analiza studiate

termodinamica studiate.

Au fost dezvoltate studii de sensibilitate §i optimizare a parametrilor geometrici si functionali,
cu scopul de a propune Tmbunatagirea sistemului, In vederea obginerii puterii sau randamentului
maxim.



Catalina DOBRE — Teza de doctorat

Résumé

Le travail représente les résultats de l'auteur, obtenus dans le cadre de l'étude doctorale
concernant:

™ L’analyse de la génération d’entropie et 1’évaluation des performances du cycle
Carnot ireversible.

™ L’application de la Méthode Directe, de la Méthode de la Thermodynamique en
Dimensions Physiques Finies, de la méthode isotherme de Schmidt et du modéle adiabatique
de Finkelstein, dans I’étude des machines Stirling — moteurs et récepteurs et confrontation
avec I’expérience.

La premiere partie de la thése comporte 1’étude des machines a froid, en tenant compte de la vitesse
finie des processus. L’approche est basée sur une nouvelle méthode d’optimisation des processus et
cycles a vitesse finie, la Méthode Directe d’étude et évaluation des irréversibilités. Les performances
de ces cycles sont évaluées en prenant en compte les irréversibilités internes générées par la vitesse
finie, notamment (1) les pertes de pression dues au laminage, (2) les pertes de pression dues a la
vitesse finie du piston, (3) les pertes de pression dues aux frottements interne et mécanique et (4)
I’irréversibilité due aux pertes de chaleur. On obtient ainsi directement 1'expression du rendement ou
du coefficient de performance et de la génération d’entropie en fonction de la vitesse des processus et
d'autres parametres géométriques et fonctionnels.

La deuxieme partie du mémoire présente 1’application des modeles thermodynamiques (la Méthode
Directe, la Méthode de la Thermodynamique en Dimensions Physiques Finies (TDPF), la méthode
isotherme de Schmidt, la méthode adiabatique de Finkelstein) dans 1’é¢tude des machines Stirling —
moteurs et récepteurs et confrontation avec 1’expérience. La Méthode de la TDPF est une méthode qui
regroupe les techniques de la thermodynamique en temps, vitesse et dimensions géométriques finies.
Cette méthode introduit les exo-irréversibilités dues aux transferts de chaleur finis entre les réservoirs
(source chaude, puits froid, régénérateur) et le fluide de travail et, de plus, considére les contraintes qui
se présentent a I’ingénieur (la pression maximale, le volume maximum, les températures des réservoirs
chaud et froid, la vitesse de rotation). La méthode isotherme de Schmidt est une méthode zéro-
dimensionnelle qui permet 1’étude de la machine divisée en trois volumes isothermes. Elle permet de
décrire 1’évolution de paramétres, comme le volume instantané (chaud, froid ou de régénération) ou la
pression en fonction du temps. L’analyse des processus de transfert de la chaleur et d’écoulement du
gaz de travail, ayant lieu dans le moteur Stirling d’un micro-cogénérateur, est effectuée en utilisant un
model adiabatique monodimensionnel. Cette analyse repose sur la division du moteur Stirling en 5
volumes de control auxquels on applique les équations des gaz parfaits et les équations de
conservation de masse et d’énergie.Les résultats expérimentaux seront confrontés a ceux obtenus par
les quatre méthodes de calcul, ce qui permettra de définir les paramétres d’ajustage afin de valider les
modeles thermodynamiques. Cette confrontation permettra le développement d’une autre méthode,
une combinaison des trois approches utilisées afin de modéliser au mieux le fonctionnement du
systeéme, préservant les avantages de chacune sur des intervalles de vitesse de rotation donnés. Des
études de sensibilité et d’optimisation de parameétres géométriques et fonctionnels seront effectuées
afin de proposer des améliorations de mise au point systéme pour fournir puissance et de rendement
plus élevés.
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,»Natura nu poate fi pacalitd, poti doar sa te pui de acord cu ea”

Albert Einstein.
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INTRODUCERE

Prezenta teza de doctorat este incadratd in miscarea de revitalizare si dezvoltare a
Termodinamicii Ireversibile din ultimii ani, miscare corelatd cu progresul stiingei, dar si cu
problemele actuale ale energeticii mondiale din contextul diminudrii accentuate a resurselor
energetice fosile (conventionale). Incadratd intr-un domeniu de larg interes Energie-Mediu
Inconjuritor, prezenta tezi de doctorat are ca deziderat gisirea de mijloace, modele si metode
de optimizare a maginilor termice in vederea realizarii economiei de combustibili fosili si
diminuarii poluarii.

Optimizarea maginilor termice este in momentul de fajd una dintre prioritagile esengiale
urmdrite in cadrul cercetarilor din acest domeniu, numit in general Termodinamica
Ireversibila. Motivarea acestor cercetari este legatd desigur de pretul masinilor, de pretul
combustibililor folositi, dar si de problemele legate de poluarea produsa de masinile termice,
in special poluarea cu dioxid de carbon - care produce efectul de serd pe intreaga planeta.

Inginerii din intreaga lume sunt preocupagi in consecintd, sd proiecteze si sa produca
magini termice din ce in ce mai performante, dar totodata din ce in ce mai ieftine i cu poluare
cat mai mica.

Au aparut 1n consecintd diverse abordari ale tuturor tipurilor de masini termice reale, care
desigur functioneaza ireversibil, pentru elaborarea de modele si metode de studiu ale acestora,
in vederea optimizarii lor, in ideea cresterii efectului util §i scaderii puterii consumate.

De real ajutor ar fi o metoda analiticaA pe baza céareia sa se facd studii ale dependentei
performantelor motorului sau instalagiei, de anumiti parametri, urmarindu-se gasirea valorilor
optime pentru acestia din urma, necesare in faza de proiectare.

Pentru a realiza acest deziderat, se impune necesitatea de a corela cat mai eficient
rezultatele analitice cu cele experimentale, iar acest lucru inseamna luarea in considerare a
ireversibilitdgilor ce sunt in mod inevitabil generate in interiorul masinii in timpul funcgionarii.

Teza de doctorat propusda prezintd ansamblul rezultatelor cercetarilor dezvoltate de
autoare, cu privire la :

Analiza generarii ireversibilitagilor si evaluarea performantelor ciclului Carnot ireversibil
direct si inversat.

v' Dezvoltarea une scheme de calcul pentru studiul ciclului motor Carnot endo
si exo-ireversibil bazat pe Metoda Directa dezvoltata in cadrul TVF
13
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Obiective

v' Dezvoltarea unui model general de studiu si optimizare a ciclurilor cvasi-
Carnot inversate (instalatii frigorifice cu comprimare mecanica de vapori), in
totalitate analitic, cu scopul evitarii utilizarii tabelelor de proprietdati ale
vaporilor sau alte programe specializate in calculul acestora.

Aplicarea Metodei Directe, Metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite
(TDFF), Metodei Izoterme a Iui Schmidt si a Modelului Adiabat al lui Finkelstein, in studiul
masinilor Stirling — motoare si magini ce functioneaza dupa cicluri inversate (receptoare), si
confruntarea rezultatelor analitice cu cele experimentale.

v’ Realizarea unui amplu studiu bibliografic asupra metodelor de analiza si
optimizare termodinamicd a maginilor termice;
Obiective v' Prezentarea detaliatd a metodelor de analiza studiate, descrierea acestora,
ipotezele de lucru si capacitatea de optimizare a performangelor termodinamice,
ludand in considerare diversele tipuri de ireversibilitati ce sunt generate inevitabil
in timpul functiondrii maginii,

v’ Adaptarea §i aplicarea acestor metode in studiul ciclurilor ireversibile Stirling
si confruntarea rezultatelor analitice obtinute cu cele experimentale, in vederea
determinarii metodei care furnizeaza rezultatele cele mai apropiate de realitatea
experimentald, si evidentierii capacitatii fiecareia de a simula functionarea reald
a maginii Stirling analizate si de a propune variante constructive imbundtatite.

Prima directie de cercetare abordata in cadrul tezei prezintd analiza ciclului Carnot
ireversibil cu viteza finitd. Studiile sunt bazate pe o noud metoda de optimizare a proceselor si
a ciclurilor ireversibile, descrisd aménungit in capitolul I, Metoda Directd de studiu si

mai cu seama pierderile de presiune datorate (1) laminarii (2) vitezei finite a pistonului (3)
frecarilor interne si mecanice (4) ireversibilitatea datorata pierderilor de caldura.

pentru procesele ce se desfagoara cu viteza finita, iar aplicarea acesteia conduce direct si pe
cale analitica la expresia randamentului sau a coeficientului de performanta si a generarii de
entropie 1n funcgie de viteza finitd a proceselor si a altor parametri geometrici si functionali ai
maginii.

Prima etapa a studiului, prezentatd in capitolul II, o constituie analiza $i optimizarea

Scopul acestui studiu este prezentarea punctului de pornire al procesului de unificare al
Termodinamicii cu Viteza Finita (TVF) cu Termodinamica in Timp Finit (TTF).
Prima incercare de unificare a acestor doud ramuri ale Termodinamicii Ireversibile este
caracterizatd prin modificarea expresiei obginute de Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn
(« nice radicaly) si aplicabile 1n studiul ciclului inchis exo-ireversibili, in scopul Imbunatatirii

functionarii masinii cu viteza finita.
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Pornind de la ecuagia fundamentala a TVF - expresia Primului Principiu al
Termodinamicii pentru procesele ce se desfasoard cu viteza finitd, se dezvoltd o schemad de
calcul analitic bazata pe Metoda Directd, cu ajutorul careia se evidentiaza efectul pe care 1l are
si putere, exprimate analitic ca funcgie de viteza), prin introducerea unor «corectii» analitice in
aceste formule.

Se obtin expresii pentru calculul analitic al randamentului ciclului Carnot ireversibil si al
temperaturii optime necesare obginerii unui randament maxim al ciclului Carnot, in functie de
viteza pistonului.

Analiza prezentatd pentru ciclul direct Carnot a fost extinsa si adaptatd pentru studiul
ciclului cvasi-Carnot inversat, in capitolul III.

Se defineste ciclul cvasi-Carnot ca un ciclu reversibil/ireversibil, direct/ inversat, care
difera « pugin » de un ciclu Carnot. Astfel, ciclul Rankine si ciclul instalagiilor frigorifice (si
ciclul pompelor de caldurd) sunt cicluri cvasi-Carnot, deoarece acestea diferd de un ciclu
Carnot (2 procese adiabatice §i 2 izoterme) doar pe o portiune mica, care este izobard (la
presiune inaltd) si nu izoterma. Nu este de neglijat insa faptul cd o etapa importantd a acestui
proces izobar se desfasoara la temperaturd constanta (in domeniul vaporilor saturati umezi),
iar toate celelalte 3 transformari se identifica cu transformarile ciclului Carnot, respectiv una
in intregime izoterma (la presiune scazuta) si doud procese adiabatice.

Se prezintd initial studiul ciclului cvasi-Carnot inversat intr-o variantd simplificata,
admitand ipoteza cad in faza de comprimare ireversibila din compresorul cu piston, vaporii
saturati se compora precum gazul perfect. Procesul de comprimare ireversibila are loc in zona
supraincdlzita, unde cu cat gradul de supraincalzire al vaporilor este mai ridicat, cu atat
comportamentul vaporilor se apropie de cel al gazului perfect. Ulterior a fost dezvoltata o
schemd complet analitica, care sa {ind cont de comportamentul diferit al vaporilor fata de cel
al gazului perfect.
masind termica functiondnd dupa un ciclu cvasi-Carnot inversat ce funcgioneaza cu vapori
(Instalatie Frigorifica cu Comprimare Mecanica de Vapori - IFV) si se propune o schema de
calcul complet analitica (bazatd pe Metoda Directd), ce ia In considerare diferentele esengiale
ale comportamentului vaporilor in comparagie cu cel al gazului perfect.

Metoda Directd implica integrarea directd a ecuatiei Principiului I al Termodinamicii
pentru procesele ce se desfasoara cu viteza finita, aplicatd fiecarei transformari a ciclului
inversat al instalatiei frigorifice cu comprimare mecanica de vapori. Expresia matematica a
Principiului I al Termodinamicii pentru Procese cu Viteza Finita include principalele surse de
ireversibilitate internd si este folositd aici cu scopul de a obtine ecuatii care descriu
proprietatile vaporilor pentru fiecare proces ireversibil care se desfigoarda cu viteza finita in
compresor, in cazul unei IFV. Aceste ecuatii sunt utilizate ulterior pentru calculul analitic al
performantelor ciclului (COP si putere) si analiza generarii de entropie, in functie de viteza
pistonului si de alti parametri, precum: temperatura i presiunea in vaporizator, respectiv, in
condensator, raportul presiunilor, debitul masic si proprietagile reale ale vaporilor in ciclu,
prin utilizarea unei ,,corectii” pentru deviatia comportamentald a vaporilor in comparatie cu
gazul perfect. Pentru a dezvolta acest model analitic de calcul au fost considerate
frecarea §i laminarea in supapele compresorului, si ireversibilitagile generate de laminarea
gazului la trecerea in ventilul de laminare.

Inovagia introdusa de acest capitol constd in dezvoltarea intr-o maniera originald a unei
scheme de calcul complet analitic pentru evaluarea performantelor (coeficient de performanta,
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COP si putere) si analiza generarii de entropie, in vederea optimizarii masinilor frigorifice cu
comprimare mecanici de vapori (IFV). In cadrul studiului au fost obtinute expresii originale
pentru calculul complet analitic al randamentului izentropic al compresorului maginii
frigorifice, formula esentiald in optimizarea acestor tipuri de masini.

Cu ajutorul acestei scheme de calcul s-au dezvoltat studii de sensibilitate §i optimizare a
IF V-urilor, fara a mai fi necesara utilizarea tabelelor de vapori saturati sau apelarea la softuri
specializate in calculul proprietagilor vaporilor. Tinand cont de proprietatile reale ale vaporilor
utilizai in ciclu si introducand o corectie pentru abaterea vaporilor de la comportamentul
gazelor perfecte, aceste rezultate pot fi folosite dupa validare, pentru proiectarea optimizata a
maginilor frigorifice i pompelor de caldura.

Pornind de la analiza ciclului Carnot, ale carui performante reprezintd limitele
superioare pentru orice masina reald, fie cd este motor sau masind receptoare, cea de a doua
parte a tezei abordeaza o directie de investigatie de actualitate, legata de optimizarea masinii
Stirling. In cadrul dezvoltirii durabile, motorul Stirling constituie o alternativi de luat in
seamad, pentru o conversie eficientd a energiei regenerabile in lucru mecanic, cu un randament
teoretic egal cu cel al ciclului Carnot, si 0 mare capacitate de adaptare a surselor variate de
caldura la niveluri scazute sau ridicate de temperatura.

In capitolul IV sunt prezentate principalele consideratii asupra masinilor Stirling:
incardarea in contextul istoric, clasificarea si solugiile constructive propuse, domenii de
aplicabilitate si principalele companii implicate in producerea, dezvoltarea si comercializarea
magsinilor Stirling.

Datorita faptului ca ipotezele ciclului Stirling ideal nu se regasesc in functionarea reala
a motorului, randamentul termic al ciclului real este inferior celui realizat de ciclul Carnot.
Restrictiile impuse de functionarea reald a masinii provoacd reducerea importantd a
performantelor fatd de cele realizate in cazul considerarii ciclului ideal. Pentru abordarea
studiului maginii Stirling de o manierd mai realista si obtinerea unor rezultate mai apropiate
de cele reale, de functionare, analiza ciclului pe baza Termodinamicii Ireversibile se impune
fara echivoc.

O clasificare a acestor studii ale motoarelor Stirling in functie de gradul de perfectiune
este prezentatd in capitolul V: analiza aproximativd, analiza de ordin I, (ciclul teoretic),
analiza de ordin II, (ciclul practic), analiza de ordin III (analiza cuplatd).

In prezenta tezi de doctorat, pentru a studia ciclul Stirling se recurge la analiza de
ordinul I (Metoda Directa si Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizica Finitd — TDFF) si
la analiza de ordinul II (metoda izoterma a lui Schmidt cu regenerare imperfecta si metoda
adiabata a lui Finkelstein).

Obiectivul acestor studii este adaptarea si aplicarea modelelor de analiza termodinamica
mai sus mengionate, la specificul masinilor Stirling — motoare §i receptoare, si confruntarea
rezultatele obginute pe cale analiticd cu cele experimentale, in vederea determinarii metodei
care furnizeaza cele mai apropiate rezultate de realitatea experimentald. Rezultatele obginute
permit evidentierea capacitatilor fiecarei metode studiate de a simula functionarea reald a
masinii Stirling analizate si de a propune variante constructive Tmbunatatite. Rezultatele
modelelor de analiza studiate evidengieaza influenga ireversibilitatilor asupra performantelor
masinii. Pe baza rezultatelor cercetérii intreprinse in prezenta tezd de doctorat, se contureaza
analiza termodinamica studiate. Metodele de analiza termodinamica studiate, au fost adaptate
pentru studiul masinii Stirling tip S si pentru studiul motorului Stirling tip o . Aceste doua



Contributii la dezvoltarea unor Metode ale Termodinamicii Ireversibile Ingineresti

dispozitive experimentale sunt disponibile in Laboratoire Energétique, Meécanique,
Electromagnétisme (LEME) de la Ville d’Avray, al Universitdtii Paris Ouest Nanterre La
Défense.

In capitolul VI se prezinti detaliat masina Stirling tip  studiati si ciclul termodinamic

parcurs de aceasta. Dispozitivul experimental utilizat este 0 magind termica cu aer cald care
poate functiona dupa un ciclu direct sau inversat (motor sau receptor), intre doua surse de
caldura aflate la temperaturd constantd. Functionarea ca motor se datoreaza unui aport de
caldura prin efect Joule, la camera calda situata in partea superioara a motorului. Functionarea
ca masind consumatoare de lucru mecanic se face fie ca pompa de caldura, fie ca masina
frigorifica. Volantul de inertie este antrenat in acest caz de un motor electric, iar transferul de
caldura se efectueaza de la chiulasa spre circuitul de apa sau invers, in functie de sensul de
rotatie al motorului electric.

Pornind de la ipotezele ciclului ideal s-a adoptat intr-o prima etapa, ca referingd a
cercetarii Intreprinse ciclul endo si exoreversibil al motorului si masinii frigorice Stirling tip

In capitolul VII se analizeazi dependenta performantelor motorului Stirling tip 8 in

functie de turatia n (respectiv viteza finitd), care este variabild comuna pentru cele trei metode
de analiza aplicate in acest caz (Metoda Directa, TDFF si Metoda Izoterma (a lui Schmidt) cu
regenerare imperfecta a caldurii).

Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizica Finitd (TDFF) este o metoda care
regrupeaza tehnicile Termodinamicii in timp finit, vitezd finitd, si dimensiuni geometrice
intre surse (sursa calda, sursa rece, regenerator) si fluidul de lucru, si in plus tine cont de
constrangerile cu care se confrunta inginerul (presiune maxima, volum maxim, temperaturile
surselor calda sau rece, turagie).

Metoda Izoterma a lui Schmidt este 0 metoda zero-dimensionald care permite studiul
maginii divizate in 3 volume izoterme. Ea permite descrierea evolugiei parametrilor, precum
volumul instantaneu (cald, rece sau al regeneratorului) sau presiunea in funcgie de timp.

Avand avantajul furnizarii unor expresii analitice pentru calculul performangelor
motorului, Metoda Directd, dezvoltatd in cadrul Termodinamicii cu Viteza Finitd, permite
calculul analitic al influentei fiecarei pierderi generate in timpul functionarii motorului asupra
performantelor acestuia. Prin introducerea relagiilor analitice pentru calculul pierderilor de
presiune generate de viteza finitd a proceselor, de frecarea mecanica dintre elementele mobile
ale sistemului si peretele cilindrului, de laminarea gazului la trecerea sa prin regenerator, dar
si a relatiei pentru calculul pierderilor datorate transferului de céldura la diferentd finita de
temperatura, se realizeaza o Tmbunatatire a Metodei TDFF, si totodatd se face o prima
incercare de combinare (unificare) a celor doud metode (Metoda Directa si Metoda TDFF).

In capitolul VIII, se prezinti studiul analitic si experimental al masinii frigorifice
Stirling tip f si rezultatele obtinute prin aplicarea celor trei metode de analiza
termodinamicd: Metoda Directd, Metoda Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite -
TDFF si Metoda Izoterma cu regenerare imperfecta a caldurii.

Pentru a completa rezultatele Metodei Izoterme (Schmidt) cu regenerare imperfecta se
dezvolta o analiza exergetici a schimbatoarelor de caldura, care sd ia in consideragie

externe (regenerare imperfecta si caderi de temperatura intre sursele de caldura si gazul de
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lucru). Studiul a fost completat cu o analiza entropica a degradarilor de energie in
schimbatoarele de caldura ale masinii Stirling. Interesul principal al bilanfului exergetic este
in evidentd contribugia relativa a fiecarui component al sistemului la producerea pierderilor
globale, pe de alta parte, tinand cont de nivelul temperaturii ambiante.

Rezultatele obtinute cu ajutorul celor doud metode de analizd de ordin I (Metoda
Directa si TDFF) sunt foarte asemanatoare in ceea ce priveste evaluarea pierderilor datorate
regenerdrii imperfecte a caldurii, chiar dacd modalitatea de evaluare a acestor pierderi difera
atat ca ecuatii (din cauza introducerii unor marimi diferite precum £, respectiv X ). Cu TDFF
se evalueaza factorul de pierderi in regenerator pornind de la datele experimentale, in timp ce
cu Metoda Directd, X se calculeaza analitic.

Capitolul IX prezintd studiul celui de al doilea dispozitiv experimental, unitatea de
micro-cogenerare echipata cu motor Stirling tip alpha cu combustie externa a gazului natural.
Motorul utilizat este un motor Stirling cu patru pistoane dublu-efect. Masuratorile optice ale
pieselor demontate dintr-un micro-cogenerator Stirling identic cu cel ce funcgioneaza in
laboratorul LEME, au condus la determinarea geometriei diferitelor spagii ale motorului, fapt
ce a permis alimentarea celor trei modele de analizd termodinamica adaptate acestui caz
(Metoda Directa, Modelul Izoterm al lui Schmidt si Modelul Adiabat propus de Finkelstein).

Analiza proceselor de transfer de caldura si de curgere a gazului de lucru, ce au loc in

motorul Stirling tip «, cu care este echipat micro-cogeneratorul analizat, este efectuata
utilizind Modelul Izoterm (Schmidt) si Modelul Adiabat (Finkelstein). Aceasta analiza este
caracterizatd de divizarea motorului in trei, respectiv cinci volume de control, carora li se
aplica ecuatiile gazelor perfecte si ecuatiile conservarii masei si energiei. Sistemul de ecuatii
diferengiale rezultat a fost rezolvat prin iterari succesive in mediul Matlab/Simulink.
obtinerea, intr-o maniera directd, a expresiei randamentului §i puterii motorului, in functie de
viteza de derulare a proceselor si de alti parametri geometrici i functionali ai ciclului.
Rezultatele analitice obginute prin aplicarea modelelor de analizd termodinamica sunt
confruntate cu cele experimentale obginute pe standul experimental.
Pentru a dezvolta studiile parametrice §i pentru a realiza o analiza extrapolata a rezultatelor
furnizate de cele trei metode de analizd termodinamica, se variaza turagia n (respectiv viteza
pistonului), si temperatura gazului ce se gaseste in volumul cald. Rezultatele experimentale
masurate pe standul experimental se suprapun grafic cu rezultatele obtinute cu ajutorul
Metodei Directe, asigurand validarea modelului de analiza. In consecintd, motorul Stirling
analizat, devine cel de al 13 motor pentru care Metoda Directa a fost validata, dupa validarea
pe cele 12 motoare Stirling, cele mai performane din lume. Este cu totul remarcabil faptul ca
validarea pentru acest al 13-lea motor Stiling, realizatd in prezenta teza de doctorat, s-a facut
fard a schimba parametrii de ajustare (y si z), deja obtinuti anterior si folositi pentru cele 12
motoare Stirling.

Ultima parte a tezei este dedicatd prezentarii concluziilor generale ce pot fi trase pe
marginea subiectelor tratate, evidengierii aportului stiintific original la dezvoltarea diverselor
metode de analizd termodinamicd studiate, §i conturarii perspectivelor deschise pentru
cercetarile viitoare.
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CAPITOLUL I

INTRODUCERE

Termodinamica Ireversibild cu cele trei ramuri importante ale sale, Termodinamica in
Timp Finit, Termodinamica cu Vitezd Finitd si Termodinamica cu Dimensiune Finitd, a
cunoscut o dezvoltare fara precedent in ultimele decenii, fapt care se datoreazd metodelor si
mijloacelor puse la dispozitie de acestea in vederea optimizarii functionale si dimensionale a
masinilor termice, cu scopul declarat al eficientizarii lor.

Optimizarea rezultd pe de o parte, din apropierea modelarii proceselor din masina de
cele reale prin introducerea ireversibilitagilor interne si externe, iar pe de altd parte, prin
considerarea consecintelor limitarii celor trei parametri esengiali de functionare si proiectare,
si anume : timpul, viteza de desfagurare a proceselor, respectiv, aria de transfer de caldura [1].

Termodinamica Ireversibild se impune tot mai pregnant in atentia cercetatorilor prin
numeroase carti si articole publicate recent, lucru care denotd constientizarea necesitatii
economisirii energiei prin orice mijloace in conditiile epuizarii surselor de combustibil
convengional si a dificultatilor, in special economice, ale implementarii noilor sisteme bazate
pe energii regenerabile.

Cercetarile in domeniu sunt motivate de pregul masinilor, de pretul combustibililor
folositi, dar si de problemele legate de poluarea produsd de masinile termice, in special de
poluarea cu CO, — principalul producitor al efectului de sera pe intreaga planeta.

In acest context se justificd interesul deosebit in proiectarea si producerea unor masini
performante, ieftine si cu grad de poluare cat mai mic.

“Cum poate ajuta Termodinamica Ireversibild la indeplinirea acestor obiective
esentiale? este o intrebare care framantd lumea stiintificd si inginereasca in mod constant,
sistematic si “exploziv” dupa criza energetica din anii 1970.

Au aparut, in consecintd, diverse abordari ale tuturor tipurilor de masgini termice reale,
prin dezvoltarea unor modele si metode de studiu ale acestora, In vederea unei proiectari
optimizate.

Numeroase lucrari recente, avand ca obiectiv studiul si intelegerea mecanismelor de
generare a ireversibilitdtilor in masini $i instalagii temice, denotd actualitatea, respectiv
interesul acordat 1n tratarea acestor probleme, dar mai ales importanga pierderilor generate de
acestea i necesitatea considerarii lor in analiza maginii reale.
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Renumitul profesor chinez L. CHEN a realizat in anul 2000 o culegere ce numara peste
1500 de lucrari publicate (carti, teze de doctorat, articole recenzate) intr-una din ramurile
principale ale Termodinamicii Ireversibile, numitd Termodinamica in Timp Finit [2-5],
(R.S. BERRY, P. SALAMON, B. ANDRESEN).
Acest curent al Termodinamicii Ireversibile, se identificd si sub alte denumiri [2-26], in
functie de contributiile fondatorilor: Termodinamica cu Dimensiune Finita (M. FEIDT [6]),
Termodinamica Diferentelor Finite de Temperatura [GRAZZINI], Termodinamica
Endoreversibila si Exoireversibila (A. De VOS [7], K.H. HOFFMANN), Minimizarea
generarii de entropie (A. BEJAN [8], RJ. KRANE, D. P. SEKULIC, M. FEIDT, V.
RADCENCO[9]), Modelare si optimizare matematicdi (A. BEJAN [10], K.C. NG),
Termodinamica cu Suprafaga Finitd [LU], Termodinamica cu Dimensiune Fizicd Finita
(P. ROCHELLE, L.GROSU [11]).

Aceastd ramurd a Termodinamicii Ireversibile, numita Termodinamica in Timp Finit
are ca punct de plecare o lucrare devenitd foarte renumita si citata in aproape toate articolele
din domeniu, a lui F.L. CURZON si B. AHLBORN (profesori de fizicd din Canada)[27], din
1975.

In ciuda “dezvoltirii explozive” a acestei ramuri a Termodinamicii Ireversibile, in anii
1997-1998, doi renumifi profesori de Termodinamicd, ingineri americani: E.
GYFTOPULOUS (in lucrarea: ” Fundamentals of analysis of processes” [28]) si M. MORAN
(in lucrarile: “4 Critique of Finite Time Thermodynamics” [29] si “On Second Law Analysis
and the failed Promises of Finite Time Thermodynamics” [30]), observau, critic si direct,
faptul cd Termodinamica in Timp Finit (TTF) nu a reusit “sa-si {ind promisiunile”, cel putin
din punctul de vedere al inginerilor. Principalul motiv al acestei situatii este acela cda TTF nu

entropie [32-34] - ca parametru. Aceastd abordare, desi interesantd si utild ca orientare
generala a directiilor de proiectare optimizatd, nu a reusit totusi sa ajunga la nivelul dorit si
necesar in momentul de fatd, in activitatea de concepere §i constructie a unor masini termice
mai eficiente.

Inainte de declansarea crizei energiei din anii 1970, in cadrul Catedrei de
Termotehnica a Institului Politehnic Bucuresti, prin lucrarile de pionerat ale Iui L.
STOICESCU si S. PETRESCU [35-44], publicate intre 1964-1974, s-au pus bazele unei noi
ramuri a Termodinamicii Ireversibile, numita chiar de la inceput: Termodinamica cu Viteza
Finita.

Recent (2009-2011) acelasi renumit profesor chinez L. CHEN, impreuna cu colectivul
de coautori, au publicat 5 articole [45-49] in care afirma hotarat ca numai Termodinamica cu
Viteza Finitd (TVF) [35-44,34,50-88] a dezvoltat “instrumentele necesare” optimizarii
dezvoltand totodata Metoda Directa [52-59], bazata pe Primul Principiu pentru procesele cu
viteza finitd din sistemele complexe [50-56,89] (magini Stirling, cicluri Carnot si cvasi-
Carnot, motoare cu ardere interna, masini frigorifice si pompe de céldura).

Pe baza acestor observatii, ei [44-48] au ajuns la concluzia cid realizarile TVF
combinate cu cele ale TTF pot fi benefice si mai realiste pentru studiul si optimizarea
maginilor termice.
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1.1. NECESITATEA DEZVOLTARII UNEI NOI RAMURI A TERMODINAMICII
— TERMODINAMICA CU VITEZA FINITA.

Scopul cercetarilor in domeniu este acela de a aduce Tmbunatatiri maginilor existente,
in ideea cresterii efectului util si a scaderii puterii consumate. In acest sens, de real ajutor ar fi
o metodd analiticd pe baza cdreia si se facd studii ale dependentei coeficientilor de
performantd de anumiti parametri, urmarindu-se gasirea valorilor optime pentru acestia din
faza de proiectare a masinii sa se poata indica aceste valori optime [34].

Pentru a realiza acest lucru, se impune necesitatea de a corela cat mai bine rezultatele analitice
sunt inevitabil generate in interiorul masinii in timpul functionarii.

Avantajul pe care il oferd Termodinamica cu Viteza Finita constd in optimizarea vitezei de
desfasurare a proceselor, implicit a turatiei masinii §i a parametrilor pentru diverse funcgii
obiectiv. Aceste functii obiectiv sunt reprezentate grafic, in funcgie de turatie sau de viteza
pistonului masinii (la masinile cu piston), iar prin extensie, functie de temperatura agentului
de lucru din masina.

1.2. ELEMENTE INTRODUCTIVE IN TERMODINAMICA CU VITEZA FINITA

Procesele din masinile termice sunt studiate de Termodinamica Tehnicd. Aceasta
adopta fundamentele teoretice ale Termodinamicii Clasice (termodinamica proceselor
reversibile) si prin urmare admite ipoteza desfasurarii cu viteza infinit de lentd a proceselor
studiate.

In realitate, procesele din masinile termice se desfisoard intotdeauna cu o anumitd
viteza finitd, determinatd de valoarea finita a turagiei maginii. Odata cu dezvoltarea tehnicii,
turagia unor masini termice tinde sa creasca. Cu cresterea turatiei, creste viteza pieselor mobile
care vin in contact cu agentul de lucru si odatd cu aceasta creste viteza de desfagurare a
proceselor termice ce au loc in masind (ex: comprimarea §i destinderea din masinile cu piston
se desfasoara cu viteza de deplasare a pistonului).

Cu cat viteza procesului real este mai mica, cu atat ne apropiem mai mult de ipotezele
Termodinamicii Clasice si deci relagiile acesteia descriu mai exact acest proces. Pe masura ce
viteza procesului real este mai mare, ne indepartam tot mai mult de ipotezele Termodinamicii
Clasice. In consecini, este probabil ca la un moment dat (pentru viteze mari ale proceselor)
relatiile de calcul furnizate de Termodinamica Clasica sa devind insuficient de exacte pentru
descrierea proceselor reale.

Avand 1n vedere faptul ca procesele reale din masinile termice decurg cu o viteza
finitd, si ca se tinde spre mdrirea ei, se impune cercetarea urmitoarei probleme [50]: « In ce
mdsurd viteza finitd a procesului afecteaza desfasurarea acestuia si cum trebuiesc modificate
relatiile de calcul ce descriu aceste procese pentru a se apropia mai mult de realitate ?»

Pentru a raspunde la aceastd problema, este necesar si gdsim ecuagiile proceselor
termodinamice fundamentale, in care, spre deosebire de Termodinamica Clasica, trebuie sa
tinem cont de viteza finitd de desfasurare a acestora. Procesele termodinamice fundamentale
sunt: izocora, izobara, izoterma, adiabata, politropa.
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Intrucat in procesul izocor nu intervin elemente mobile, viteza de desfasurare a
acestuia este determinatd doar de considerente de transfer de caldurd sau de termodinamica
chimica (ex : cazul arderii izocore). Ecuatia izocorei rezultd din ecuagia generald de stare in
care se impune conditia de definitie V=constant.

Daca starile, initiald si finala, sunt stari de echilibru, indiferent de modul in care a decurs
procesul, si de viteza sa, ecuatia acestuia va fi:

h_n»m

I, p
iar caldura schimbata de gaz cu exteriorul, in decursul procesului, va fi data de relatia:
O, =Us -0
ambele relaii fiind aceleasi cu cele din Termodinamica Clasica.

In toate celelalte procese, daci sunt fird curgere, intervine lucrul mecanic. Pentru
efectuarea acestuia este necesara existenga unei piese mobile ce vine in contact direct cu gazul
din sistem. In aceste cazuri, viteza procesului este determinatd fie de viteza pistonului, daca
aceasta este impusa din exterior, fie de interactiunea gaz-piston, daca sistemul este lasat sa
evolueze liber. Aceasta inseamna ca, in aceste procese, interactiunea mecanica intre piston si
gaz joaca un rol foarte important in determinarea desfasurarii procesului.

Lucrul mecanic, care este tocmai masura acestei interactiuni, va depinde probabil de viteza
pistonului. O experientd imaginara simpla justifica imediat acest punct de vedere.

Se considera un proces de destindere adiabata a unui gaz inchis intr-un cilindru de un
piston mobil. Daca pistonul se deplaseaza cu o viteza mai mare sau cel pugin egald cu viteza
celei mai rapide molecule de gaz, nici o0 moleculd nu va ajunge din urma pistonul, si deci nu
se va ciocni de el. In aceste conditii, interactiunea gaz-piston este suprimati, iar lucrul
mecanic efectuat de gaz asupra pistonului va fi zero. Gazul nu va ceda nimic din energia sa
internd pistonului, prin urmare procesul va avea loc simultan, adiabat si izoterm (pentru gazul
perfect).

Desigur cd intre acest caz limita si cazurile reale, in care viteza pistonului nu este chiar asa de
mare (dar are o valoare finita apreciabild), lucrul mecanic va avea o valoare intermediara intre
zero si lucrul mecanic dat de relatiile Termodinamicii Clasice.

Aceste consideratii sunt valabile pentru transformarile in care intervine lucrul mecanic, deci
pentru izotermi, izobari, adiabati si politropa. In toate aceste transformiri se vor modifica
deci expresiile de calcul ale lucrului mecanic si ale caldurii, fatd de cele din Termodinamica
Clasica. In ceea ce priveste ecuatiile acestor procese, situatia este diferitd pentru izoterma si
izobara, faga de adiabata si politropa.

Izoterma si izobara fiind definite prin constanta unui parametru de stare, ecuatiile lor
vor rezulta, pentru orice conditii de desfagurare a procesului, din ecuatia generald de stare.
Prin urmare aceste ecuagii nu depind de viteza de desfasurare a procesului.

Spre deosebire de cazul izocorei, lucrul mecanic si cdldura schimbatd de gaz cu
exteriorul, n aceste transformari, vor depinde de viteza de desfasurare a procesului, deci de
viteza de deplasare a pistonului.

In cazul adiabatei si al politropei, ecuatiile acestora se deduc din expresia matematica
a Primului Principiu al Termodinamicii. In aceasti expresie intra lucrul mecanic care depinde
de interactiunea gaz-piston. Prin urmare, se va modifica corespunzator si expresia adiabatei i
politropei [50].

Pentru a gasi aceste modificari se analizeazd 1n primul rand elementul care le
determind §i anume modul in care are loc interactiunea intre gaz si piston, cand acesta din
urma poseda o viteza finita. Astfel expresia lucrului mecanic elementar intr-un proces cu
viteza finitd se va modifica in concordanta cu aceste procese, ceea ce va permite modificarea
corespunzatoare a expresiei matematice a Primului Principiu al Termodinamicii.
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1.3. NOI CONCEPTE INTRODUSE DE TERMODINAMICA IREVERSIBILA CU
VITEZA FINITA [77]

In Termodinamica Ireversibili cu Viteza Finitd, caracterizati de conditiile de
neechilibru termodinamic al sistemului, noi concepte si conditii se impun pentru descrierea
starii sistemului si a proceselor ireversibile.

a) Distributia presiunii instantanee in sistem
P '
121
Deazi = D = presiune medie instantanee a gazului
P
aw
Ps tp ) p,=D I1-—2|= presiune pe piston
pg . gazmji c
D, L ¢ =+3RT =viteza moleculara
p azi .
4 Lren TN a=iE
ps| T
pgaz,m,i M%
4 V, iVs 4 Vs >
1) 4
pl :pﬂ w ::0
D
. —
lpc
2)
p>p, w
= N
lpc
3)
p3 >pp w
c
<pc— > oW, =p,dV
av « 4)
p4 >pp w
Pe o 3
-
J)
c p5 :pp Wp = 0
Pc o—>»
-

Fig. 1.1. Proces de destindere ireversibila ce se desfasoara cu viteza finita [56]

Curba denumitd pg,,; descrie in noua diagrama p-J introdusd de Termodinamica cu Viteza
Finita, presiunea instantanee a gazului in cilindru (sistem), la un moment dat, in timpul
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deplasarii pistonului cu viteza w - Nu se cunoaste distributia exactd a acesteia, insad intr-o

prima aproximatie se considera a fi liniard, asa cum este reprezentata in Fig. 1.1, pentru o mai
usoara ingelegere a noilor concepte introduse.

b) Presiunea medie instantanee a gazului

Linia orizontald indica distibugia uniforma a presiunii gazului, obtinuta in sistem, daca
pistonul este oprit i timpul finit de relaxare al sistemului este atins. Aceasta presiune Pgaz,m>
va fi utilizatd ca bazd in descrierea proceselor in locul presiunii de echilibru, din
Termodinamica Reversibila de echilibru. Diferenta dintre procesele cu viteza finitd si

procesele de echilibru reversibile (w » O) constd in faptul ca se utilizeaza doua presiuni, in

locul uneia, pentru a descrie procesele cu viteza finitd. Aceasta se datoreaza faptului cid in
Termodinamica cu Viteza Finitd, presiunea in sistem (gaz) pgg. »,; $1presiunea pe piston p,

sunt diferite.

c) Presiunea pe piston difera de presiunea gazului in orice punct al sistemului,
asa cum se poate vedea si in Fig. 1.1.

In timpul procesului de comprimare, presiunea pe piston p p va fi mai mare decét presiunea
in oricare alt punct al sistemului. Presiunea gazului in sistem este minima in capul cilindrului
p.. In timpul procesului de destindere, presiunea pe piston p ,»> va fi mai micd decat
presiunea in oricare alt punct al sistemului, in timp ce presiunea gazului in capul cilindrului
este maximad, asa cum se poate observa in Fig. 1.1.

Deoarece este imposibild utilizarea presiunii instantanee in orice punct al
sistemului in orice moment al procesului, se introduce presiunea medie instantanee a
gazului p., ;. Aceastd presiune diferd de presiunea instantanee pe piston in orice

moment. {n timpul comprimarii p p > Pgaz,m,i» 1ar in timpul destinderii p, < pgqz ;-
d) Doi parametri vor fi utilizagi ca baza a analizei sistemului:

-presiunea medie instantanee din gaz (in sistem) p,, ; = Pgaz m,i
-presiunea medie pe piston p,, .
In timpul unui proces de destindere p, <p,,;, iar pe parcursul unui proces de

comprimare p, > p,,;. Asimetria dintre procesul de comprimare si cel de destindere

Termodinamica Reversibila de echilibru si Termodinamica cu Viteza Finitd se analizeaza in
Fig. 1.2.

Variatia presiunii in timpul unui proces simplu de comprimare si de destindere reversibila este
aratata in Fig. 1.2a si Fig. 1.2¢. Acestea pot fi comparate cu distributiile complexe ale
presiunii din timpul procesului de comprimare si destindere adiabate ireversibile, ca in Fig.
1.2b si Fig. 1.2d.

Procesul de comprimare adiabatd reversibila 1 — 2., este inversul procesului de destidere
adiabata reversibild. In consecintd, aria de sub cele doua curbe, care reprezinta lucrul mecanic
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de comprimare, respectiv lucrul mecanic de destindere sunt egale, iar lucrul mecanic net este
egal cu 0.

Cand se tine seama de ireversibilitatea datoratd vitezei finite, sunt necesare cate doud
curbe pentru a descrie fiecare proces, dupa cum urmeaza 1,-2, si 1-2;. Aceste curbe diferd
pentru comprimare si destindere.

p A A
pr 2
2 P (W}zO)
2 rev pZir i p | P
p erev 2)’ev it } (W[) > 0)
/pp
VV]ZI‘ev 5VVWN,2 = ir,1-2
oW, =p,dV=35W,
W, = pdV 3
’ ’ %\\
! P 1
p p]p 1
I_/Z *1dV V] I7 I{z a~+dV I/] ' VV
LD i am, Puii  p < W,
pi — £ it PN £
i x0 i i w,>0 i
a. Comprimare reversibild (w, = 0) b. Comprimare ireversibild (w, > 0)
ph A
P
Py Heoop } . >0)
. Jp,
12rev p]p ]p 5Wp, 2_ zr,];Z
! W, _ppdV_5W
Wy = PV N Py~
P
2rev p 2”'
e Zrev
Porev pp 2,
I_/] e dV V I7 I'/J e dV V2 VV
D oo, B p o
pii — = pii M= =
il w, =0 : -l w, >0 ;

c. Destindere reversibila (w, ~ 0) d. Destindere ireversibila (w, > 0)

Fig. 1.2. Comparagia diagramelor P-V pentru procesele reversibile si ireversibile [56]

Astfel punctul 2;; din Fig. 1.2d diferd de punctul 1 din Fig. 1.2b, si in particular, aria
de sub curba de presiune din timpul comprimarii difera de aria de sub curba de presiune din
timpul destinderii.
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Diferenta intre lucrul mecanic al comprimarii adiabate si cel al destinderii adiabate,
este reprezentata in Fig. 1.3 ca diferenta intre aria de sub curba 1, -2, in timpul procesului de
comprimare $i aria de sub curba 2,.-3, in timpul procesului de destindere.

p

Proces adiabat wreversibil Wp ~ 0

[}c i. Wp >() compr.ir 1-2ir f:'—n—;“"
. —ee L]
P> Py o p.<p, 3 i
_ﬂ.-._.:--->wp >0 destir 2ir-3ir !
Wwp compr Wwp ,dest W W
w, ,compr W, ,dest

Fig. 1.3. Comprimare adiabata cu viteza finita, 1-2;, urmata de destindere adiabata cu viteza finita, 2;
— 34, comparate cu comprimarea si destinderea adiabate reversibile (wp = 0), 1 -2,y [56]

1.4. MODELE PENTRU EXPRIMAREA MATEMATICA A PRINCIPIULUI 1
PENTRU TRANSFORMARILE DE STARE CU VITEZA FINITA
(IREVERSIBILE).

14.1.  Cazul sistemelor inchise (masini cu piston) [35,36, 40,72, 88]

Pornind de la modelul de explicare cinetico-moleculara a lucrului mecanic reversibil
folosit de Macke [89] si Sommerfeld [90] au fost dezvoltate [36-38] cateva modele cinetico-
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moleculare §i fenomenologice de exprimare matematica a /ucrului mecanic al interactiunii de
vitezd finitd piston-gaz, pentru sistemele inchise (masini cu piston):

# Model cinetico-molecular elementar sugerat de Sommerfeld si Macke care, acceptand
ipoteza haosului molecular, conduce la [36]:

2
aw bw
Wiy = ppmi-|1£ c” +c—2”i... -dV=p,-dV (L.1)

undea=2;b=5.
# Model cinetico-molecular avansat (statistic, bazat pe distributia Maxwell-Boltzmann si pe
acceptarea timpului de relaxare finit [36,37]:
2 3
Wp Wp Wp
Wiy = Py | 1£2,764—=+3—-+1283—~+..|-dV (1.2)
c c c

# Model fenomenologic al interactiunii piston-gaz, bazat pe ipoteza propagarii undelor de
presiune (generate de migcarea cu vitezd finitd a pistonului w,) cu viteza sunetului, care a

condus la [36,37]:

aw
Wiy = Py .{m p]dV (1.3)
C

unde: a =~3k ; (k=1,66 > a=223;k=14 > a=2,05 k=13 - a=1,975).

# Model bazat pe Termodinamica fenomenologica ireversibila liniara (Onsager [92]) —
aplicat la studiul interactiunii cu viteza finita piston-gaz:

Wiy = ppdV = py (L2 Kw, v (1.4)

Cu expresia lucrului mecanic ireversibil (1.3) astfel obtinutd, inlocuitd in expresia
Principiului I, se obtine expresia matematica a Principiului I pentru procesele ireversibile cu
vitezd finitd (comprimare si destindere cu viteza finitd in sistemele inchise) [36,37]:

aw,
dU =60, — pm.i| 1£ dV =mc,dT (1.5)
c
Expresia (1.5) reprezinta punctul de plecare al dezvoltarii Termodinamicii cu Viteza Finitd.
Expresia cantitativd a lucrului mecanic ireversibil, reprezentat de termenul al doilea din
membrul drept al ec. (1.5) este [36-38]:

awp
Wiy = il 15 dv (1.6)
C

In aceste expresii: w), este viteza pistonului; p,— presiunea pe piston; py,; — presiunea

p
medie instantanee a gazului din cilindru; ¢ — viteza medie moleculara a gazului
¢ =+/3RT,,,, . la temperatura medie instantanee Tyeq, corespunzatoare lui p,,; si V; K—o

constantd pe care teoria nu o poate prevedea; a si b — constante prevazute de teorie, care
depind de exponentul adiabatic al gazului, £.
Semnul (+) se ia pentru comprimare; semnul (—) se ia pentru destindere.
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In procesele cu viteza finita p,,; insistem este diferitd de presiunea masuratd pe piston (care

produce sau consuma lucru mecanic in interactiunea cu mediul inconjurator), si este datd de
relagia [36]:
aw

Py =pm,,~[li ”J (1.7)

c

1.4.2. Transformari de stare cu viteza finita (ireversibile) in masinile cu
piston

Intreaga dezvoltare a Termodinamicii cu Viteza Finita este bazati pe ecuatia (1.5), si
pe noile concepte prezentate anterior, si absolut necesare pentru descrierea proceselor
ireversibile.

Aceastd ecuatie se poate folosi pentru studiul transformarilor de stare si a ciclurilor
ireversibile din maginile cu piston, ca urmare a vitezei finite a interactiunii mecanice piston-
gaz.

Redam aici, pentru exemplificare, cazul adiabatelor de comprimare si destindere cu viteza
finita. Se obtin prin integrarea expresiei (1.5), cu conditia
00;, =0, urmatoarele ecuatii ale adiabatei ireversibile [72]:

Tiaw, fo P -vE" =1y aw, fo P v F! (1.8)
pl(liawp/cl)z~l/lk=T2(1iawp/cz)z~V2k (1.9)

Tl(liawp/cl)z/k ~ Tz(liawp/CZ)z/k

=] = (10
p p,k
Din ecuatia (1.8) se poate obgine:
) k-1 k—1
T (liawp/cl) " "
22 _ i =8, — (1.11)
Tl (liawp/cz)z V2 V2
Deoarece entropia este o marime de stare, aceasta se poate exprima cu formula [72]:
T
AS,., =Sy — S| =me, 22 4 mrin 2 (1.12)
n "
e A : . . - R <
Utilizand relagia (1.12) si cunoscand cé ¢, = -1 pentru gazul perfect, rezulta:
k-1
AS;, =mcvln5l~r+miln 4] +n1Ran—2 (1.13)
k-1 \1 "

Anuland ultimii doi termeni, se obtine pe baza Principiului I variatia de entropie in procesele
adiabate de viteza finita:
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k17
aw,, aw,, V_2 2

$
& aq N

AS 4 i = mey In| | 14 >0 (1.14)

si se pot studia toate ciclurile ireversibile care contin adiabate cu vitezd finitd, ca de exemplu:
ciclul Carnot ireversibil, ciclul Otto ireversibil, ciclul Diesel ireversibil, ciclul Brayton
ireversibil.

1.5. TERMODINAMICA IREVERSIBILA CU VITEZA FINITA PENTRU
SISTEMELE COMPLEXE

1.5.1. Determinarea lucrului mecanic in procesele termodinamice de viteza
finita folosind metoda Termodinamicii Ireversibile Fenomenologice
[41,72,91]

Se stie deja cd Termodinamica Clasica a condus, din punctul de vedere al adevarului
stiintific, numai la stabilirea unui cadru limita, in care se desfiasoarda fenomenele termice din
naturd. Fenomenele au trebuit cautate fie cu ajutorul experientei, fie cu ajutorul unor teorii ale
caror ipoteze sa se apropie mai mult de realitate.

Preocupari legate de elaborarea unor asemenea teorii au existat chiar la creatorii
Termodinamicii Clasice. Astfel Thomson Kelvin a dezvoltat o metoda de studiu a proceselor
ireversibile termoelectrice. Desi rezultatele calitative si cantitative erau promitatoare,
domeniul de aplicabilitate al metodei era foarte limitat, iar principiile care stiteau la baza ei
erau introduse formal, fara nici un suport fizic. Din cauza acestor limite, metoda lui Thomson
nu a putut conduce la dezvoltarea unei teorii coerente si suficient de generale a proceselor
ireversibile.

Abia incepand cu lucrérile remarcabile ale lui Onsager din 1931, Termodinamica
fizica si cea chimica pasesc pe o noud linie de dezvoltare, care se contureaza treptat (prin
contributiile lui I. Prigogine, P. Mazur, S.R. de Groot etc.), conducand la crearea unei noi
ramuri a termodinamicii, si anume Termodinamica Fenomenologici a Proceselor
Ireversibile, care ia in considerare realitatea vitezei finite de desfasurare a proceselor fizico-
chimice [92-96].

Aceastd metoda de tratare, desi a condus la rezultate remarcabile in fizicd si chimie, nu
si-a gasit incd o larga aplicare in termodinamica proceselor din masinile termice.

In lucrarea [41], S. Petrescu foloseste pentru prima dati, Metoda Termodinamicii
Fenomenologice Ireversibile, prezentatdi mai sus, la rezolvarea unei probleme din
termodinamica tehnicd, §i anume gasirea expresiei [lucrului mecanic in procesele de
comprimare §i destindere cu vitezd finitd din maginile termice cu piston.

Se considerd un gaz de masa m, in starea caracterizata de p,, V, T, aflat Intr-un cilindru
adiabat, obturat cu un piston etans si fara frecare (Fig. 1.4). In starea initiala, pistonul este
actionat din exterior de presiunea:

Pp=Dg+Ap (1.15)
iar din interior de presiunea gazului p,. In aceastd stare, pistonul este fixat cu un opritor.
Ridicand opritorul, pistonul se va deplasa sub actiunea surplusului de presiune Ap, cu viteza
medie w,, pe parcursul dV/ 4, (unde 4, este aria pistonului).
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In cazul unui proces ireversibil aplicarea teoriei termodinamice conduce la gisirea
expresiei sursei de entropie pentru procesul respectiv, apoi la identificarea din aceasta
expresie a fortelor si fluxurilor termodinamice conjugate care intervin in proces. in final se
folosesc relatiile de liniaritate intre fortele termodinamice si fluxurile termodinamice, precum
si relatiile de reciprocitate ale lui Onsager.

irofafie ot |

o z flerpoeiece
. O g [ W

R RR L —
R I T 2
#] . .
A . 70 _ R ——
/.. r.'. .+"-1-r:.a..
/] ff{ff%{////)//f///ff/f,r’;%/’f//l ]

AT YN 4

] 1 fa)

Fig. 1.4. Cilindru inchis de cétre un piston deplasat sub actiunea unei diferente de presiune Ap, cu
viteza finita Wy [41].

In acest mod se procedeazi si pentru procesul considerat anterior, obtinind astfel
expresia sursei de entropie:
ds;

dTl'

AS; = (1.16)

care apare in sistem.

Conform Principiului al doilea al Termodinamicii pentru procesele ireversibile, se
poate scrie:
dS =dS, +dS; (1.17)

adica variatia de entropie a sistemului este datoratd, pe de o parte, schimbului de cédldurad cu

In cazul procesului studiat, adiabata cu vitezd finiti, schimbul de cildura este
inexistent, deci:

dSezg—on (1.18)
T
Prin urmare,
dSs =ds; (1.19)
Raportand la dz - diferentiala timpului, se obtine sursa de entropie:
AS; = ds; _dS (1.20)
dr; drt

in care, conform definifiei matematice a entropiei, dS este:
dU+p,dV
ds = _— &

T
Folosind expresia matematicd a Primului Principiu pentru procesele adiabate, rezulta [41]:

(1.21)
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dU = —6W (1.22)
Evident, lucrul mecanic efectuat din exterior asupra gazului (in ipoteza ca masa pistonului
este zero) va fi:

oW =p,dV (1.23)
Cu acestea, expresia (1.21) devine:
-p,dV+p,dV A
ds=—-2 & 2Py (1.24)
X T T
Inlocuind 1n (1.20) obtinem expresia sursei de entropie pentru procesul considerat:
. dS.
AS; =i dV (1.25)
dr T dr

Conform Principiului al doilea in formularea locald, introdusd de Termodinamica
Fenomenologica Ireversibila, sursa de entropie trebuie sa fie intotdeauna pozitivd. Intr-adevar
se verificd in relatia (1.25) ca atat pentru comprimare (dV <0,Ap>0), cat si pentru

destindere (dV > 0,Ap < 0) sursa de entropie este pozitiva.
Inlocuind in (1.25) expresia variatiei de volum dV functie de viteza pistonului w D si

de aria pistonului 4,

dV =-w,d,drt (1.26)
se obtine:
AS; _&p Ayw, (1.27)
T

In relatia (1.26) s-a admis urmitoarea conventie de semne pentru viteza w, : semnul

p
plus pentru comprimare si semnul minus pentru destindere.

Din expresia sursei de entropie (1.27) se identifica factorul care reprezinta forfa
termodinamicd, o marime care sa prindd cauza desfasurarii procesului, in cazul de fata o
marime care sa-1 contind pe Ap, deci:

P (1.28)
T
iar fluxul termodinamic, o marime care sa prinda efectul fortei termodinamice,
J=w, (1.29)

Folosind una dintre ipotezele de baza ale termodinamicii ireversibile fenomenologice, si
anume, relatia de liniaritate dintre fluxurile si fortele termodinamice, putem scrie:

J =KX (1.30)
adica pentru cazul considerat:
A, N
w, =—L2 i (1.31)
T

Exprimand Ap din relatia de mai sus si inlocuindu-I in expresia presiunii pe piston, se obfine
[41]:
T
Pp=Pg+t—Ww, (1.32)
KAP
sau:

31



Catalina DOBRE — Teza de doctorat

T
Pp=Pg|l+———w, (1.33)
Kdppg
Pentru a scoate in evidentd diferenta dintre cazul comprimarii si cel al destinderii, putem

considera cd w, cuprinde numai valoarea vitezei pistonului, pundnd semnele

corespunzatoare in fata liniei fractiei:

Pp=Pg lipr (1.34)
Kdppg
in care vom lua semnul (+) pentru comprimare si semnul (-) pentru destindere.

Trebuie sa remarcam cd, pentru procesul infinitezimal studiat, 7 si p, pot fi considerate
constante si, prin urmare, este de asteptat ca marimea K (coeficientul fenomenologic din
relatia liniard forta-flux) sa depinda de 7T si p. De asemenea, aceastd marime va depinde si de
celelalte proprietati ale sistemului. Relatia (1.34) se poate scrie deci:

pp=rel£Kw,) (1.35)
in care am notat:
Ki=fl.pg.4,..) (1.36)
Cu aceasta lucrul mecanic in procesele adiabate de viteza finita [41] devine din ec.(1.23) :
Wi = pg (1 Kyw, Jav (1.37)

Relatia la care s-a ajuns este in concordantd cu aspectele calitative semnalate de
majoritatea lucrarilor de termodinamica tehnica cu privire la comprimarea si destinderea de
viteza finitd. Astfel se stie ca, in cazul comprimarii cu viteza finitd, lucrul mecanic consumat
va fi mai mare decat lucrul mecanic reversibil (w, =0), iar in cazul destinderii cu viteza

finita lucrul mecanic dezvoltat va fi mai mic decat cel reversibil.

La fel ca in cazul tuturor relatiilor deduse folosind metoda termodinamicii
fenomenologice ireversibile, expresia (1.34) nu se poate folosi cantitativ direct, deoarece
metoda utilizatd nu poate conduce la explicitatea coeficientului fenomenologic K si deci a
functiei K.

Pentru a deduce aceastad functie K; este necesar sa se recurga fie la experienta, fie la o
teorie structurald (cinetica sau statisticd) prin care sa ne apropiem mai mult de realitatile fizice
care determind desfasurarea procesului considerat.

Plecand de la unele rationamente calitative ale lui Macke [89] si Sommerfeld [90] cu
privire la interactiunea gaz-piston [36,41], problema de mai sus a fost tratatd pe cale cinetico-
moleculara rezultand:

awp, bwjzo
oWy =ppi|lt +—2i... dv (1.38)
cm cm
care, pentru w, <<c,,, se poate scrie :
aw,
OWp=ppi| 1t dv (1.39)

Cm
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unde: p,,; este presiunea medie instantanee din gaz; ¢, - viteza medie moleculard din gaz
(¢ =+/3RT,, ) ; a - coeficientul care depinde de natura gazului si de configuratia

geometricd a sistemului (a = +/3k.).
Comparand relatia (1.39) cu (1.37) se poate obtine expresia functiei K [36,42]:

K =2=—2 (1.40)

cn  ~3RT),
in care: R este constanta generald a gazului; 7, - temperatura medie momentana a gazului.

In concluzie, se constatd cd metoda Termodinamicii Fenomenologice Ireversibile este
aplicabila unor procese de viteza finitd din masinile termice, conducand la relatii care descriu
corect din punct de vedere calitativ aceste procese, insd obtinerea unor relatii utilizabile
cantitativ nu se poate face decat recurgand in continuare fie la experientd, fie la o teorie
structurala (cineticd sau statisticd). Extrem de important este, totusi, faptul ca lucrul mecanic
in procesele cu viteza finita, dat de ecuatia (1.37), contine viteza finita a procesuluiw,, , ca si
ecuatia (1.39) obtinuta pe cale cinetico-moleculara sau statistica.

1.5.2. Principiul I combinat cu Principiul al II lea pentru studiul proceselor
ireversibile cu viteza finita [72].

Intrucat ecuatia (1.37) a fost obginuti utilizind Metoda Termodinamicii
Fenomenologice Ireversibile, care face apel la formularea locala a Principiului al II lea,
rezultd ca aceastd ecuatie congine 1n sine “originea ireversibilitagii interne” a proceselor cu
viteza finitd, tocmai prin termenul (J_r Klwp), din paranteza. Acelasi lucru va fi valabil si

pentru termenul (+ aw/c,, ) din ecuaia (1.39), dedusa cinetico-molecular, cu deosebirea ci
acest termen din urma contine, prin coeficientul a =+/3k , si natura fluidului de lucru, care
este “prinsd” de asemenea si prin viteza medie moleculard c¢,, =,/3RT,, , prin intermediul

constantei R a gazului perfect care evolueaza in sistem. In plus aici mai apare in mod explicit
si influenga directd a temperaturii medii din gaz 7,,. Se vede cd odatd cu scaderea acesteia,

ireversibilitatea va creste. La limita, cand 7,, — 0K, se observa ca ireversibilitatea “prinsa”
de termenul awp, /cm devine infinitd, ceea ce ar putea explica intangibilitatea temperaturii

absolute de 0 K.
Daca in expresia bine cunoscuta a Principiului I se introduce ecuagia (1.39), pentru un
proces cu viteza finita se obtine:

Cle

dU =60y —ppi| 1* dv (1.41)
cm
Aceasta ecuatic este de fapt ecuatia fundamentald a proceselor cu viteza finitd, care combina
Principiu I cu Principiul I, partea a doua, care include ireversibilitatea in sistem [36].
Un pas important in dezvoltarea Termodinamicii cu Viteza Finitd il constituie
generalizarea, in anul 1992, a ecuatiei (1.38) pentru cazul sistemelor complexe, care congine

v' Viteza finita, prin termenul (J_r aw, / c);
v' Laminarea internd, prin termenul (ir Apy, / Dm.i );
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v' Frecarea interna piston-cilindru, prin termenul (J_r Ap ¢ / Pm.i )

aw,  bA fAp
AU = 50, = pyyj| 13 —L+ 2P0 =T

dv (1.42)
Cm me,i pm,i

Ecuatia (1.42) a devenit astfel ecuatia fundamentald a proceselor cu vitezd finitd, care contine
toate cele trei cauze esentiale care genereazd ireversibilitdtile interne din maginile termice
[51].

Ea a condus la dezvoltarea unei noi ramuri a Termodinamicii Ireversibile, numita
Termodinamica cu Viteza Finita (TVF) pentru sistemele complexe [68], in cadrul careia s-a
elaborat Metoda Directd de studiu si optimizare a masinilor termice. Aceasta metoda a fost
aplicata la studiul mai multor cicluri (Otto, Carnot, Stirling, Diesel). In cazul motoarelor
Stirling, Metoda Directa a fost validatd pe baze experimentale, rezultate din studiul a 12
motoare Stirling si a 16 regimuri de functionare.

1.5.3. Metoda Directia. Considerente generale

Metoda Directa [34-44,53,68,73-76] este o metodd de analizd si optimizare a
proceselor si ciclurilor care se desfasoard cu viteza finitd. Baza acestei metode o reprezintd
Principiul I al Termodinamicii pentru procesele cu viteza finitd, care este aplicat fiecarui
proces al ciclului. Metoda a fost dezvoltata si aplicatd pana in prezent in studiul mai multor
cicluri (Otto, Carnot, Stirling, Diesel) [73-75,83].
externe generate in interiorul masinii, ca de exemplu:

v pierderi de presiune datorate lamindrii gazului la trecerea prin regenerator (la motoarele
Stirling) sau supape (la motoarele cu ardere internd, sau la compresoarele cu piston);

v pierderi de presiune datorate vitezei finite a pistonului;

v pierderi de presiune datorate frecarilor mecanice interne;

v regenerarea imperfecta a caldurii in regenerator (la motoarele Stirling).

Metoda constd in identificarea, intelegerea si cuantificarea cauzelor si mecanismelor
procesele ireversibile, si anume expresia matematica a Principiului I al Termodinamicii pentru
procesele cu viteza finita.

Partea graficd joacd un rol important in cercetare §i optimizare, precum si in
prezentarea rezultatelor prin diagrame putere-viteza/temperatura si randament/coeficient de
performantd-viteza/ temperatura, pe baza relagiilor analitice obginute prin integrarea pe fiecare
transformare a ciclului a expresiei matematice a Principiului I pentru procesele cu viteza
finita.

Metoda Directd, dezvoltatda in cadrul Termodinamicii cu Viteza Finita, va fi adaptata
in capitolele II si III, pentru optimizarea unui ciclu Carnot ireversibil [71,77] si pentru
elaborarea unei scheme de calcul in vederea optimizarii maginilor frigorifice cu comprimare
mecanica de vapori (IFV), masini care functioneaza dupa un ciclu pe care l-am numit ciclu
cvasi-Carnot [86,98,99].
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CAPITOLUL I

ANALIZA CICLULUI DIRECT CARNOT IREVERSIBIL CU
AJUTORUL METODEI DIRECTE DEZVOLTATA iN CADRUL
TERMODINAMICII CU VITEZA FINITA

2.1. INTRODUCERE

reprezentat o prioritate esentiald a cercetarilor de renume [12,15,27,31,100-102].
Astfel, incepand cu anul 1990, atentia cercetatorilor s-a indreptat catre analiza ciclului Carnot

punct de vedere al evaluarii analitice a performantelor ciclurilor ireversibile.

Dezvoltarea acestui capitol este bazata pe lucrarea [57,71], care deschide o serie de
publicatii [34,45-49,70,71,75,105,106] cu privire la analiza ciclului Carnot ireversibil cu
viteza finitd, si care contribuie intr-un mod esential la dezvoltarea Termodinamicii cu Viteza
Finita si a Metodei Directe [72,107,108].

In cele ce urmeazi, se analizeazd un ciclu Carnot direct cu ireversibilitifi externe

(datorate diferentelor de temperaturi la surse), cat si cu ireversibilitati interne (datorate vitezei
finite). Ciclul ireversibil Carnot este reprezentat intr-o diagrama 7-S originald, unde se
timpul functiondrii masinii cu viteza finita.
Se dezvoltd o metodd de calcul analitic bazatda pe Metoda Directd din Termodinamica cu
Viteza Finita, cu ajutorul careia se evidengiaza efectul pe care il are viteza pistonului in cadrul
analitic ca functie de vitezd). Se prezintd un exemplu de rezultate pentru o serie de valori ale
vitezei unui ciclu Carnot, caracterizat de o temperatura ridicata la sursa calda (2000 K).

Se determind expresia analiticA a temperaturii optime mnecesare obtinerii unui
randament maxim al ciclului Carnot, in functie de viteza pistonului. Exemplul este dezvoltat
si in scopul determindrii unei temperaturi optime, necesare obginerii unei puteri maxime a
ciclului Carnot, intr-un anumit interval de valori ale vitezei pistonului.
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In cele mai multe carti si articole publicate inainte de aparitia lucrarii [57] in 1994,

A
7, -2 » 3’
/y IAT”
2 > 3
A Y
1 -t 4
0 I“c
T, | _ 4
1 4
>
s

In aceastd figura, ciclul Carnot complet reversibil, (fird ireversibilititi interne sau
externe) este /-2°-3’-4’-1’, unde temperatura sursei calde este 7, si temperatura sursei reci

este T¢ .

Tot in aceastda diagrama, era reprezentat si un ciclul Carnot /-2-3-4-1, care ar
functiona intre aceleasi niveluri de temperatura, dar care ar gine cont de ireversibilitagile
externe generate de diferenfele de temperaturd, necesare la surse, pentru a asigura trensferul
de caldura.

Cele doua arii hagurate ,ar reprezenta” Ilucrul mecanic pierdut datorita

-S4

gazul din ciclu, ilustrand astfel grafic ,,cat ne costd” ca pierdere de lucru mecanic functionarea
ireversibila raportatd la cea complet reversibila.

Analizand aceasta figurd, cei trei profesori (S. Petrescu, C. Harman, A. Bejan) autori
ai lucrdrii [57] au constatat ca aceastd comparatie ,,nu are sens” (pentru ingineri) daca
observam ci in cele doud cicluri ,,nu intrd” aceeasi cantitate de caldura. in consecinia, ei au
propus pentru prima oara in lucrarea [57], o noud diagrama 7-S complet originala (Fig. 2.2) in
care se compara doud cicluri 1n care intrd aceeasi cantitate de caldura, considerand ca numai o
astfel de comparatie are sens (pentru ingineri).

In prezentul capitol vom adopta aceeasi pozitie, considerdnd ci in activitatea de
proiectare optimizatd, inginerul si cercetitorul compara de obicei o masina ireversibila (reald)
cu o magina total reversibild, in ambele intrand aceeasi cantitate de caldura pe ciclu.

Autorii lucrarii [57] ,,nu au pretins” la acea vreme (in 1994) ca prin aceasta s-a realizat
,prima unificare” intre Termodinamica in Timp Finit (marcatd de cercetarea Chambadal-
Novikov-Curzon-Ahlborn [12,27,100,101]) si Termodinamica cu Viteza Finita (dezvoltata de
S. Petrescu, et.al), care tocmai ,,se nastea” [34,36,37,45-51,57,68,70-72,75,104-114] si urma
si se dezvolte pani la validare [62,68]. In cartea recentd [107], in care este descrisd aceasti
dezvoltare a Termodinamicii cu Vitezd Finitd si a Metodei Directe, S. Petrescu noteaza ca
lucrarea [57] realizeaza unificarea intre cele doua ramuri ale Termodinamicii Ireveribile,
respectiv Termodinamica in Timp Finit cu Termodinamica cu Viteza Finita.

In lucrarea foarte recenti [108], care se bazeazi pe lucrarea [57] dar cu o ampla
dezvoltare si reinterpretare in noul cadru istoric al dezvoltarii TTF si TVF la nivelul anilor
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2012, se afirma acelasi lucru (dupd 20 de ani de dezvoltare a TVF), anume ca lucrarea [57] a
avut o influentd determinanta asupra dezvoltarii Termodinamicii cu Viteza Finita si a Metodei
Directe, precum si asupra tendingelor de unificare intre TTF si TVF. Toate lucrarile
dupa 1994 ale colectivului S. Petrescu et al., s-au axat pe Incercarea de a exprima, cu ajutorul
Metodei Directe din TVF, performantele ciclurilor ireversibile (randament, COP, putere) in
functie de viteza procesului si de alti parametri constructivi si functionali. In aceasta consta
importanta lucrarii [57] reluata si dezvoltata in [108], pentru explicarea originii si dezvoltarii
Metodei Directe din TVF.

2.2. DIAGRAMA T7-S ORIGINALA [57, 108]

Lucrul mecanic pierdut intr-un proces poate fi, dealtfel, definit ca exergie pierduta.

primeste cildura Qg de la o sursa de caldura avand temperaratura T .

T[K]A

QH = Q12 = QH + Q;r = Qj'z' + Qz'z”
2100 —

TH 1_
FY

=kivs
= |l

1200

WCOM UN CELOR DOUA CICLURI

WPROD USIN NOULCICLU-IREVERSIBIL

=7 ANERGIA CICLULUI REVERSIBIL= 0,=0,,

900 T I, ,, — PIERDEREA IN NOUL CICLU =@, = Q,.,,
T, [vr ~
600 0, o
300 4 _7;_ & ) o =00, =040, =0y, +0;;
0 b
('< >|e ;(l ) [J / K]
ASp ! AS,
Aslvzn == S " S ’

Caldura este transferatd la o diferentd finita de temperatura A7y , gazului de lucru
aflat la temperatura Ty g - Acest transfer ireversibil de caldura provoaca o crestere a entropiei
fluidului din CiClll, SZ" - SZ' .

Aria descrisa de c-1-2-b-c este proportionald cu cdldura totala transferata, atat timp cat
nu exista pierderi de energie. Aceasta arie trebuie sa fie egala cu aria descrisa de c-1 -2 " -a-c.
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Daca aria ¢-1°-2°-b-c este continutd de ambele arii descrise anterior, rezulta ca ariile /’-1-2-
2’-1’s1 b-2-2"-a-b trebuie sa fie egale.
Astfel Ty AS|p =T,ASynr, iar lucrul mecanic pierdut in procesul de transfer de

cildurd Q,, — Q,, este convertit in cldurd Qyyn = Q;i. Acesta este lucrul mecanic generat de
O diagrama 7-S prezentatd ca in Fig. 2.2 arata pierderile intr-o proportie directa (la
scard), permitand o analiza mult mai atenta a importantei acestora.
Aceastd diagrama 7-S, prezentatd in Fig. 2.2, este dimensionata astfel incat sa furnizeze un
exemplu numeric. In acest exemplu o cantitate de cildura de 20000 J este transferati de la
sursa aflatd la temperatura de 2000K. Motorul primeste aceastd caldura insd la 900K, iar la
300K cedeaza caldura sursei reci.
Entropia la sursa calda scade, asa cum se poate vedea in figura devenind /0 J/K, iar
entropia in timpul procesului de incélzire creste in ciclul Carnot la 20000J/400K sau 22.2 J/K.
Ireversibilitatea externa este de /2.2 J/K. Aceasta ireversibilitate externa va produce:

ToASszu = 300K122J/K =3666 J — anergie

parcursul procesului de incalzire, cat si pe cel de récire, §i in plus poate genera ireversibilitati
interne 1n timpul procesului de destindere adiabata.

T[K]
] QH |= le Temperatura sursei calde TH
1900 — 1 2 A
1800 —
1700 O
1600 —|
1500 ] AT, =1100K
1400 —
1300 —1 %ierdu?g?”
1200 :
1100 — o H
1000 — ' ' ' "
] 1 2 2" 2 YTemperatura vaporilor 7
<R h
800 — N 2 R ] Destindere adiabata
700 — NW . 1 \ ireversibila
ir.ext. ATy , AT -
600 —| H \
u Temperatura vaporilor [
500 | I | | I
400 — irr. AT, : '
1 e - ATC ~20K
200 — Temperatura apei
100 —
0 c T

0 5 10 15 20 25 30 S[J/K]
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reprezentatd in Fig. 2.3. Ciclul prezentat in aceastd diagrama are acelasi ordin de marime al
caldurii transferate, ca in Fig. 2.2.

Totodata, ciclul prezinta temperatura fluidului in contact cu sursa rece, 7; = 320K , iar
aria ce reprezintd caldura pierdutd prin transferul termic la diferentda de 20K, TI;a7, ,

reprezentat in Fig. 2.3.

Aceastd arie 3-4-3"-e-3 este mult mai micd in comparagie cu aria care reprezintd
transferul termic in sistem, deoarece diferenta de temperatura la care se realizeaza transferul
de caldura este relativ mica. Aceastd diferentd de temperatura are corespondent in aplicatiile
practice, deoarece spre exemplu un ciclu cu vapori primeste caldura de la gazele de ardere, si

IEENN

144 ir.exp » care poate fi evidentiata de aria descrisa de punctele: 3°"-2""-2"-3""-3""" in Fig.

2.3.

destinderea adiabata.
Diagrama T7-S este dimensionatd astfel incat sa ilustreze pierderile generate de
transferul de caldura ireversibil de la temperatura rece 7~ a ciclului la temperatura 7, a

sursei reci.
Pierderea; = (T; —Ty)AS,. =20-22.5=450 J — anergie

In aceeasi manierd, pierderea din procesul de destindere adiabati, pentru o eficientd a
procesului de 90%, este:

Pierderea, = (T; —Ty)AS,y =300-45=1350 J — anergie

Comprimarea ireversibila adiabatd nu este reprezentata in Fig. 2.3, insa analiza este similara
cu cea pentru destinderea adiabata ireversibila. De exemplu, pentru o eficienta a procesului de
comprimare de 90%, va rezulta o crestere a entropiei de 4.5 J/K si o anergie de 71350 J.

Temperatura apei este consideratd in exemplul grafic, ca fiind pugin mai mica decat
temperatura gazului de lucru din ciclu, avand un ordin de marime similar cu cel din centralele
termoelectrice cu turbine cu abur.

Alegerea nu a fost intamplatoare, dorindu-se sd se arate ca aceasta diferena de temperatura e
mult mai mica la sursa rece, fagd de cea de la sursa calda, motiv pentru care intr-o prima
aproximatie chiar poate fi neglijatd. Motivul pentru care acest AT e mult mai mic decat

ATy, rezida in faptul ca la sursa rece se introduce cdldura intr-un gaz, provenita de obicei tot

dintr-un gaz (ex: gaze arse), caz in care coeficientii de transfer de caldura sunt foarte scazui,
in comparatie cu situatia de la sursa rece, unde cildura trece de la gaz la apa, caz in care
coeficientul de transfer de caldura e mult mai mare.
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2.3. ANALIZA SI OPTIMIZAREA CICLULUI DIRECT CARNOT CU
IREVERSIBILITATI INTERNE SI EXTERNE [57].

Un ciclu Carnot direct inchis este descris in coordonate 7-S in Fig. 2.4. Motorul

temperatura fixa 7, ciclului de inaltd temperaturd 7, , in timpul procesului izoterm de
incdlzire 2-3.

Se produc ireversibilitagi interne datorate vitezei finite a pistonului doar pe parcursul
proceselor de comprimare si destindere adiabata.
Temperatura sursei reci §i temperatura gazului din ciclu in contact cu sursa rece, sunt
considerate aceleasi. Aceasta temperatura 7, este fixata, insd temperatura gazului din ciclu in

contact cu sursa caldd 7, este un parametru variabil.

Procesele ireversibile de comprimare si destindere adiabatd sunt descrise prin utilizarea
expresiei Principiului I a Termodinamicii pentru procese ce se desfasoard cu viteza finita
[34,70,75,104-106].

2100

: - Hir.exp
: = ir.cpr
Qgs =0,, = KAAT,

3

1800

~

1500

1200
2

900 ]
600
300 4
0 ‘ —
30 40 g

aw

dU =8Q;, —pm’i[li L JdV (2.1)

c

aw

unde: P _contributia vitezei finite (a=~/3k ; ¢=+3RT) si Pm,i- Presiunea medie
c

instantanee.

Ecuatiile proceselor adiabate ireversibile pentru gaze ideale sunt obtinute facand
ipoteza 6Q =0, 1n ec. (2.1) si integrand-o [37-50,51,68,109-111]:

2 2

aw aw

Tz[li £ } i =Tl[1i £ } v (22)
€2 01

Din aceastd ecuagie 7, poate fi exprimat astfel :
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2
aw
P
I+ —— k-1 k-1
c |14 £
="t L =55t (2.3)
aw,, %) 2
1+
€2

Aceasta ecuatie a rezultat prin integrarea Principiului I pentru procesele cu viteza finita. Ea a
fost ulterior copletatd si cu temenii de ireversibilitate generatd de frecare, reprezintand un
rezultat remarcabil al Termodinamicii cu Viteza Finita.

Pentru un proces cu viteza finita, w, << c, se poate exprima J;,. .,,,, dupd cum urmeaza:
2
aw
1+ P 2
Sircpr S E— I+ —|1-—— (2.4)
aw A €
1+—r
€2
sau mai simplu:
2
2.2
aw, aw, aw
— P p P
5ir.cpr =1+ - - (2.5)
a ) 2
in cazul in care a? wlz, << cjcy, ultimul termen poate fi neglijat prin comparatia cu celelalte,
rezultand:
2
aw, aw
p p
6ir.cpr =1+ - (2.6)
a 9]
incare: ¢ =4/3RT] si ¢y =+3RT; .
Facand o prima aproximatie, &;,..,. =1, pentru 7 din procesul ireversibil de
comprimare adiabata, se obtine:
k-1
"
L =0 —
V2
k-1 k-1
|2 ni?2
ey =| L |7 \BRE =¢| - 2.7)
V2 V2
Introducénd ¢, in 6;,. ., se obfine intr-o prima aproximare:
k1P
aw, aw,|(V, | 2
P AR
5ir.cpr =1+ - - (2.8)
a a \n

Pentru o mai bunad estimare, se poate calcula 7, din ecuagia procesului de comprimare
adiabata:
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k-1

y
T, = 6ir.cprn[—1} (29)

£)

k-1
\ 72 1
¢y = 3R, = {V—I} (5ircpr ) 3RS (2.10)
2

Introducand de aceasta data valoarea lui clz din ec. (2.10) in ec. (2.6) se obtine o estimare mai

realistd pentru &, ¢y, :

. aw, aw,(v,) 2 1
Shpepr = 1+_P__P(_2J () s (2.11)

unde 6, ., este dat de ec (2.8).

In cele ce urmeaza, vom folosi rezultatele calculului variatiei de entropie in studiul
unui proces de comprimare adiabata ireversibild cu viteza finita.
Deoarece entropia este un parametru de stare, aceasta se poate exprima astfel:

Ty Vy
AS =S8y —S; =mc,In——+mRIn—— (2.12)
' T Vi
Din ec. (2.3) rezulta:
k-1
h_ Ojy N (2.13)
h V2

Inlocuind ec. (2.13) in ec. (2.12), si cunoscand ¢, = R pentru gazele perfecte, rezulta:

k—1
R
AS;, = mc,Iné;,. + m——In N +lenﬁ
k=1 I, "
Ultimii doi termeni se anuleaza reciproc, si se obtine in final :
AS;, =mc, Iné;, (2.14)

In aceastd expresie, se poate folosi fie ec. (2.11), fie ec. (2.8), in functie de gradul de
aproximare dorit.
Deci, intr-o prima aproximare, cu ;. luat din ec. (2.8), se obtine:

AS;

r.cpr

aw, aw Fy
=me,In| 1+ —£ - —£ 14} (2.15)
a a

Intr-o manierd similard, dacd procesul analizat anterior, este un proces ireversibil de

destindere adiabatd, se poate calcula ;. oy, astfel:
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k1
aw, aw 2
Sir.exp = | 1-—2+—F Y (2.16)
aq «aq N
k1T

aw, aw 2

si: ASjy exp = mey In[1-—L + —F 4] (2.17)
a a N
Ecuatiile (2.15) i (2.17) se pot combina intr-o maniera generala, dupa cum urmeaza:
kP
aw, _aw 2
ASYs = me,ln| 1522 0 12 (2.18)
' a a\n

in care semnul de deasupra indicd comprimarea, iar semnul inferior indica destinderea.
Pentru procesul de comprimare 1-2, ec. (2.18) devine:

k17
w WWepr  AWepr | V; 2
AS o f i pr = My In| 14— — —[—2 (2.19)
cl a N
iar pentru procesul de destindere adiabatd 3-4, ec. (2.18) devine:
k172
w AWagy  AWexp | V, B3
AS i exp = My 1= —=2 +—p{—4} (2.20)
& a \h
Pentru procesul izoterm 2-3, ec. (2.12) devine:
ASy3 =83 -8y = mRIn 22 (2.21)
p3

Rezulta randamentul termic al unui ciclu Carnot ireversibil:

Oc| _ |- TcASy Ty(ASy3 +AS)5 +AS34)
On TxASy3 TxASy3

Dupa inlocuirea expresiei variatiei de entropie din ec. (2.19)-(2.21), si cunoscand ca
R = ¢, (k —1), randamentul ciclului ireversibil reprezentat in Fig. 2.4, devine:

Nact =1- (2.22)

1 1

2nl 14 Depr _ Pepr| To |2 | Pexp  Pexp | Ty |2
gl a \Ix 3 g (Ip

Nact =1———1+ (2.23)

Ty (k—1)m£2

P3
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Atunci cand viteza pistonului este mult mai micd decat viteza sunetului in gaz sau cand

AWepr << €1 §1 AWexp

<< c3, ecuatia (2.23) poate fi simplificatd astfel:

5 AWy - Ty |, Dexp {Tl »
c T c Tt
Nact :l_i 1+ 1 a > 0
Ty (k—1)In £2
P3

. T
Cunoscand: ¢3 =/3RT3 , ¢; =+3RT} , I3 =Ty, si I} =T}, rezultd: ¢35 = ¢ fl
T

(2.24)

Inlocuind aceasta expresie a lui c¢3 in ecuatia (2.24) si considerand cé atunci cand viteza

pistonului in timpul comprimdrii este aceeasi cu viteza pistonului in timpul destinderii, ec.

(2.24) devine:
1_ | To
T; daw Ty
Nact = 1- ~ 1+ - P
Tx a (k-2
p3

(2.25)

Puterea mecanica produsa, acceptand ca transferul de caldura este generat de diferenta finita

de temperaturd AT =Ty —Ty , este:

Wact = QHnact = KA(TH _TX )nact

(2.26)

unde K este coeficientul global de schimb de caldura, iar 4 este aria de schimb de caldura.

Se definesc urmatorii termeni:

C Putere adimensionala

& Randamentului ciclului Carnot reversibil

C Coeficient care indica ireversibilitatea

w
P _
Miad.ir =

i
]_

(2.27)

(2.28)

(2.29)
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4aw¢
unde: C=—"— (2.30)
ci(k=1)In LZ]
p3
Dupa inlocuirea ec. (2.25)-(2.29) in ec. (2.27), se obtine:
T
Pyp = {1 - l}ﬂccﬂ;;ﬁdjr (2:31)
Ty
Ec. (2.31) poate fi dealtfel scrisa:
Pyp = ' PR (2.32)
Ty Ty ®
unde : o= ! (2.33)
1+C|1- To
Ty

2.4.REZULTATE ALE OPTIMIZARII CICLULUI DIRECT CARNOT
IREVERSIBIL CU AJUTORUL METODEI DIRECTE

Puterea adimensionald va fi optimizatd utilizdnd rezultatele analitice prezentate
anterior, aplicate in studiul unui ciclu direct Carnot funcgiondnd asemenea ciclului prezentat in
Fig.24.

Coeficientul de ireversibilitate 77;;, pentru un fluid de lucru impus, depinde doar de

temperatura gazului din ciclu aflat in contact cu sursa calda Ty, si de viteza pistonului, W

Valoarca sa a fost determinatd utilizand aerul ca fluid de lucru, iar rezultatele au fost
reprezentate 1n Fig. 2.5 pentru un interval de valori ale lui 7Ty de la 300K la 2000K, si pentru
o viteza a pistonului de la 0 m/s la 50 m/s.

Aceasta figurd aratd cad coeficientul de ireversibilitate scade cu cresterea vitezei, asa
cum era dealtfel de asteptat, si cd acest coeficient scade mai rapid cu viteza pistonului w,, la
temperaturi mai scazute ale fluidului de lucru din ciclu, in contact cu sursa calda.

Putereca adimnesionald determinatd cu ec. (2.32) este reprezentatd in Fig. 2.6, in
functie de viteza pistonului w),, si de temperatura gazului din ciclu, in contact cu sursa calda.

Randamentul ciclului Carnot reversibil este prezentat in aceeasi figura, in scopul evidentierii
diferentelor.
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Fig. 2.5. Influenta vitezei pistonului w,, si a temperaturii 7, asupra coeficientului de ireversibilitate
[57,108].
Se observa ca pentru orice valoare fixatd a vitezei pistonului w

p 9
adimensionald prezintd o valoare maxima §i cad generarea ireversibilitatilor determina

puterea

09
0.8
0.7 r_--""’*'"'-__ ——u=0 |
0.6 "'/a = w=10 |
03 =20
— 04 _
= i 1= 510
Fz 0.3
™ o0z = | i rand CC
0.1 I : i
0 - :
300 200 :HEIIZI 1 1200 1500 1800 2100
h 4
Tre=TH6K |7 —875.4K T[K]
wEims | =20 mis
¥ ¥
Taep=8265K) | Ty ~1008K
wy=10 ms w,=50 mJs

Fig. 2.6. Puterea adimensionald in functie de temperatura ridicatd a gazului din ciclu, si de viteza
pistonului, w, [57,108].



Temperatura optima 7'y opt ©ste prezentata in Fig. 2.7, in functie de viteza pistonului
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Fig. 2.7. Influenta vitezei pistonului w,,, asupra temperaturii optime 7' X opt [57,108].

Parametrul @ este reprezentat in functie de Ty si de viteza pistonului w,, in Fig. 2.8.

Valoarea parametrului @ se schimba pugin in zona temperaturilor optime (de la 800K la

1000K).

Totodata, intr-o prima aproximatie, in ec. (2.33) @ este presupus constant, in scopul
obtinerii unei expresii analitice a temperaturii optime, pentru maximizarea puterii

adimensionale.
1 + + +» +» 4 ¢
0.95
=~ 09
e
o\ =}
085 || —Emw=10
—e— =20
== \w=50
0.8
300 600 900 1200 1500 1800 2100
T[K]

Fig. 2.8. Influenta temperaturii 7'y sia vitezei pistonului,

W), asupra parametrului @ [57,108].

47



Catalina DOBRE — Teza de doctorat

Ibrahim [31] a ardtat cd pentru un factor de ireversibilitate @ constant, valoarea
temperaturii 7y pentru care se maximizeaza puterea descrisa de ec. (2.32) este:

[Ty T,
Ty = Ty op = —I; 0 (2.34)

Se obtine o expresie simpla, in care @ nu este cunoscut. Pentru obtinerea unei valori
aproximative a lui Ty ,,,, se apeleaza la metode iterative.

Valoarea lui Ty opt ste aproximata facand o prima ipoteza, in cazul in care w, =0.

Cand w, =0, ®=1 rezultd din ecuatia (2.33) ca ciclul are doar ireversibilitafi externe.

Astfel se reduce ec. (2.34) la:
TX,opt =~TuTo (2.35)

Daca ec. (2.35) este introdusa 1n ec. (2.33), rezultatul dupa rearanjarea termenilor este:
-1

O, = |1+ 1- 40 (2.36)
Ty

Dupa inlocuirea ec. (2.36) in expresia Ty ,,, datd de ec. (2.34), se obfine:

(w,#0) T
Tyn = |[TyTy 14 C 1-4 -2 (2.37)
Ty

Aceastd noud valoare optimad a temperaturii, este prima aproximare a temperaturii necesare
pentru a maximiza puterea adimensionald atunci cand viteza pistonului este diferitd de 0, si

fost obginute grafic si ilustrate in Fig. 2.9.
O aproximare mai riguroasé poate fi facutd prin utilizarea valorii lui Ty ,,; obtinutd din ec.

(2.37)in locul lui Ty 1nec. (2.33).

1
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INACCESIBIL
0.8
0.7 >
0.6 / -
= 0.5 " DOMENIUL T
- . IREVERSIBILITATILOR 0
s 0.4 X 1 INTERNE —k—w=
[ =
03 C : = w=50
1) —==1-Tx/TH
02 ™\ L
AN 1! 1 1
0.1 el
1!
0 1 1 1
T | ,
0 300 600 v 900 v 1200 1500 1800 2100 Ty [K]
T. [ T
wy=}3ﬁ's 1! wP:Xsp(l)"m s
vy
Ty opt Txopt
wl,=10m s wp=201n s

Fig. 2.9. Determinarea grafica a temperaturii optime 7'y opt [57,108].
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Atunci cand se procedeaza in maniera descrisa anterior, ec. (2.33) devine:
. -1

. T,
() w= 1+C|1- W

T, opt

(2.38)

care rearanjatd, poate avea forma:
-1

. Ty®
O, =[1+C|1-4-2¥ (2.39)
Ty

Atunci cand tine cont si de efectul vitezei pistonului, ec. (2.34) devine:
TX,opt(wp #0) = (D' (2.40)

w

Inlocuind ec. (2.39) in ec. (2.40) se obtine o aproximare mai riguroasa a valorii 7, c;pt,wp'

folosind expresia T X opt(w,#0)

Aceasta este evaluata cu expresia (2.37) sau (2.40), si inlocuitd in ec. (2.32) in locul lui Ty .

Rezulta, astfel, puterea maxima adimensionala:

T X tlw, =0 T,
P = |10 |y T (2.41)
Ty o WTX,opt(wp;tO)
In mod similar, randamentul ciclului Carnot, poate fi calculat inlocuind T X opt(w0) din ec.
(2.40) in ec. (2.25), rezultand:
T T
Naeg =1-—2—|1+C|1- |—2— (2.42)
Ty Ty T Ty
D, D,

Dupa rearanjare, ec. (2.41) devine:

T, . T,®

Naer =1 ———2— @, [ 1+ C| 1 — 4/ -0—W (2.43)
TyTy Ty
®,,

rezulta din (2.43) ca fiind (expresia Curzon-Ahlborn [27,100,101]):
Ty
nevea =1= |— (2.44)
Ty
Trebuie mentionat 1nsa cd, din punct de vedere istoric formula (2.44) a fost descoperita
anterior lui Curzon-Ahlborn, de alti doi cercetatori, anume de catre Chambadal [101], care
obtine acelasi rezultat analizand o instalagie energetica alimentata cu abur, si de catre Novikov
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[100], din studiul unei instalagii nucleare cu turbine cu gaz, in 1957. Aceasta problema a fost
reluatd, dezvoltata si publicata in 1975 de Curzon si Ahlborn [27].

Descoperind acest fapt istoric Prof. Michel Feidt a propus ca aceasta fomula sa fie atribuita
tuturor celor 4 cercetatori: Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn, de unde simbolul CNCA.
Importanga acestei expresii, (2.44) a randamentului CNCA este datoratd faptului cd ea
stabileste o limitd pentru randamentul unui motor Carnot functionand la putere maxima
[102].

Aceastd expresie se foloseste atunci cand nu existd ireversibilitdti interne datorate vitezei

pistonului (w,, = 0) si cand <D'W =1.

Atunci cind existd insa ireversibilitati interne, cand w, # 0, ec. (2.45) poate fi

)4

T
Nact =1— [-2C,, (2.46)
Ty

unde £, > 1 (depinde de viteza pistonului).
Utilizand ec. (2.43) si ec. (2.45), rezulta:

modificatd dupd cum urmeaza:

: Ty®@.
£y =D 14| 140w (2.47)

Ty

2.5. CONCLUZII

Scopul studiului intreprins a fost analiza §i optimizarea unui ciclu direct Carnot cu
finita de desfasurare a proceselor.
S-a modificat expresia Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn (CNCA), aplicata unui

Capitolul prezentat are la baza o lucrare fundamentald [57], publicatd in 1994 de catre
S. Petrescu, C. Harman si A. Bejan, ce std la baza dezvoltarii TVF si a Metodei Directe
a fost reluata recent si reanalizatd in contextul actual, date fiind progresele realizate pe linia
unificdrii celor doud ramuri ale Termodinamicii Ireversibile, respectiv TVF si TTF, prin
lucrarile dezvoltate in cadrul tezei de doctorat a sl.as.dr.ing Camelia Petre [34]. In lucrarea
mengionatd s-a aratat ca fluxul de entropie generata intr-o masind frigorificd cu comprimare
mecanicd de vapori, depinde totodatd de temperaturi §i de turatie (si deci de viteza
procesului). Publicagiile asociate ale Prof. M. Feidt, et.al.[32-34], introduc sursa de entropie
ca parametru foarte important care sd §ind cont de pierderile prin ireversibilitagi interne, in
cadrul tratarilor folosind Metodele din TFT. Folosirea sursei de entropie, in locul factorului
de irevesibilitate I al lui Ibrahim [31] (care nu avea nici o semnificatie fizicd) a constituit un
progres extrem de important pe linia unificarii TTF cu TVF, care continua i in prezent.

Asa cum a ardtat analiza prezentatd anterior, din punct de vedere istoric, primul pas al
procesului de unificare a TVF cu TTF a pornit cu lucrarea [57] , 1n care « nice radical » apare
in expresia randamentului ciclului cvasi-Carnot, in forma datd de ec. (2.44), ce contine
temperatura optima in gaz, ec. (2.34).
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Asadar, cum se stie, aceste formule iau in seama doar ireversibilititile externe.
Pornind de la ecuatia fundamentala a TVF- expresia Primului Principiu al Termodinamicii

pentru procesele ce se desfasoard cu vitezd finitd, « corectiile » analitice introduse in aceste
formule, gin cont de ireversibilitagile interne generate de viteza finitd a pistonului, la care se
adauga ireversibilitati externe prezentate anterior, obginandu-se astfel ecuagii pentru:

¥~ Randamentul ciclului Carnot cu ireversibilitafi externe si interne generate de viteza
finitd a pistonului, ec. (2.25),

= Temperatura optima, la care ireversibilitatea internd generata de viteza finita w,, este

luata in calcul, si la care se adauga si ireversibilitati externe, ec (2.37).

Prin efectuarea unui amplu studiu parametric, s-a aratat ca factorii de corectie, cresc
odata cu cresterea vitezei pistonului, si devin semnificativi la viteze mari, dar realizabile, ale
pistonului. De asemenea, s-a evidengiat faptul ca temperatura optima corespunzatoare puterii
maxime creste odatd cu cresterea vitezei.
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CAPITOLUL III

APLICAREA METODEI DIRECTE, DEZVOLTATA IN CADRUL TVF,
iN STUDIUL CICLULUI INVERSAT CVASI-CARNOT IREVERSIBIL

3.1. INTRODUCERE

Optimizarea ciclului Carnot si calculul generarii de entropie au fost abordate si in
lucrari precedente [34,53,55,68,70,71,75,104-106,112,113,115] dezvoltate de autori pentru
ciclurile masinilor Carnot si Stirling. In lucririle [34,53,55,68,70,71,104-106,112,113,115] s-
intr-un ciclu Carnot ireversibil, ce functioneaza cu gaz perfect ca fluid de lucru, si care circula
prin patru componente separate ale instalatiei (o componentd in care are loc destinderea
izoterma la Ty, o componentd in care are loc destinderea adiabatd, o componenta in care se
desfagoara comprimarea izoterma la 7, si una cu comprimare adiabatd). Toate aceste
componente sunt legate intre ele prin tevi si supape, pastrand raportul de destindere constant
pe parcursul procesului izoterm, ce se desfagoara la temperatura ridicata, 7.

Rezultatele analitice au fost obginute variind diversi parametri functionali s§i
constructivi ai masinii. Acestia au vizat viteza optima a pistonului corepunzatoare puterii
maxime, §i viteza optima corespunzatoare randamentului maxim.

Recent s-a dezvoltat un model similar pentru un ciclu inversat Carnot [113,115].
Obiectivul acelui studiu a fost gasirea unei expresii analitice pentru calculul generdrii interne
de entropie pe ciclu si al fluxului generarii de entropie [113] si compararea acestora cu
expresiile propuse in literaturd [116]. Schema de calcul obtinutd a fost validatd [115] prin
comparg];ia cu datele experimentale preluate de la o magina frigorifica reald [117].
inversat cvasi-Carnot, pornind de la lucrarile anterioare [75,97,115] in care s-a studiat un ciclu
reversibil inversat Carnot cu viteza finitd, ce functioneaza cu gaz perfect ca fluid de lucru.

Se defineste ciclul cvasi-Carnot ca un ciclu reversibil/ireversibil, direct/ inversat, care
difera « putin » de un ciclu Carnot. Astfel, ciclul Rankine si ciclul instalagiilor frigorifice (sau
ciclul pompelor de caldurd) sunt cicluri cvasi-Carnot, deoarece acestea diferd de un ciclu
Carnot (2 procese adiabatice i 2 izoterme) doar pe o portiune mica, care este izobard (la
presiune inaltd) si nu izoterma. Nu este de neglijat insa faptul ca o etapa importantd a acestui
proces izobar se desfasoara la temperatura constantd (in domeniul vaporilor saturati umezi),
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iar toate celelalte 3 transformari se identifica cu transformarile ciclului Carnot, respectiv una
in intregime izoterma (la presiune scazutd) si doud procese adiabate [97].

Preocupata de propunerea unor metode de optimizare a coeficiengilor de performanta
ai maginilor frigorifice si a pompelor de caldurd reale, a fost si L. GROSU [118,119],
acordand o atentie speciald analizei pierderilor de presiune in sistemul de distribugie (supape
de aspiratie si refulare) al compresorului cu piston cu ajutorul Termodinamicii in Timp Finit.
In aceste lucrari [118,119] se determina valoarea optimi a acestor pierderi de presiune ce
corespunde puterii minime consumate de compresorul maginii frigorifice, stiind ca generarea
de entropie internd in compresor este datoratd in mare parte pierderilor de presiune din
supape.

Schemele de calcul prezentate in acest capitol sunt bazate pe algoritmul Metodei
Directe dezvoltata in cadrul Termodinamicii cu Viteza Finita (TVF) [107].

A aplica Metoda Directa 1n studiul unui ciclu ireversibil presupune adaptarea expresiei
matematice a Principiului I al Termodinamicii pentru procesele ce se desfasoara cu viteza
finitd si integrarea ei pe intreg ciclul. Aceasta conduce la ecuatii pentru procesele ireversibile
ale ciclului, care g§in cont de viteza finitd §i de alfi parametri caracteristici (raportul
presiunilor, raportul temperaturilor, etc.) Pornind de la aceste ecuatii se obtin expresii
analitice ale performantelor masinii (COP si putere) [97] si generarii de entropie internd [98].

Expresia Primului Principiu pentru procesele cu viteza finitd include trei dintre

(1) contribugia vitezei finite la interactiunea piston-gaz/vapori,

(2) frecarea datorata vitezei finite a pistonului in cilindru,

(3) procesele de laminare in supape.
Aceastd expresie este folositd aici pentru a deduce ecuagiile fiecarui proces ireversibil ce
compune ciclul inversat cvasi-Carnot ireversibil cu viteza finita.

3.2. ECUATI FUNDAMENTALE ALE TVF

Evaluarea generarii de entropie si calculul performantelor (COP si putere) unui ciclu
inversat cvasi-Carnot ireversibil, se realizeaza pornind de la expresia matematica a
Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu viteza finita [36,51]:

Wy JJEL | gy G.1)
V3RT Pmi  Pm,i

dU=380;, ~ Pm,i 1+

in care:
dU - variatia elementard a energiei interne a sistemului,
00Q,, - cantitatea elementara a caldurii schimbate de sistem cu mediul Inconjurator,

2Cpn

w, - viteza finitd a pistonului, w, =

» ,unde C, este cursa pistonului, iar 7 este turagia

d 60

exprimata in [rot/min],
dV - variagia elementara a volumului de lucru,

a - coeficient ce depinde de natura agentului de lucru, a = \/ﬁ ,
k - exponent adiabatic,
Pm,i - €ste un nou concept introdus in TVF, prin comparagia cu Termodinamica Reversibila,
numit presiune medie instantanee in sistem [36, 77],
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¢ - viteza medie moleculara determinata la temperatura medie instantanee a fluidului de lucru,
conform formulei lui Clausius,c =./3RT ,
f - procentul din cantitatea de caldurd care este generatd prin frecare si care contribuie la

variagia energiei interne; aceasta depinde de configuratia internd a sistemului (0<f</). Cand
f =0, se considera ca toatd caldura provenitd prin frecare ¢ cedatd mediului exterior, iar

atunci cand se considerd f =1 se presupune ci toatd cdldura provenita din frecare ramane in

sistem.
Lucrul mecanic elementar schimbat in procesul ireversibil este:

A
L M OPT L B | gy (3.2)
V3RT Pmi  Pm,i

In ecuatiile (3.1) si (3.2), fiecare termen din parantezi ia in calcul cite un tip de
ireversibilitate [51,52,56,77]:

Wiy = Pm.i 1

aw

v’ contributia vitezei finite a pistonului - —r
c
- s . . . . Apy
v' contributia frecarii intre pargile mecanice ale sistemului - ——
pm,i
Apy

v contributia procesului de laminare la trecerea prin supape -
Pm,i
In aceste ecuatii semnul (+) este utilizat pentru comprimare, iar semnul (-) este utilizat pentru
destindere.

Frecarea intre pargile mecanice si pierderile prin laminare sunt exprimate intr-o
manierd similara cazului motoarelor cu ardere internd propus de Heywood [120], si adaptate
astfel incat sa poata fi incluse 1n expresia Primului Principiu pentru procesele cu viteza finita
ce au loc in maginile cu piston de S. Petrescu si M. Costea in [34,36,51,56,71,120].

Pierderile de presiune datorate frecarii, respectiv laminarii sunt date de:

App=A+B w, Apgy =Cw (3.3)-(3.4)

unde:  A=0.94, B=0.045 si C=0.0045. [120]

Astfel, masinile Stirling, compresoarele cu piston, detentoarele cu piston si motoarele
cu ardere internd pot fi analizate cu Metoda Directa, obginandu-se pentru prima datd, «o
tratare unitard » a acestor tipuri de masini.

Observatie! Atunci cand 4 =0 nu se ia in calcul frecarea la limita w, — 0, dar se gine cont

p
de variagia frecarii in funcgie de viteza pistonului w,, iar in cazul in care 4 =0.94, se fine

seama de existenta frecarii, chiar si la limita w, — 0.

)4
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3.3. EVALUAREA PERFORMANTELOR UNUI CICLU INVERSAT CVASI-
CARNOT (in care faza de comprimare ireversibila este tratatd cu gaz perfect)
[86,97]

Carnot ireversibil. In faza de comprimare ireversibila, fluidul de lucru utilizat este considerat
a se comporta precum un gaz perfect, deoarece aceasta faza are loc in zona supraincilzita,
unde cu cat gradul de supraincdlzire al vaporilor este mai ridicat, cu atat comportamentul
acestora se apropie de cel al gazului perfect. Punctul de plecare al acestei analize il constituie
lucrarile publicate recent [75,115]. Aceasta analizd este bazatd pe algoritmul de calcul al
Metodei Directe [27,28,97,116,117] dezvoltata in cadrul TVEF.

Studiul propune o tratare complet analiticd a ciclului cvasi-Carnot, care functioneaza
conform ciclului descris de magina frigorifica, si in care raportul presiunilor extreme (la
intrarea si la iesirea din compresor) inlocuieste raportul volumetric utilizat in lucrarile
precedente.

Ne propunem sa comparam ciclul ireversibil 1-2,-3-4.-1 (Fig. 3.1) cu ciclul ireversibil

3.3.1. Algoritmul Metodei Directe aplicat in studiul ciclului inversat cvasi-
Carnot (in care faza de comprimare ireversibila este tratata cu gaz
perfect)

Ecuatiile (3.1) si (3.2) pot fi integrate (analitic) pentru fiecare proces ireversibil al
ciclului ce se desfagoard cu viteza finitd, cu scopul de a obtine ecuagiile procesului si
expresiile lucrului mecanic ireversibil si caldurii schimbate 1n aceste procese.

T
cr
9de
Ty L ————- 7 _ 3
Tysr—-——r---—-——-/17--~———-
pere \ \Qpier
T, sr—-——\—-A-——-\-1—————---
| I%tlim \‘,
L/ta 4, #L/
o
: :erig =d4alim™* Qperete:'* ‘?pierdut
| | [

sl e s
As v ASCp

Fig. 3.1 Ciclul ireversibil cvasi-Carnot inversat in coordonate 7-s. [97]
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Pentru ciclul descris in Fig. 3.1, ec. (3.1) se integreaza doar pentru procesul adiabat
ireversibil /-2; din compresor. Astfel se obgine ecuatia procesului adiabat ireversibil de
comprimare. Aceastd ecuatie va congine originea ireversibilitagilor interne, respectiv:

v’ viteza finitd a pistonului,
v’ frecarea intre piston si cilindru.
Pornind de la aceasta ecuagie, devine posibil calculul temperaturii in starea 2;;.

Facand ipoteza ca fluidul de lucru este un gaz perfect, si impunand conditia procesului
adiabat 6Q;,. =0, din ec. (3.1), rezulta:

awp iprfiApth v (3.5)
V3RT Pm,i Pm,i

Ec. (3.5) poate fi integrata prin asumarea ipotezelor impuse. Cea mai simpla metoda de
integrare este descrisa in cele ce urmeaza.

Se noteaza factorii care congin cauzele ireversibilitatilor cu
B=ct=f (Tmed,l—Z’ Pmed1-2>Wp ) Acest termen se calculeazd cu temperatura medie

me,dT ==p,, ;| 1+

Tined 1-2 » §1 presiunea medie pyeq -5 pe procesul 1-2;.

aw

B=1+ p__ S

\ 3RTmed, -2 Pmed,1-2

unde temperatura medie este exprimata ca:

Tned -2 =

(3.6)

Tl +T2

3.7)

Cu scopul de a estima 7> din ec. (3.7) se accepta ca prima aproximatie : 7y = 75,..
Atunci ecuatia procesului adiabat reversibil 1-2,, devine:

k-1

—_ k-1

T k &
2_( P2 =2, (3.8)
L \m

unde: 4, = p; /p1 ,1ar k este exponentul adiabatic, k =1.3 (pentru gazul perfect).

Pentru evaluarea presiunii medii p,eq 7.2, S€ foloseste media aritmetica a presiunilor din
starea initiald si starea finala.

pPLtpP2 _P1 P2 P1
Predyz =2 = P P2 PL(14 g, ) (39)
2 20 p) 2
Dupa inlocuirea ecuatiilor (3.8) si (3.9) 1n (3.6), rezulta:
Bels @y izf'(f”B ) (3.10)

E
k
LSRT}| 1+

pi(1+7y)

In aceastd expresie se ine cont, asa cum am mentionat anterior, doar de contributia
vitezei finite a pistonului si de frecare. Pierderile de presiune datorate laminarii la trecerea
prin supapele compresorului vor fi luate in considerare separat.

Semnul (+) utilizat in ec. (3.10) se foloseste pentru comprimare, iar semnul (-) pentru
destindere.
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Odata ce coeficientul B este exprimat in functie de viteza pistonului si de alti parametri ai
gazului, se pot separa variabilele in ec. (3.5) :

dT
Ma _ _ay (3.11)
pB
unde presiunea este exprimata din ecuatia de stare a gazelor perfecte:
RT
p="0 (3.12)
Vv
Stiind ca:
¢y = R (3.13)
k-1
ec.(3.11) devine:
L 4T __ 4V (3.14)

Bk-1) T 4
Aceastd ecuatie este diferitd fatd de ecuatia diferengiald a procesului adiabat din

viteza pistonului w p - Toate ecuatiile derivate din ecuatia (3.14) vor contine aceasta corectie.

Inlocuind volumul in functie de temperatura si presiune in procesul 1-2; in relatia
anterioard, rezultd ecuatia procesului ireversibil adiabat cu viteza finita:
B(k-1)

o, | P2, |1+B(k-1) (3.15)

n P
Din aceastd ecuafie se poate calcula 75 .

Dat fiind faptul ca 1-2;; este un proces de comprimare, in expresia lui B apare semnul (+).
Pentru procesul de comprimare ireversibilda in compresorul cu piston 1-2ir, diferenta de
entalpie, a fost exprimatd ca produsul dintre variatia temperaturii pe procesul respectiv, si
caldura specifica izobard ¢, .

hy—h Zcp(Tf -1;)
Astfel se obtin expresiile analitice ale COP-ului si puterii, introducandu-se succesiv diversele
piederi.
Pentru celelalte stari caracteristice ale ciclului se utilizeaza corelatiile disponibile in Fig. 3.5-
3.13 si in Tabelul 3.2.
Formulele obtinute, le-am structurat in Tabelul 3.1, modul in care au fost obtinute
fiind prezentat in subcapitolul urmator (3.4.1)
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Tabel 3.1. Expresii analitice pentru calculul COP si putere

Cauza corp Power
ireversibilitagilor
; i3 h,—h
zng)?efsig;ta = (COP)1 = [(h ) _Ih ]‘4Eh —h ) P, = m{[(hZir )w —h ]_ (h3 —h,, )}
2ir Jw 1 3 4r
Viteza finita i (CO P)u — . h, _.hw Py = mﬂ(hZir)w, ' h, J_ (h3 —h,,

(h2ir )w,f - h] _|_ (h3 - h4r )

frecare in compresor

Viteza finita si

frecarea in h, —h,
compresor §i (COP)H] = (h ) _n Py = m|_(h2ir )W,f - h]J
laminarea n ventilul ZirJwf
de laminare
Viteza finita, ho—h
A _ 1~ "ir
frecarea in (COP)IV =
compresor, . Wepr ) r + Wik, )
laminarea 1n ventilul cu (w ) _ (h ) _h Py = ml_((hZir )w,f —h, )+ Wm(.,,J
de laminare si pr Sy~ N2 Jwp T
laminarea in Wine, = g Vo T Ay
compresor
Viteza finita si (coB, - Grog o 1idy hy, )= Oy
frecare in compresor, ' W + Wy m[((hzt.r)m ; —h,)+ Wi,
1amma.rea in Yentllul . D | > = m[«hzm )w, = ) Wy, J
de laminare si unde: i = p, ——w,,p=—
laminarea in 4 Vi =P,
compresor, dar si O, =KAT, -T,)
Plerderlle decaldura | 4 _ aria medie intre vaporizator si
Intre surse condensator 4 =0.5-(4,, + 4.,)

3.3.2. Rezultate ale aplicirii modelului analitic dezvoltat cu ajutorul
Metodei Directe [86,97]

Calculele au fost efectuate, considerand urmatoarele dimensiuni si proprietagi: L=1m,
D=0.05m, Niew=8, a,=TW/m?K, o, =5W/m*K, A, =0.044W/mK, &, =0.lm

sidg, = Acg = 0.176m>. Utilizand expresiile obginute anterior (complet analitic) se poate

Astfel cea mai mare diminuare a coeficientului de performanta, COP a fost inregistrata
atunci cand au fost considerate pierderile prin frecare (COPy), respectiv laminarea in supapele
compresorului (COPyy). Contrar, puterea necesara compresorului creste odata cu introducerea
viteza pistonului, se observa ca valorile mici ale vitezei pistonului caracterizeaza un regim
economic de funcgionare, mai ales din punct de vedere al puterii conumate.

Puterea necesard compresorului nu este afectatd de pierderile de caldura dintre
schimbatoarele de caldurd, insa COP depinde de fiecare ireversibilitate, astfel justificindu-se
existenta a 4 curbe pentru putere ( P, = P, ) corespunzatoare celor 5 curbe ale COP-ului.
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Fig. 3.2. Influenta diferitelor ireversibilitati asupra COP. [86,97]
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3.4. CALCULUL PERFORMANTELOR (COP §I PUTERE) S§I EVALUAREA
GENERARII DE ENTROPIE INTERNA INTR-UN CICLU INVERSAT
CVASI-CARNOT CE FUNCTIONEAZA CU VAPORI (IFV) [98]

3.4.1. Introducere

Diferenta intre sistemele termodinamice simple si cele complexe constd in prezenga
schimbatoarelor de caldurd suplimentare sau a supapelor (in cazul motoarelor,
compresoarelor, detentoarelor cu piston), pentru sistemele complexe.

Instalagiile frigorifice cu comprimare mecanica de vapori (IFV) fac parte din categoria
masinilor termice care functioneaza dupa un ciclu termodinamic cu viteza finitd in sisteme
inchise complexe.

Obiectivul cercetarii, comparativ cu alte studii disponibile in literaturd si cu cel
prezentat in paragraful anterior, il constituie luarea in considerare a diferentelor esentiale
dintre comportamentul vaporilor fatd de cel al gazului perfect, si analiza schimbarilor
necesare cu scopul de a dezvolta o noud metodologie pentru calculul complet analitic al

fiecare ciclu analizat.

Analiza generdrii de entropie este un instrument important in evaluarea
devine necesara dezvoltarea unui model analitic de calcul pentru aceasta.

In literatura sunt disponibile lucrari [75] in care generarea de entropie este considerati
folosirea Termodinamicii cu Viteza Finita. De curdnd, s-a dezvoltat un model analitic, similar
celui propus in acest subcapitol, pentru studiul ciclului Carnot al unei masini frigorifice
[75,115]. Obiectivul acestor lucrari a fost gasirea unor expresii analitice pentru generarea
internd de entropie [113,115], dar si compararea rezultatelor obginute [75] cu cele propuse in
literaturd [116]. Astfel s-a realizat validarea modelului propus, prin confruntarea rezultatelor
obtinute analitic, cu datele experimentale disponibile pentru o masgina frigorifica reald, in
functiune.

Modelul de calcul analitic al performantelor si generarii de entropie, propus aici, are
ca punct de plecare lucrérile [75,115], in care s-a studiat un ciclu inversat Carnot ireversibil cu
viteza finitd, ce functioneaza cu gaz perfect ca fluid de lucru. In aceste lucriri, expresiile de
calcul ale generarii interne de entropie depind de mai mulgi factori, precum temperatura
gazului, raportul volumic de comprimare, fluxul de céldura si de proprietdgile gazului in
procesul adiabatic ireversibil cu viteza finita al ciclului Carnot inversat [107].

Noua expresie a Primului Principiu pentru procesele cu viteza finita este folositd aici
in scopul de a obtine ecuatii care descriu proprietdtile vaporilor pentru fiecare proces
ireversibil care se desfagoara cu viteza finitd in compresor, in cazul unei IFV. Aceste ecuatii
vor fi utilizate ulterior pentru calculul analitic al performantelor ciclului (COP si putere), al
generarii interne de entropie pe ciclu si al fluxului generarii de entropie, n functie de viteza
finitd a pistonului si de alfi parametri, precum: temperatura si presiunea in vaporizator,
respectiv, in condensator, raportul de comprimare in compresor si debitul masic, proprietatile
reale ale vaporilor din ciclu, folosind o corectie pentru abaterea comportamentului vaporilor
de la comportamentul gazelor perfecte.
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Fig. 3.4. Instalatia frigorificd cu comprimare mecanica de vapori : C- Compresor, Cd -Condensator,
DF- Filtru deshidrator, TV- Ventil de laminare, Ev- Vaporizator [97]
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Scopul final al acestei cercetdri, este evitarea utilizarii tabelelor de proprietdti, prin
obtinerea unei scheme de calcul in totalitate analiticd pentru ciclul ireversibil 1-2;-3-4i-1,
intr-o maniera similara dezvoltarii disponibile in Termodinamica Clasica Reversibila. O astfel
de schema este disponibila pentru masinile Stirling [68].

In acest studiu, in locul raportului volumetric de comprimare (ca in studiile precedente
[75,115]) se utilizeaza raportul presiunilor (de iesire si intrare) din compresor p,/p,, si se
tine cont, in plus, de "abaterea" comportamentului vaporilor faga de gazul perfect.

In trecut, s-a realizat un studiu [113] similar acestuia, pentru un ciclu Rankine cu
viteza finitd. Lucrarea in cauza prezintd, prin confruntarea rezultatelor obtinute cu ajutorul a
doud metode de calcul, diferenga intre expresiile randamentului si puterii. De asemenea se
prezintd modul in care expresiile obtinute pot fi folosite pentru a calcula performantele
ciclului, astfel incat sd se apropie cat mai mult de realitatea experimentald prin evaluarea
Finita.

3.4.2. Algoritmul Metodei Directe aplicat in studiul IFV

Modelul analitic dezvoltat in acest paragraf este similar celui descris anterior, dar mult
mai detaliat si usor de validat, prin confruntare cu datele experimentale. In urma validarii
modelului analitic de calcul, acesta va putea fi utilizat in proiectarea masinilor frigorifice
printr-o metodd complet analiticad, Metoda Directa.

Pornind de la modelul descris in paragraful anterior, se compara ciclul reversibil 1-2,-
3-4,-1 (Fig. 3.1) cu ciclul ireversibil 1-2;-3-4;-1, din punct de vedere al COP-ului, puterii si
generarii interne de entropie.

Prin integrarea (analiticd) a ec. (3.1) si (3.2) pentru fiecare proces ireversibil al ciclului ce se
desfasoara cu viteza finitd, se pot obtine ecuatiile procesului si expresiile lucrului mecanic
ireversibil si caldura schimbata in aceste procese.
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Fiecare proces al ciclului cvasi-Carnot ireversibil, descris in Fig. 3.1, se produce in
componente diferite: compresor (1-2;), condensator (2;-3), ventil de laminare (3-4;;) (Fig.
3.4), toate acestea fiind conectate prin tevi.

Pentru a obtine o expresii pentru calculul generdrii interne de entropie, COP si

comprimare ce se desfagoara cu viteza finita (1-2;), asa cum se poate observa si in Fig. 3.1.

3.4.2.1. Expresii analitice pentru calculul performangelor ciclului cvasi-
Carnot inversat ce functioneaza cu vapori [97]

In cazul ciclului prezentat in Fig. 3.1, se integreazi ec. (3.1) doar pe procesul adiabatic
ireversibil 1-2;; In compresor. Astfel, se obgine ecuatia procesului adiabat ireversibil de
comprimare in compresor. Pornind de la aceasta ecuatie, se poate calcula temperatura in
punctul 2;, notata T»;,. Cu aceastd temperatura se identifica din tabelele de vapori saturati, /2,
sl s2ir, proprietati ce sunt necesare pentru a calcula lucrul mecanic consumat in compresor.

In procesul ireversibil 3-4;;, entalpia este constanti: h3=h.;, si datorita acestui lucru nu
avem nevoie de o ecuagie similara celei pentru procesul de comprimare, in acest caz.

Tinand cont insd, ca dezideratul nostru este realizarea unei scheme de calcul analitic,
in totalitate, am exprimat proprietagile /2 si s pe curbele limitd, in functie de presiune si de
temperatura. (Fig. 3- Fig. 3)

Se prezinta aici cazul procesului adiabat ireversibil de comprimare 1-2;, (Fig. 3.1)

Prin asumarea ipotezei ca fluidul de lucru este un gaz perfect i impunerea condigiei
procesului adiabat, 60, =0, din ec. (3.1) rezulta:

Yo S | gy av (3.16)

+
V3RT Pm,i Pm,i

mc;dT =—Pmil|l

p,=F(T,) T,=f(p,)
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400000 / 260 /
250
200000 e

240
r"‘f

0 230
230 250 270 290 310 330 ] 200000 400000 600000 800000 1000000 1200000 1400000

1000000

800000 /
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Temperature T;[K]

Temperature Ty [K] Pressure ps[Pa]

Fig. 3.5. Corelatii analitice intre presiunea p, §i temperatura 7 .
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s1=1(py) s,=f(T,)
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840
3

51=0.0045(T,J2- 3.0762(T;)+ 1436.2
R*=0.9963
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\ ‘ R*=0.9869
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830
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Fig. 3.6. Corelatii analitice Intre entropia s, i temperatura T, respectiv presiunea p;.

h,=f(p,) h,=f(T,)
275000 275000
hy = 15846In(p;) +51610
270000 ' RZ= :l_:gsg - 270000 | ;
1 / hy =-1.3367(T, 2+ 1305.8(T,)- 6407.8
265000 / 265000 R?= 0.9999
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Fig. 3.7 Corelatii analitice intre entalpia s, i temperatura T,, respectiv presiunea p;.
v,=f(p,) v,=f(T,)
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Fig. 3.8. Corelatii analitice intre volumul specific v, §i temperatura T}, respectiv presiunea p;.
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h2r_f(T2r) 52r_f(]'2r)
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Fig. 3.9. Corelatii analitice Intre entalpia h,, si

entropia sy, $i temperatura T,,. (obinute prin

comprimarea reversibila 1-2,).
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Fig. 3.10. Corelatii analitice intre temperatura T; §i presiunea ps,
s;=f(p) s,=F(T;)
500 500
450 53=-1E-10(ps)? + 0.0004(ps) + 113.3 | 450
R?=0.9995 | /‘ ‘sj -4.725(Ts) - 1084.8 //
Ri=1
= 400 ‘f = 400
E " E P
= 350 = 350 T
3 e H d
g p : P /
= 300 = 300 /v

250

200

295 300 305 310 315 320 325

Temperature T3[K]

Fig. 3.11. Corelatii analitice intre entropia s;

si presiunea p;, respectiv temperatura Ts.
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hy=f(p,) hy=f(T;)
130000 T 130000 | | |
hs=-3E-08(ps)? + 0.1086(ps)+ 25166
- hs=2.1886(T:) + 124,37(T3) - 145.
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Fig. 3.12. Corelatii analitice intre entalpia h; §i presiunea p; respectiv temperatura Ts.
v;=f(p;) v3=f(T;)
0.00092 I I I 0.00092 ‘ ‘
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Fig. 3.13. Corelatii analitice Intre volumul specific vs si presiunea p;, respectiv temperatura Ts.

Factorul ce cumuleaza ireversibilitdti, B =ct = f (T med 12> Pmed 1-2-Wp ), se calculeaza cu

temperatura medie Ty,0q -2 , §1 presiunca medie p,,eq 1-2 pe procesul 1-2;.

aw,

B=1+ e T (3.17)
\/3RTmed,1—2 Pmed, 1-2  Pmed,1-2
unde temperatura medie §i presiunea medie pe procesul 1-2ir sunt:
nh+1, . PLtP2_ Pl
Tned 12 = 5 si Pmed -2 = =7(1+ )]“p) (3.18)
Cu scopul de a estima 7> din ec. (3.18) se accepta ca prima aproximagie: 75 = T»,..
Atunci ecuatia procesului adiabat reversibil 1-2,, devine:
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E K-l
T_|pa|k =2f (3.19)
L \nm

'

P

unde: 1, = p; /py , iar k este un exponent adiabatic corectat, care ia in calcul diferenta

esentiala intre comportamentul gazului perfect si cel al vaporilor de R134a. (Fig. 3.5). Acest
coeficient k’, corectat a fost obginut prin compararea lui 7> calculat cu ec. (3.8), si 7> bazat
pe entropia constantd a procesului reversibil adiabat 1-2,, si utilizdnd tabelele de proprietati
ale vaporilor in starea 2,.

Ca rezultate ale acestui studiu comparativ, s-au obtinut Fig. 3.5 si formulele analitice
de calcul al exponentului adiabatic corectat, £’. Dat fiind faptul cd se analizeaza influenta
comportamentului vaporilor asupra performantelor si generdrii de entropie, se justifica
interesul pentru cercetarea variatiei exponentului adiabatic in functie de temperatura vaporilor
saturati 75v siin functie de presiunea la iesirea din compresor py;,,..

Dupa inlocuirea ecuatiilor (3.18) si (3.19) in (3.17), rezulta:

k'={(Ty) k'=f(p,;)
1135 . | \ i
11345 ‘ ‘ / S SE06(p,+0.0002(p;) 11298 Ve
K'= 1E-06(T-2-0.0007|T,| + 1.2303 / 1134 R?=0.9997 4
1134 1= R=03999 / 11335 /
11335 Y 1133 ,/'
Y113 < X /
&
/ 11325 Va
11325 v 1132 y
1132 - 11315 //
11315 — 1131 ¥
1131 11305
290 300 310 320 330 340 3 6 : 12 15 18
T2"[K] Presiune de comprimare py;, [bar]

Fig. 3.14. Variatia coeficientului adiabatic de comprimare ireversibila, £’ in functie de temperatura
vaporilor saturati 75, si de presiunea p,;,.

aw iZf-(A+B' wp)

BoI+ ) (3.20)
pi(1+2,)

k-1

L5RT| I+4}

contribugia vitezei finite a pistonului si de frecare. Pierderile de presiune datorate laminarii la

trecerea prin supapele compresorului vor fi luate in considerare separat.

In ec. (3.21), semnul (+) se foloseste pentru comprimare, iar semnul (-) pentru destindere.
Separand variabilele in ec. (3.16), se obtine:

mcl,dT 3
pB

—dv (3.21)
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in care presiunea este exprimatd din ecuatia de stare, facand ipoteza ca fluidul de lucru este
gaz perfect:

p= mRT (3.22)

Vv
si caldura specifica la volum constant, care gine cont de ,,devierea” comportamentald a
vaporilor fata de gazul perfect:

c, =— (3.23)
Ec. (3.21) devine:

L dr__dr

B(k-1) T 4

Aceastd ecuatie este diferitd fatd de ecuatia diferengiald a procesului adiabat din

(3.24)

. . . o . . . . ' . N .
Termodinamica Clasica, din cauza celor doi termeni Bsi k . Termenul Bia in considerare

inceput diferenta dintre comportarea vaporilor supraincalziti si gazul perfect in compresor.

Toate ecuagiile derivate din ecuatia (3.24) vor contine aceste doud corectii, si
reprezintd rezultate importante in Metoda Directd, unde aceastd ecuatie este integrata, iar
rezultatele sunt folosite la calculul performangelor ciclului ireversibil studiat.

Integrand ec. (3.24) pe procesul adiabat 1-2;, se obtine: o)
B(k'-1

;
— _B(k'—1)In 2 = 1n| 21

I " 2]

T

(3.25)

In
ir

Aceastd ecuatie conduce la relatii ce descriu procesul adiabat ireversibil pentru procesele cu
viteza finita si frecare:

B(k'-1) B(k'-1)

-in coordonate 7-V- nr =T2i V5, (3.26)
" Vi
Din ecuatia de stare: I = M; Dyir = Pa"ir
mR mR
- in coordonate p- V" prlB(k'—1)+1 = pZierji(k'—l)ﬂ (3.27)
B(k'-1)
T 1+B(k'-1
-in coordonate T-p: S|P (HBGED (3.28)
Ty Pir

In aceste ecuatii p,;. este presiunea la iesirea din compresor ( p,;.-= p, -impusa).

Din ec. (3.28) se poate calcula T,

Odata cu corelarea intre A, respectiv s cu T (Fig.3.5 - 3.13), se pot obgine imediat /;, $i 52 pe
procesul izobar 2”-2;;, necesare pentru a calcula lucrul mecanic in compresor (h2;,-h;). (Tabel
3.1).
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Tabelul 3.2. Expresiile proprietatilor agentului refrigerant in principalele stari ale ciclului [97]

STAREA 1 STAREA 2r STAREA 2ir STAREA 3 STAREA 4a STAREA 4r STAREA d4ir
—_ — _ _ 0.1035
1, = 74.582(p, ) 10%% % » g | Ty=-2-107(psY Ty =T Ty =T;=74.582(p Y1035 | T, =T,=74.582(p,)
Py | ¥ 2
Ty =Ti| == T, =T, — 105
r [1,1] 2 "\ p, +8-1073(p3)+ 253.87
p; —impus D>, —impus Dy = P2 P3 = P2irr = P2r P4a=P1 Pyr=P1 Psir = P
S]:_15'511n([’]) S2r=—0.0032(T2r)2 Syir = _0'0032(T2i, )2 s3:—]0_10(113)2 S4a =_10_10(1’1)2 Sqr =93 =—10_10(]13)2+ h3_h4u
+1128.8=0.0045(T; | +5.3361(T3, )~ 428.19| +5.3361(T,, )—428.19| +0.0004(p3)+ 113.3 +0.0004(py)+ 1133 0.0004(p3)+ 113.3 = 4.725(13)| Ssir = Saa TS, =5, h—h.
— 3.0762(T;)+ 1436.2 =4.725(13)- 1084.8 = 4725(1;)- 10848 - 1084.8 Lo
hy =-1.3367(1; hyy = 1085(3,) hy, = 108(T,,, ) 68451 1, — _3.1978(p; hgg==3-10"(p;F | ar =Taa + x4 (h1=1hy) hy =hy,==3-10"(p,}
+1305.8(1;) - 6407.8 — 68451 +0.1086(p3)+ 25166 +0.1086(p;)+ 25166 +0.1086(p, )+ 25166 =
= 15846In(p;)+ 51610 — 2.1886(T; )% + = 1450.6(T;)- 1084.8 1450.6(T,)- 1084.8
124.47(T3 ) — 145250
_ _ —17 ’ 1
vy =8-10%1 (1, )24 , k11 v3==2-10""(p3) via==2-10""(p;) [,,3]" PRy =y
1 |- - Var =V3| — = 3
= 15715(p; ) ?%! Var = vy _ Bk'=1) | +2-1071%(p3)+ 0.0007 | +2¢7"p;+0.0007 " P4 Vi = V3|
Tor Vor = Vg 0 T,
=2.107%(13)% -
9-1075(T; )+ 0.0018
- =0 =0 Sgp—S. h,—h
xy=1 X3 X4q xygp = dr " Sa x,, =34
S~ 54a hl - h“
Belt aw), 24 (4+Bw,) K=107%(T,,) - 0.0007(T,,)+ 1.2303 = 5- 10 (p,, ) + 0.0002(p,, ) + 1.1298

k-1

L5RT; | 1+2,%

T pi(1+4,)




Contributii la dezvoltarea unor Metode ale Termodinamicii Ireversibile Ingineresti

Utilizand expresiile analitice disponibile in Tabelul 3.2, se obtin formule de calcul pentru

F"  Coeficientul de performantd care tine cont doar de viteza finitd a pistonului
compresorului, (COP) I

hl — h4r
(230 ),, = Iy ] (3 = hay.)
iar puterea corespunzatoare acestui caz este: P,y = m{[(hm )W - J— (hy — hy, )} (3.30)
2
unde debitul de agent este dat de relatia: m= py D~ Wy

(cop), = (3.29)

. . A . 1
in care : p; este densitatea vaporilor in starea 1 (Fig. 3.1), p; = —;
V1

v| este volumul specific in starea 1 (Fig. 3.1);
D este diametrul pistonului (Fig. 3.15).

APorer Wiostir

P A [ f
2 2.4i
" ad.rev ad.ir
Py=Ps NI U
l ‘V/ ad. ir
W, ad. rev
- \l
P, % I H 94 L |
A U APaay |
Wiestir |
> v
- Vl »
<

I Ulei pentru
lubrifiere
[

N
By
T
T
L

A/ Piston
» <« Cilindru

p
w,, AP

thii

Fig. 3.15. Diagrama p-V a compresorului ideal reversibil si ireversibil. [71,97]

In literatura de specialitate [119], se apreciazi ¢ prin supapele compresorului cu
piston, curgerea vaporilor de agent frigoric este laminard la deschiderea si la inchiderea
supapei (atunci cand debitul m variaza liniar cu gradientul de presiune Ap) si turbulenta

atunci cand sectiunea oferita de deschiderea supapei ete in jurul valorii sale maxime. Pornind

compresor asupra puterii cerute de acesta. Se considerda [119] cd supapa se comportd
asemenea unei rezistenge gazo-dinamice.
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Prin comparatie cu acest ragionament [119], in studiul propus in acest capitol pierderile
prin laminare sunt exprimate intr-o maniera similard cazului motoarelor cu ardere interna
propusa de Heywood [120], si adaptate astfel incat sa poata fi incluse In expresia Primului
Principiu pentru procesele cu viteza finitd ce au loc in masinile cu piston de S. Petrescu si M.
Costea 1n [34,36,51,56,60,71].

Astfel, pierderile prin laminare pot fi calculate cu ajutorul relagiei (3.34), in functie de viteza
pistonului, respectiv:

2
Apgy, =C- Wp
incare: C=0.0045.[120]

¥~ Coeficientul de performanti care tine cont de viteza finitd a pistonului compresorului
si de frecarea din compresor, (COP) I

h —h
(COP); =1 1'4r
[(hZir Do _hIJ_(h3 ~hy)

iar puterea corespunzatoare acestui caz este: P, = n’a{l_(hyr )w,f —h J— (h3 — hg, )} (3.32)

(3.31)

Coeficientul de performantd care §ine cont de viteza finitd a pistonului compresorului, de
frecarea din compresor si de laminarea in ventilul de laminare, (COP) ik

hy — hy;
(cop),; =———4r (3.33)
(h2ir )., p =
iar puterea corespunzatoare acestui caz este: P,y = n‘a|_(h2,~r )W r hlj (3.34)

¥~ Coeficientul de performanti care tine cont de viteza finit a pistonului compresorului,
de frecarea din compresor, de laminarea in ventilul de laminare si de laminarea in supapele
compresorului(COP) &

(cop),, = I = hair (3.35)

(chr )w, f + Wthcp
unde: (Wepr )WJ = (hir )y, r =M (3.36)
si: Wihe, =OPihg *V2ir T APiha V1 (3.37)
iar puterea corespunzatoare este : 1111V = ml-((hz” )WJ —h ) T Wihg, J (3.38)

este calculat dupa cum urmeaza:

(COP)V — qref - quSt — : _ m(hl B h4i}’ )_ QZOSI (339)
Wepr + Wthcp m|_((h2ir )W,f - hl )+ Wthcp J
unde: Qu =49ref —4lost = (hl — hyjy )_ 9iost (3.40)
dref =4lost T4in = (hl - h4ir) (3.41)
' KA(Ty - T,
iy = st = 24 = T1) (3.42)
m m

cu: K - coeficientul global de transfer termic:
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-1
K = [L + _5ms + L:l (343)
Qe lins a;
si A - media aritmetica a ariilor vaporizatorului si condensatorului:
A A
A= Aev T Acd (3.44)
2
Ec. (3.39) poate fi scrisd sub forma:
COPV — hl B h4l}" _ quSt —
((hZir )W, r—h )+ Wihe, ((hZir )W, r—h )+ Wihe,
_ hy — hyiy (1 st ] (3.45)
((hZir )W, ! )+ Wik, L hy = hyjy
-
CO])w,f,tth Jthry n Qypst
Prin identificarea termenilor, se obtine:
COR; =CORy “ny1 9, (3.46)
AE + A d
(2 dcr,
unde: 2 (3.47)

77]]7let = 1 -
‘ 1 8, 1] aD?
pl(wu}”wp(hl i)
Qe j'ins a; 4

N1,0,, - randamentul consecintd al Principiului II al Termodinamicii, care tine cont de
> oS

pierderile de caldura intre cele doud surse de caldura.
In final se obtine ecuatjia:

(hl h4irr )_ >
1 Sy 1| 2D
p1| —+ W p
Qe j'ins a; 4
COPy = (3.48)
(hZir )W, fith hl
Utilizand expresiile determinate anterior (Tabelul 3.2), ec. (3.45) devine:
158461 3-107%(p3 )% +0.1086 26444 4
copy - 58461n(p; ) + (p3)" + (p3)+ L (3.49)

B; —158461In(p; ) —120061+ Wik,
B(k'-1)
(P2 )B(k'—1)+1
10.7582B(k'-1)-1

P1 "
in care: 4 = B 1)+ (3.50)

2
(1+5m+1}w N

11.72-108 4,

p
Qe j’ins a; 4

B(k'-1)
(P2 B(k'-1)+1
8.6618B(k'—1)+1
P1)  B(k-1)+

si By =80921.47

(3.51)
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iar puterea corespunzatoare are formula: B, = n'al_((hzl-r )W7 - h )+ Wihe, J= Py (3.52)

e . . . . hy, —hy
Utilizand relatia de definitie a randamentului izentropic: (n;, = =2r 71 9n care hyir

hyir — My

expresia analiticd a randamentului izentropic:

)

80921.4719'2——158461n(p1)—120061
[k_l—o.nsJ
kl
i = hyr —hy P
is = = ,
hoir =y (B("‘”J (3.53)
py *
80921.47 12 —~158461n(p; ) — 120061

[W—D_O.BSJ
kl
1

3.4.2.2. Expresii analitice pentru calculul generdrii interne de entropie in ciclul

cvasi-Carnot ce functioneaza cu vapori [98]

Prin aplicarea bilantului de entropie pe ciclu, rezulta:

On QL g g (3.54)
Ty Tp

iar prin aplicarea bilangului entropic la nivelul sistemului, rezulta:
Q_H+Q_L+ST — (3.55)
Thys Tis

Generarea internd si totala de entropie (S, si S; ), ca si fluxurile de generare totala si internd a

entropiei (S; si ST ), vor fi calculate din ec. (3.54) si (3.55), combinate cu ec. (3.1) si (3.2).

&
(3.54):

Pentru a calcula generarea internd de entropie specifica pe ciclu, se porneste de la ec.

_qH _ qL __qzir3 _ q4ir1
Ty Ty Ty T

(3.56)

As i,ciclu =

care conduce la:
AS; cicle = —(S3 -5, )— (sl -S4, )= (S4l_r - 83 )+ (SZ,-V -] )= AS3_4” + Asl_zl_r {kgLK} (3.57)

Analizdnd primul termen As3 4 =As; ;g 4o S€ constatd ca acesta este usor de

determinat, ca si In Termodinamica Clasicd, pornind de la observatia ca in procesul de
laminare 3-4i;, entalpia este constantd hs3;=hy,. si utilizdnd formulele de dependenta ale
proprietagilor # si s pe curbele limitd in funcgie de presiune si temperatura (Tabel 3.1).
Varitatiile acestor proprietdti sunt prezentate in Fig. 3.5-3.13.
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Analizand cel de al doilea termen, As;_, =As se constatd ca situatia este

i,ad.cpr>
diferitd, anume problema e mult mai complicatd si nu se poate rezolva in cadrul
Termodinamicii Clasice. In acest caz se foloseste Metoda Directd din Termodinamica cu
Viteza Finitd si se obtine ecuatia procesului adiabat ireversibil de comprimare 1-2;;.

Pornind de la ec. (3.28), ecuatia procesului adiabat ireversibil de comprimare, se poate
calcula T»;,. Odata cu stabilirea corelatiilor # = f(T) si s= f(T) (Tabelul 3.2), pe procesul
izobar 27-2;;, se poate obtine s,, , necesara pentru a calcula variatia de entropie (generarea de

entropie) in procesul adiabat ireversibil de comprimare, 1-2;:
1

DT, . T, T, | B(k-I iy

ASCp}" =c,In 2ir +R1nV21r _ 'R In22ir | Rln| 22ir (k=1) Z'thﬂ|:l_i:|
i " k-1 T T k-1 T B
I (3.58)

kgK

In final, generarea de entropie pe ciclu devine:
J

As;: 0 =AS1_9i. +AS2_4i0, —_— 3.59
i,ciclu 1-2ir 3—4ir {kgK} ( )

in care: As3_4; =S4; — 53 -
Fluxului generarii de entropie internd, in cazul in care nu sunt luate in calcul pierderile
interne de caldura intre condensator §i vaporizator, este dat de relatia:
AS; = 1S, ey [i} (3.60)
Ks
Fluxul generarii de entropie internd, in cazul in care sunt luate in calcul pierderile interne de
caldura intre condensator si vaporizator, este dat de relagia:

2
. . TH - TL J
ASi,losses = mASi,ciclu + KA Q . |:7:| (3.61)
TyTy s
Ecuatia (3.61) va reprezenta fluxul generarii de entropie interna care ia in calcul cele

viteza finitd), generarea internd de entropie datoratd pierderilor de céldura la diferentd de
temperaturd intre 7y si 77 (intre condensator §i vaporizator), si generarea de entropie pe
intreg ciclul.

Coeficientul de performantd corespunzator generdrii de entropie As; j 05 €ste COPy , iar

puterea necesara functionarii compresorului, corespunzatoare este Py = B .

Ca si in cazul prezentat anterior pentru COP si putere, se obtin expresii analitice ale
generarii de entropie internd pe ciclu, prin introducerea succesivd a tuturor celor 5

Modelul analitic §ine seama de viteza finitd a procesului de frecare, de ireversibilitagile
generate in timpul procesului de comprimare adiabatd (1-2;;) si procesului de destindere
adiabata (3-4;;) in ventilul de laminare (Tabelul 3.3).

Tabelul 3.3 Notafii ale generarii de entropie interne pe ciclu As; .;cp, -

Tipuri de ireversibilitati AS; ciclu

ASi,ciclu 1
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frecarii (cand A =0 - nu este considerata frecarea la limita As

w,, — 0, dar este luatd in considerare variagia frecarii odata cu i,ciclu II

)4

cresterea vitezei pistonului w D )

AS; ciclu 111

frecarii (cdnd A4 =0.94 - este considerata frecarea chiar si la

limita w, — 0)

Generarea internd de entropie pe ciclu provocata de ireversibilitatile produse in timpul
destinderii adiabate ireversibile in ventilul de laminare, in conditiile considerarii funcgionarii
reversibile a compresorului (4 =0 si w » =0), pot fi calculate cu relatia:

AS; ciclu 1 = S4ir =53 (3.62)

Generarea internd de entropie pe ciclu provocata de ireversibilitatile produse in timpul

finite si frecarii (cand A =0 - nu este considerata frecarea la limita w, — 0, dar este luata in

p
considerare variatia frecarii odata cu cresterea vitezei pistonului w),), se calculeaza utilizand

ecuafia: ASi,ciclu 11 :Asi,ciclu.l +As1 2 (3.63)

LSS — (3.64)
K-l T | Bwf(4=0)
Generarea internd de entropie pe ciclu provocata de ireversibilitatile produse in timpul

in care: As

1-2ir T~

finite si frecarii (cand A = 0.94 - este considerata frecarea chiar si la limita w » = 0) poate fi

calculatd cu ecuatia:

As

ASi,ciclu =~ 1=2ir 11 +Asi,cic[u I (3.65)

R Tair |y _ ! (3.66)
k-1 T B(w, f(A4=0.94))

Cocficientul de performan{d corespunzator generdrii de entropie As;

in care: Asl_zl.r =

ciclu 11T este COP]II , l1ar

puterea necesara functionarii, corespunzatoare este Py .

3.4.3. Rezultate ale aplicarii algoritmului de calcul dezvoltat cu ajutorul
Metodei Directe [97,98]

Calculele au fost efectuate considerand aceleasi dimensiuni §i proprietati, utilizate si in
paragraful precedent: L=Im, D=0.05m, Nj,=8, oa,= 7W/m2K, a; = SW/mzK,

Ains =0.044W [/mK , 8,;,; =0.1m §i Ag, = Acy = 0.176m2,f= 0.6.

S-a observat ca procesul de comprimare adiabatd poate fi descris calitativ, printr-o
ecuagie a procesului adiabat, similard celei din Termodinamica Reversibila pentru gazele
perfecte, insd corectatd cu un exponent adiabatic care include abaterea comportamentului
vaporilor fatd de cel al gazului, notat £’. Acest nou exponent adiabatic, £’ depinde de 75n sau
de p,, si este diferit de exponentul adiabatic reversibil k=/.3, considerat in cazul ciclului
cvasi-Carnot ireversibil ce functioneaza cu vapori. Fig. 3.14 evidentiaza variagia acestuia.
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Utilizand expresiile derivate anterior (complet analitic) ale COP-ului si puterii, efectul

Fig. 3.16. Se constata cd cea mai importantd diminuare a COP este inregistratd atunci cand se
considera pierderile cauzate de frecare (COPj), respectiv de laminarea in supapele
compresorului (COPyy ).

45 7000
I“w = Prev /
n.,.'.. MK —-m-e
35 S /J&%‘
uooc‘Ooc..'..‘.... 5000 | =—s=Pirll
00000,
3 - et Pl
725 ML-- 2, 4000
= ——mmmmeaa o — PirlV
1= =1
Q.
15 —— (COP)rev == (COP)I 2000
1
(COP)II (CoP)lIl 1000
05
= (COP)IV == (COP)V
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
Viteza pistonului, w, [m/s] Viteza pistonului [m/s]

115 ‘

114
i,ciciu IIT

Qlost
-_— A

icicli
112 i,ciclu

113

111

110

109

e
—

108

\
B N ———
106 1/
-

105

Generarede entropie pe ciclu [ JA{kgK})]

o 05 1 15 2

Viteza pistonului w,, [m/s]

Fig 3.17. Influenta vitezei pistonului w, asupra generarii de entropie pe ciclu As; ez, -

entropie in ciclu.
Cum era de asteptat, puterea necesard compresorului (Fig 3.16) si fluxul generarii de entropie

celor doud performante (COP si putere) in functie de viteza pistonului w, , se evidentiaza

p>
clar cd valorile mici ale vitezei pistonului caracterizeaza un regim de funcgionare economic,
mai ales din punct de vedere al consumului puterii, fapt confirmat si de variagia fluxului
generarii de entropie pe ciclu (Fig. 3.17). De exemplu, trecand de la 0.5m/s la 1m/s puterea
creste de 2 ori, respectiv de la 300W 1a 600W.

Asa cum am metionat anterior, puterea necesara compresorului nu depinde nici de procesul de
destindere (3-4i;), nici de pierderile de cidldura din schimbatoarele termice, insa COP depinde

COP si a 5 curbe pentru putere, in Fig. 3.16. Astfel P corespunde curbelor pentru COPyy
75
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Studiul prezintd generarea de entropie pe ciclu, si nu in magind. Variagia parametrilor analizati
este strict influentata de viteza pistonului w), si coeficientul de frecare f.

23 pma s
: H'_‘"--...

2.25 ( : W, = 0.4 m/s ] ~—~—_
I
z I
& 22 I
C I
© I
I
2.15 |
I
l I

21

o o02 (04 )06 08 1 12 14 16 18 2
Viteza pistonului,w, [m/s]

117

114

—
—
—

.---'-"""""‘-‘--I

—
=
(=]

AS; gpierdut [1/KEK]

105

0 0,20,6 08 1 12 14 16 18 2

Viteza pistonului, w, [m/s]
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700
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500
400 yd
300 /

2007 = W,y = 0.4[m/s]
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0
0 0.2 06 08 1 12 14 16 18 2

Viteza pistonului, w, [m/s]

Fig. 3.18. Influenta vitezei pistonului w), asupra COP , respectiv asupra generarii de entropie interna

Asi, losses $1 puterii consumate.
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Fig. 3.18 evidentiaza faptul ca valoarea maximd a COP corespunde valorii minime a fluxului
generarii de entropie pe ciclu. Aceastd figurd permite determinarea vitezei optime de
desfagurare a proceselor, vitezd care caracterizeaza valoarea maximd a COP, pentru care
generare de entropie pe ciclu este minima. Cunoscand aceastd vitezd optimd se poate
determina grafic puterea necesara funcgiondrii compresorului.

Se constatd cd Metoda Directa, este in esentd o metoda-grafo-analitica. Partea grafica
joacd un rol important in cercetare i optimizare, precum si in prezentarea rezultatelor prin
diagrame putere/viteza, COP (sau randament)/viteza sau generare de entropie/viteza, pe baza
expresiilor analitice obfinute prin integrarea expresiei matematice a Principiu I al
Termodinamicii pentru procesele cu viteza finita, pe fiecare transformare a ciclului.

3.4.4. Studiu de sensibilitate

maginii frigorifice reale, am analizat rezultatele variind temperatura 7y="T>" (Fig. 3.19).

N

‘ad
S =

a3

COPyy [-]

M o
——T2'=323K

, —T2'313K
s ::.‘:.*:"‘:"———- —=T2"=303K
| R SR S SR VI SV
05
0
0 2 01

6 8
W, [m/s]

Fig. 3.19. Variagia COP in functie de viteza pistonului w p > pentru diverse valori ale temperaturii de

saturatie a vaporilor 7ov.

Se poate observa ca pentru o temperatura constanta a spatiului racit, 7;, si in conditiile
in care temperatura vaporilor saturagi scade, lucrul mecanic necesar ciclului cvasi-Carnot
inversat si COP-ul masinii frigorifice scad, si aga cum era de asteptat, ciclul frigorific este mai
eficient atunci cand diferenta de temperatura intre surse scade.

Analizand Fig. 3.19, se constata cd COP-ul scade cu cresterea temperaturii 7,. §i cu cresterea

vitezei. Ca o consecinta, s-ar parea cd scaderii temperaturii 7, este utild pentru imbunatagirea
proiectarii maginii frigorifice si cresterea eficientei acesteia. Aceasta concluzie este falsa,

De exemplu, odata cu scaderea lui 7,., diferenta de temperaturd scade progresiv (la sursa

calda, unde céldura este evacuatd). Acest lucru ar putea atrage dupa sine cresterea suprafetei
schimbatorului de céldurd al condensatorului, lucru ce ar implica costuri aditionale pentru
construirea masinii §i totodata spagiu de depozitare mai mare.
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Influenta factorului £, care aratd partea din caldura produsa prin frecare care ramane in
sistem, asupra COP-ului, este prezentata in Fig. 3.20.

25
231

21—y =0
19%*—&02

COPyv [-]

COP v [-]
T
=

01 23 456 789 0.5

‘ 01 2 3 45 6 78 9
W, ]

W, [m/:s']

Fig. 3.20. Influenta vitezei pistonului w,, asupra COPpj pentru diverse valori ale factorului f. Caz

P
A =0, respectiv 4 =0.94, T, =323K.
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==f=)§ || 4 02 =={=0§
——f= OM —-f=]
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Fig. 3.21. Influenta vitezei pistonului, w, asupra generarii de entropie pe ciclu, pentru diverse valori

P
ale factorului /. Caz A = 0, respectiv 4 =0.94, T,-=323K

Fig. 3.20 si Fig. 3.21 ilustreaza influenta vitezei pistonului w,, factorului f, si
coeficientului 4, asupra COPyy -ului ciclului cvasi-Carnot, si asupra generarii de entropie pe
ciclu. Se observa o importanta reducere a COP reprezentat in funcie de viteza pistonului w,,

atunci cand f ia valoride la 0 la /.
S-a constatat ca atunci cdnd w, =0 ( pentru cazul in care 4=0), atat curbele COP cét si

cele ale generarii de entropie pornesc din acelasi punct, indiferent de procentul din cantitatea
de caldura provenita din frecare (dat de valoarea factorului f) si rdmasa in sistem.
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Astfel, odata cu cresterea w D factorul f produce sciderea COP, si in acelagi timp cresterea

generarii de entropie pe ciclu.

In cazul sistemelor reale (w, =2m/ssi f~0.6), COP tine seama de frecarea la limita

w, >0 (adicd 4 =0.94). Fatda de cazul in care nu este luatd in calcul variatia frecarii la

limita w » 0, dar este luata in calcul variagia frecarii cu w » (adicd 4=0), se constata o

scddere a valorii reale a COP cu aproximativ /9%. Aceeasi comparatie aplicatd generdrii de
entropie pe ciclu evidentiaza o crestere a entropiei cu 26.5%.

100 100
90 90
80 80
R, 60 =0 = 60
50 0 4(a=) || & 50 {0 440)
' 40 =—1=0.4(A=0.94) = 40 === 4(A=0.94)
430 ~f=08(4=0) || £ 30 =10 §(A=0)
2 ——£08(4=094)| | & 20 =0 §(A=0.94)
10 4 \
0 0
023456789 01 23 456789
Wylm's] W, (]
Fig. 3.22. Influenta vitezei pistonului w, , asupra fluxului generérii de entropie in ciclu AS ;> pentru
diverse valori ale factorului f; pentru doua temperaturi de saturagie a vaporilor 75 = 313K, respectiv
TZ" = 293K .

Crescand viteza pistonului w), sif (parte a caldurii provenite din frecare si care raméne in

sistem), rezultd o crestere a fluxului generarii de entropie. Prin comparagia valorilor fluxului
generarii de entropie (Fig. 3.22), se poate constata ca odata cu cresterea temperaturii vaporilor
saturati 75w, valorile fluxurilor analizate cresc de asemenea.
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Fig. 3.23. Efectul vitezei pistonului w,, asupra COP, pentru Tpn = 313K, respectiv Ton = 293K
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Fig. 3.23 aratd ca, odatd cu scaderea diferentei de temperatura intre sursele de caldura ale

maginii, COP creste, 1n timp ce generarea de entropie pe ciclu scade.

finita a proceselor, in timpul destinderii adiabate in ventilul de laminare (3-4;;), respectiv in

timpul procesului de comprimare adiabata (1-2;). Se examineazd deasemnenea si influenga

factorului 4 din calculul pierderilor prin frecare asupra COP si generarii de entropie pe ciclu.
In ciclul reversibil 1-2r-3-4r, lucrul mecanic consumat este minim, COP este maxim,

prin compararea aceastuia cu oricare alt ciclu care poate furniza aceeasi putere frigorifica,

mentionate pentru calcul puterilor P,, P, si P, .

1.1
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Fig. 3.24. Randamentul izentropic al compresorului in functie de viteza pistonului, w »-

odatd cu cresterea vitezei pistonului, contrar celor afirmate in literatura de specialitate [122],

conform careia randamentul nu este influentat de viteza de desfasurare a proceselor, ci doar de
. . . T

temperaturile de codensare si vaporizare, (15 jiteratura = s ).
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3.5. CONCLUZII SI PERSPECTIVE ALE STUDIULUI

Carnot ireversibil care functioneaza cu viteza finita. Studiul este complet original, fiind prima
datd cand Metoda Directa este aplicata in analiza unui ciclu inversat cvasi-Carnot ireversibil
(IFV) ce functioneaza cu vapori.

Exemplul numeric furnizat nu se pretinde a fi foarte apropiat de realitate. Obiectivul studiului
a fost dezvoltarea unei metodologii, §i exemplificarea numerica a acesteia. Utilizarea acestei
metodologii in activitati concrete de optimizare si reproiectare, necesita adoptarea unor valori
corespunzatoare ale coeficiengilor de convectie o, si «,, ale conductivitdtii termice a

peretelui A

ins

si ale suprafetelor de schimb de céldurd, rezultate fie din experientd, fie
calculate cu ajutorul ecuatgiilor criteriale din transferul de caldura.

Rezultatele obginute utilizdnd aceastd schema bazata pe Metoda Directd din TVF,
tinand cont, pentru prima data, de diferenga esentiald intre comportamentul vaporilor si cel al
gazului perfect. De asemenea, este pentru prima datd cand se obgine o expresie analitica
pentru calculul randamentului izentropic.
timpul procesului de comprimare adiabatd (1-2;), viteza finitd a pistonului, procesul de
frecare, procesul de laminare in supapele compresorului, respectiv laminarea la destindere in
ventilul de laminare, (3-4;,).

Analiza a fost realizata Intr-o manierd complet analitica, ceea ce inseamna ca formulele pentru
COP si putere au fost exprimate in funcgie de viteza pistonului in compresor, si de alti
parametri (raportul de comprimare A4,, presiunea si temperatura vaporilor, debitul de agent,

etc.). Acest lucru a permis dezvoltarea unor studii de sensibilitate, pas cu pas, evidengiind

Termodinamica in Timp Finit. Devine astfel posibild o ,,unificare” intre Termodinamica cu
Viteza Finita si Termodinamica in Timp Finit. Odata validata, aceasta schema de calcul poate
ajuta la optimizarea proiectarii maginilor frigorifice si pompelor de céldura.

interne §i externe, si printr-o analizd economica si tehnicd, 7,, poate fi optimizat asemenea
COP-ului. Acest obiectiv va fi dezvoltat in studiile urmatoare. Totodata dezvoltarea unei
scheme pentru optimizarea masinilor frigorifice industriale, care in locul utilizarii ventilului
de laminare folosesc piston detentor sau turbind, va fi obiectul unei analize similare celei deja
dezvoltate pentru compresor, pe baza Metodei Directe, in cercetarile viitoare.
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CAPITOLUL IV

STUDIUL MASINILOR STIRLING

4.1. INTRODUCERE

Contextul energetic actual (tensiuni pe pietele energetice) si preocuparile continue pentru
protejarea si Imbundtatirea calitdtii mediului (prin reducerea efectului de sera, a poluarii, etc...)
justifica interesul deosebit In dezvoltarea noilor tehnologii de producere a energiei.

Existd mai multe tipuri de motoare capabile sd transforme energia termica in energie
mecanicd. Motoarele termice utilizate frecvent sunt motoare cu ardere internd, turbinele cu gaze
si instalatii ce functioneaza dupa ciclul Rankine cu vapori de apa.

Din nefericire, niciunul dintre aceste sisteme nu este adaptat sa valorifice anumite tipuri ,,de surse
calde” (energie solara, biomasa, etc...)

In schimb, motoarele cu aer cald, cu aport de caldura din exterior prin intermediul unui
schimbator de caldurd, cu sau fard schimbator recuperator, cu masini care realizeaza alternativ,
comprimarea si destinderea, cu ciclu monofazic deschis sau inchis, cu sau fard supape sau
clapete, sunt capabile sa valorifice energia regenerabild [123]

4.2. SCURT ISTORIC

Secolul XIX a fost marcat de numeroase descoperiri stiintifice si tehnice. Toata aceasta
activitate stiintificd intensa l-a indrumat pe pastorul Robert Stirling (1790-1878) sa inventeze
,motorul cu aer cald”, al cirui brevert de inventie a fost depus in 1816. In 1818, motorul a fost
pus 1n functiune.

O analizd succintd a primului motor cu aer cald construit de Robert Stirling, arata ca
inventatorul a intuit necesitatea §i importanta recuperarii unei pargi din caldura continutd de aerul
cald ce pardseste camera caldd, urmata de folosirea céldurii recuperate pentru preincalzirea
aerului ce trece din camera rece in camera calda. In acest scop, Stirling a introdus un schimbator
de caldura (subdimensionat fata de cel al motoarelor actuale) cu masa de acumulare a caldurii-
regeneratorul- pe care l-a plasat pe la mijlocul pistonului cald.
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Motorul folosea drept combustibil carbune, furniza o putere de 2 CP si era folosit la
pomparea apei dintr-o carierd de piatra.

Introducerea motorului in industrie, a avut loc in 1843, cand fratele inventatorului James
Stirling 1-a pus In functiune intr-o uzind in care el era inginer. Pana in 1922, inventia a fost
utilizatd in ferme si in industrie, pentru pomparea apei sau antrenarea altor masini, astfel ca in
Marea Britanie si Statele Unite ale Americii se aflau in exploatare peste 10.000 de astfel de
motoare.

De la inceputul secolului XX, motorul a intampinat dificultdti majore in impunerea in fata
motoarelor cu ardere internd si a motoarelor electrice, din cauza dificultatilor tehnologice legate
de lubrifiere, de etanseitate, etc.

In mod similar au fost inlocuite si motoarele cu piston cu abur, foarte raspandite in acea vreme.

R

Fig. 4.1. Schema constructiva a primului motor Stirling (1818) [124]:
1 - focar; 2 - camera calda; 3 - cilindru; 4 - piston cald; 5 - schimbator de caldura
regenerativ; 6 - camera rece; 7 - piston rece; 8 - suporfi

in 1938, societatea Philips a acordat incredere acestei inventii, pe care l-a numit ,,motor
Stirling”, si a Inceput proiectarea unui mic motor termic silentios, destinat pentru antrenarea unor
generatoare electrice care sa incarce bateriile statiilor de emisie-receptie din zonele izolate.
Utilizand materiale si tehnologii moderne, inginerii firmei Philips au adus motorul inventat de
Robert Stirling la performante tehnice absolut remarcabile. Astfel, randamentul efectiv al unui
astfel de motor depasea 40% [124].

Dupa anul 1950, multe firme prestigioase, precum ar fi MAN-MWM, General Motors,
Ford, United Stirling A.B. (Suedia), dar si altele, au cumparat licentd pentru motoarele Stirling
Philips. Ulterior au dezvoltat programe de cercetare in domeniul motoarelor Stirling si alte firme
si organizatii, intre care se evidentiaza NASA.

Si Romania a fost implicata in tendinta de dezvoltare a acestei tehnologii, intre anii 1985
si 1989, prin activitatea de cercetare desfasurata la Institutul National de Motoare Termice din
Bucuresti.

Evolutia masinii Stirling ca masina frigorifica este strans legatd de evolutia masinilor
frigorifice In general. Functionarea unei masini frigorifice Stirling a fost evidentiatd de John
Herschel in anul 1834. Acesta a ardtat cd un motor Stirling care este antrenat din exterior,
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realizeaza transferul de caldura de la camera de destindere catre camera de comprimare, de unde
cildura este transmisa catre agentul de racire. Bineinteles, trebuie ca spatiul de destindere sa nu
fie incdlzit (in cazul motoarelor Stirling spagiul camerei de destindere este incalzit). Primele
masini frigorifice Stirling au inceput sa fie folosite in 1870 [124-127].

Dintre masinile frigorifice cele mai cunoscute sunt masinile criogenice pentru lichefierea
aerului si pentru fabricarea azotului lichid, masini produse incepand cu anul 1955, de firma
olandezi Philips. Astfel de masini crigeneratoare au fost importate si in tara noastra. Incepand cu
anul 1975, masini criogenice Stirling au fost realizate la I.C.P.I.A.F din Cluj Napoca, sub numele
comercial C-77 [125].

Mai nou, au fost experimentate masini frigorifice Stirling, destinate sa echipeze frigidere
de uz casnic. Deoarece aceste masini folosesc ca agenti de lucru gaze inerte, ele sunt alternativa
nepoluanta a masinilor frigorifice clasice cu comprimare mecanica de vapori ai agentului de lucru
(freoni, amoniac, etc.) Este vorba de masinile Stirling duplex, compuse dintr-un motor Stirling cu
pistoane libere si dintr-o magina frigorificd Stirling cu pistoane libere. Cele doua masini folosesc
in comun acelasi piston de lucru si sunt amplasate intr-o carcasa comuna [128].

4.3. CARACTERISTICI ESENTIALE ALE MOTORULUI STIRLING

In cadrul dezvoltirii durabile, motorul Stirling constituie o alternativa de luat in serios
pentru o conversie eficientd a energiei regenerabile in lucru mecanic, cu un randament teoretic
egal cu cel al ciclului Carnot, si 0 mare capacitate de adaptare a surselor variate de cdldurd la
niveluri scdzute sau ridicate de temperatura.

Analiza informatiilor existente in literatura de specialitate disponibila permite distingerea
mai multor criterii de clasificare uzuale, dintre care pot fi retinute urmatoarele, apreciate ca
generale:

1) sensul de parcurgere a ciclului termodinamic Stirling;

2) modul de interactiune energetica dintre pistoane si mediul din exteriorul masinii Stirling;
3) tipul mecanismului motor (configuratii disponibile);

4) modul in care interactioneaza pistoanele cu agentul de lucru;

5) numarul de cilindri.

Alaturi de criteriile generale (sensul de parcurgere a ciclului termodinamic si schema
constructiva echivalentd) sunt foarte importante criteriile ce permit evidentierea particularitatilor
schemelor constructive.

1) Dupa sensul de parcurgere a ciclului termodinamic Stirling se deosebesc:

“ motoare Stirling, cand ciclul este parcurs in sens direct (in sens antitrigonometric) — cand
absorb energia termica furnizatd de o sursa calda si o transforma in energie mecanica.

% masini frigorifice si pompe de caldura Stirling (masini receptoare), cand ciclul este
parcurs in sens invers (in sens trigonometric) — absorb energia mecanica si o transforma in
energie termica, din care o parte este primitd de rezervorul rece iar cealaltd parte este redata
rezervorului cald.

Aceasta categorie poate fi completatd cu masinile cuplate Stirling, care utilizeaza doua sisteme
termice Stirling - un motor ce antreneaza o masina frigorificd Stirling. Masina Stirling duplex
rezultata poate fi instalatd pe orice lada frigorifica, in exteriorul ei, cu schimbétorul de caldura in
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care se produce frigul introdus in spatiul racit si cu schimbatoarele de caldurd care evacueaza
caldura din magsina, plasate pe suprafata exterioara a lazii.

2) Dupa modul de interactiune energetica dintre pistoane si exteriorul masinii Stirling se
deosebesc:

“ masini cinematice, la care pistoanele interactioneaza energetic cu exteriorul prin
intermediul unui mecanism motor;

% masini dinamice, numite si ,,cu pistoane libere”, care nu au mecanism motor,
interactiunea cu exteriorul faicandu-se electromagnetic, termic sau mecanic;

“ masini combinate, la care pistonul motor este cuplat la un mecanism, iar pistonul
impingator este piston liber.

3) Dupa tipul mecanismului motor (configuratii disponibile).

Masinile cinematice se subclasifica in masini tip Alpha, Beta si Gamma, subcategorii care
la randul lor pot fi proiectate in diverse asocieri in functie de creativitatea inginerului proiectant.
Clasificarea originala a lui Kirkley-Walker [123,129] indica, 1nsd, cele trei variante constructive
principale mentionate anterior.

Configuratia elementara, Alpha, este caracterizatd de dispunerea celor doud pistoane de o
parte si de alta a schimbatoarelor de céldura, fiecare evoluand in doi cilindri separati, dispusi n
linie sau in (V).

In configuratia Beta, pistoanele (pistonul de lucru si deplasatorul) lucreazi in cilindri
coaxiali, ambele spatii (de comprimare si destindere) fiind generate in acelasi cilindru.

In confirguratia Gamma, pistonul deplasator si pistonului de lucru evolueaza in cilindri
separati, pastrand insd spatiul de comprimare comun.

X Configuratia Alpha

Interesul pentru o astfel de configuratie provine din faptul cd detine un volum maturat in
spatiul de destindere, diferit de cel din spatiul de comprimare. Configuratia elementara A/pha este
mai nefavorabild decat celelalte, din punct de vedere al randamentului mecanic, din cauza
legaturii cinematice necesare intre pistonul ,,consumator” si pistonul producator de lucru
mecanic.

rdcitor regenerator incdlzitor

Volum de comprimare Volum de destindere
Fig. 4.2. Motorul Stirling tip Alpha.
Totusi ea prezinta ca avantaje principale:

% costul scazut de fabricatie si de intretinere, cilindrii i pistoanele provenind din productie
standard.

&5
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% volumul mort — diferenta intre volumul total al fluidului de lucru si volumul maturat -
este mai mic. Un volum mare, implicd o variatie de presiune mai scdzuta si, prin urmare, un lucru
mecanic produs la nivelul pistonului corespondent, mai mic.

% design-ul sau este flexibil. Se pot utiliza unul sau mai multi cilindri.

Modelul Alpha este singurul in care nu exista piston deplasator, gazul deplaseazandu-se
intre pistoane identice apartinand unor cilindri diferiti.

In acest caz se pot distinge doua situatii:
% simplu efect (V-161 de la SOLO), in care o singura fata a pistonului intrd in contact cu
gazul de lucru. In acest caz, un piston serveste la comprimare, iar cellalt la destindere.

Pentru V-161, cilindrii de comprimare si de destindere sunt configurati in (V), astfel
incét sa formeze un unghi de 90° intre cele doud axe, permitind, astfel, defazajul unghiului de
vibrochen al pistoanelor de destindere si de comprimare.

% dublu efect in care pistoanele comprima gazul si primesc lucru mecanic (STM4-120 si
PP16AC, - Tabelul 4.2) pe cele doua fete ale lor; modelele dublu efect (4 pistoane) prezintd o
configuratie simetrica fatd de vibrochen.

incalgitor

rdcitor

Fig. 4.3. Motor Stirling cu pistoane dublu efect.

¥ Configuratia Beta

Mai compacta decat cea a modelului A/pha, configuratia Beta este caracterizatd de un
volum mort minim. Aceasta configuratie este afectatd de mai putine vibratii si frecari mecanice,
decat modelul Alpha, 1nsa prezinta si cateva inconveniente:

% complexitatea sistemului cinematic: biela pistonului deplasator trebuie sa traverseze
pistonul.
% problemele conductiei intre sursa rece si cea calda prin cilindru

X/

** design mai putin flexibil
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Volum de iston Volum de

‘ comprimare destindere
Piston deplasator

de lucru

regenemtor
rdcitor incdlzitor

Fig. 4.4. Motor Stirling tip Beta

Modelul Beta este cel mai compact dintre modelele cinematice, deoarece pistonul de
lucru si deplasatorul sunt in acelasi cilindru. Pistonul de lucru, prin intermediul oscilatiilor sale,
genereazd comprimarea si destinderea, iar pistonul deplasator serveste la transferul gazului de la
o sursd la alta. Alegerea materialului pentru cilindru si pentru deplasator este esentiald, deoarece
pot apdrea fenomene de conductie prin cilindru si deplasator.

= Configuratia Gamma

In modelul Gamma, pistonul si deplasatorul sunt dispusi in cilindri diferiti. Acest model
este utilizat mai ales pentru aplicatii de cercetare sau de putere scazuta.
Aceastd configuratie prezintd un inconvenient major, si anume acela al existentei unui volum
mort de comprimare foarte important, nefiind, in consecintd, posibild plasarea simultand a
pistonului deplasator in punctul sdu mort inferior, iar a pistonului de lucru in punctul sdu mort
superior. In consecinti, motoarele sunt mai voluminoase si grele, in timp ce puterea produsi este
similara celei obtinute cu celelalte configuratii prezentate.

iston Volum de

Volum de |- deplasator. |destindere
comprimare

regenerator
incalzitor

Fig. 4.5. Motor Stirling tip Gamma.

Configuratia Gamma poseda un cilindru ce contine deplasatorul, si unul inchis de pistonul motor.
Configuratiile Beta si Gamma poseda doua piese mobile, deplasator si piston de lucru, dar doar o

singura piesa produce sau consuma lucru mecanic, respectiv pistonul de lucru.
87



Catalina DOBRE — Teza de doctorat

4) Dupa modul in care interactioneazd pistoanele cu agentul de lucru, masinile Stirling se
clasifica in:

** masini cu pistoane cu simpla actiune;

% masini cu pistoane cu dubla actiune;
%+ masini cu piston de lucru cu simpla actiune si piston deplasator cu dubla actiune.
Clasificarea dupd modul de interactiune dintre pistoane si agentul de lucru se referd atat la
pistoanele de lucru cat si la pistoanele deplasatoare care intrd in constructia unui monocilindru
functional Stirling (unitate functionald echivalentd cu monocilindrul de la motoarele cu ardere

interna).

5) Dupa numarul de cilindri se disting:

% magini Stirling monocilindrice - acestea au cilindrul plin de gaz si doua pistoane. Un
capat al cilindrului este tinut in contact cu sursa, iar celalalt capat cu sursa rece. Pistonul
deplasator are rolul de a muta gazul dintr-un volum 1in celalalt, in timp ce pistonul de lucru se
miscd alternativ, determinand incdlzirea sau racirea gazului,

% masini Stirling policilindrice. Gazul de lucru evolueaza intre capul cald si cel rece al
motorului, lucrul mecanic fiind dezvoltat prin incalzirea gazului de lucru.

Aceasta clasificare este utild Tn special daca se studiaza comportarea dinamica a masinii.

6) Tipul mecanismului motor
Se disting trei tipuri de cuplaje:

% cuplaj rigid (motoare cinematice)
% cuplaj gazos
% cuplaj lichid

In primul caz, cel al cuplajului rigid, pistoanele de lucru si/sau deplasatoarele sunt legate
intre ele si la un arbore cotit printr-un mecanism, determinand astfel fazele ciclului si permitand
transformarea miscdrii liniare a pistonului sau pistoanelor, intr-o miscare circulara. Principala
conditie a alegerii unui mecanism de cuplaj intre pistoane este cercetarea unui sistem simplu, si
deci, mai ieftin din punct de vedere al fabricatiei si intretinerii.

Principalele tipuri de cuplaje rigide sunt [123,131,132]:

¥ cu platou oscilant (swash-plats)
Platoul oscilant este un disc montat pe un arbore, prin intermediul unui rulment, a cérui axa face
un unghi cu cea a arborelui. Astfel este ,,animat” de migcarea oscilanta.

¥ culisant (scotch yoke)
Mecanismele cele mai utilizate sunt sistemele bield-maniveld, cuplajul rombic si platoul oscilant.

" rombic (Fig. 4.6)
Mecanismul a fost brevetat Tn 1953 si a devenit public in 1971. Acest sistem permite evitarea

presurizdrii carterului, echilibrarea inertiei motorului, si eliminarea frecarilor care apar in
mecanismele clasice. Este un sistem mecanic simetric fatd de axul cilindrului. Doud manivele
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legate la doua angrenaje se rotesc in sens opus. Intre ele exista doud legituri pe care sunt atasate
pistonul de lucru si deplasatorul.

Fig. 4.6. Mecanism cu cuplaj rombic [123].

In cazul cuplajului gazos, diferenta de presiune de deasupra si de dedesubtul
deplasatorului si pistonului, determind fazele ciclului. Pistonul nu este, deci, legat din punct de
vedere mecanic de un arbore.

In cazul particular al unui generator, generarea de electricitate este obtinutd datoriti unui
alternator liniar inclus 1n cilindru.

Principalele tipuri de cuplaje gazoase sunt:

¥ pistoane libere (ambele pistoane, de lucru si deplasator sunt libere);

Motorul Stirling cu pistoane libere a fost inventat de William Beale in deceniul al
saselea al secolului trecut. Acest motor nu are mecanism pentru transformarea miscarii de
translatie Tn migcare de rotatie si nici pentru corelarea pistoanelor. Aceste motoare pot fi
construite etans, lucru care constituie un avantaj, pot functiona in orice pozitie si pornesc singure.

Pistonul deplasator si cel motor, dispuse 1n acelasi cilindru, sunt concepute astfel incat sa
aibd o functionare similard unui oscilator armonic. Pistonul motor si deplasator ,,floteaza” pe
palierele cu gaz si oscileaza datoritd unor arcuri mecanice plane. Miscarea liniard a pisonului nu
este transformatd in miscare circulard, contrar celorlalte modele. Producerea electricitatii este
posibild datoritd unui generator liniar, inclus direct In motor. Pistonul trece printr-o bobina
electromagnetica fixa, producand o frecventa cvasi-constantd (frecventa de oscilare a sistemului
mobil).
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Fig. 4.7. Motor Stirling cu pistoane libere [123]

Gazul plasat intre fluidul de lucru si deplasator are rol de arc. Rezistenta arcului, adica
presiunea gazului, este reglata cu ajutorul unei electrovalve. Cu cat rezistenta este mai mare, cu
atat deplasatorul este mai strans legat de pistonul motor.

Reglarea presiunii gazului din volumul tampon, permite controlul defazajului si amplitudinea
pistonului deplasator.

& pistonul deplasator liber

Acestea sunt masini cu deplasator liber si piston cinematic (numite ,,Ringbom”).
Ringbom-ul este un model hibrid, aflat intre modelul Gamma si cel cu piston liber. Pistonul de
lucru si deplasatorul sunt plasate in doi cilindri diferiti, dar deplasatorul nu este legat mecanic la
arborele cotit. El este activat de diferenta presiunii, variabila, de la extremitatile tijei de ghidaj
[133].

& piston de lucru liber

In acest caz pistonul motor este liber si deplasatorul cinematic (masinile lui MARTINI).
In cazul cuplajului lichid, pistoanele sunt conectate prin intermediul unui lichid sau chiar ambele
pistoane fiind constituite din lichid. Acesta este cazul motorului numit ,,fluidyne”, in care cele
doua pistoane sunt reprezentate de coloane de lichid oscilant.

Pentru masinile Stirling frigorifice este utila si o clasificare dupa un criteriu specific.
7) Valoarea temperaturii utile produse:
e +40°C...+60 °C - pompe de caldurg;

e —40°C ..+ 10 °C - masini frigorifice (pentru frigidere casnice, etc.);
e —180°C...—70 °C - masini criogenice.
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4.4. COMPANII IMPLICATE IN PROGRESUL MASINILOR STIRLING

De studiul si dezvoltarea masinilor Stirling, sunt preocupate un numdr impresionant de
companii §i organizatii guvernamentale din lume: SUA, Rusia, Germania, Canada, China,
Japonia, India, Slovacia, Croatia, Franta, Marea Britanie, Suedia, Olanda, Romania, Israel, Africa
de Sud, Danemarca.

In anul 1958, compania americani General Motors din Detroit a achizitionat licenta
motoarelor Philips-Stirling, fiind primii care au avansat cercetdri pentru adaptarea motoarelor
Stirling pentru automobile si motociclete, pentru submarine, si pentru aplicatii in cosmos.

In anul 1967 si 1968 consortiul german MAN-MWM si firma suedezi United Stirling
A.B. au cumpdrat licenta companiei Philips, colaborand pentru realizarea motoarelor Stirling
pentru automobile si pentru grupuri energetice destinate unor nave de suprafatd sau a unor
submarine [124].

Tabelul 4.1. Motoare Stirling din perioada moderna [124]

Firma Anul Nume | Numar | Volum | Putere | Turatie | Utilizare Felul
motor cilindri | cilindru mecanismului
motor
10°m’ | kW rot/min
1967 2-235 2 235 85 3000 Iahturi romboidal
1968 4-235 4-opusi | 235 147 3000 Iahturi romboidal
1968- 4-235 4-linie | 235 74 3000 Autobuze romboidal
Philips 1972 D.A. DAF S3200
(Olanda) | 1968 4-S- 4 265 1500 Nave romboidal
1210
1968- 4-65 4 65 45 Nave placa
1971 D.A. inclinata
1975 4-215 4 215 127 Autoturismul | Placa
D.A. Ford Torino inclinata
United 1968 4-615 4 615 150 2400 Nave, romboidal
Stirling automobile
(Suedia) | 1972 V4X 4 40 4500 automobile Bicla-
manivela
1975 P40 4-linie 40 4500 autovehicule
P150V | 8 150 2400 camioane Biela-
8 manivela
1984 4-95 4 95 25 1800
MKII 52 4000
General | 1959 GPU-3 |1 3 3600 Generator romboidal
Motors electric
1960 425 Nave romboidal
4 50 16.2 2400 Placa
inclinata
Ford 1972 4 150 5000 automobile Placa
inclinata
MAN- 1967 1 95 7.4 3000 laborator Biela-
MWM manivela
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1968 1-400 1 400 22 1500 laborator romboidal
Mechani | 1978 Mod I 50 4000 automobile Biela-

cal manivela
Technol | 1986 Mod II 63 automobile Biela-
ogy Inc. manivela
(SUA)
Stirling | 1978 V160 160 1800 Cogenerare Biela-
Power casnica, manivela
Systems generator
(Suedia) electric
SOLO 1993 SOLO |1 160 11 cogenerare Biela-
Kleinmo 161 manivela
toren
Gmbh
(German
ia)
Stirling | 1995 ST-5 1 3 Cogenerare Pistoane
Technol (policarburant) | libere
ogy Inc.
(SUA)
Whisper | 1995 WG- 4 0.8 Cogenerare ,,wobble-
Tech. 800 yoke”
Inc.
(Noua
Zeeland
a)
SIGMA PCP 133 3 1600 cogenerare
Elektrot
eknisk
A.S.
Norvegia

La aceasta centralizare mai pot fi addugate urmatoarele companii:

% Sunpower Inc.-lider mondial in producerea motoarelor si masinilor frigorifice Stirling cu
pistoane libere si compresoarelor liniare. A fost infiintatd in 1974 de William Beale pornind de la
inventia sa, motoarele Stirling cu pistoane libere, brevetate in 1971.

% Global Cooling este o filiala a Sunpower, destinata dezvoltarii masinilor frigorifice Stirling cu
pistoane libere pntru aplicatiile casnice. Sunt mai eficiente decat instalagiile frigorifice cu
comprimare mecanica de vapori obignuite, si au avantajul ca sunt compacte, portabile si folosesc
ca agent de lucru heliu.

% Dupa 1970 guvernul SUA, prin Departament of Energy (DOE) a finantat NASA Glenn
Research Center pentru a efectua cercetdri in domeniul instalatiilor energetice cu motoare
Stirling de mare putere (370-1500kW). NASA, in prezent, continud cercetarile (peste 5000 de
activitati curente de cercetare) privind instalagii energetice cu motoare Stirling cu pistoane libere
si cu generatoare electrice liniare, instalagii destinate navelor cosmice.

In Roménia primele masini Stirling aduse din Olanda si URSS, au fost masinile
criogenice Stirling-Philips, ce au fost folosite la lichefierea aerului si separarea azotului lichid
folosit pentru conservarea materialului biologic in zootehnie. Incepand cu 1975, acest tip de
masini a fost fabricat la ICPIAF, Cluj Napoca. In 1984 INMT- Institutul National de Motoare
Termice din Bucuresti, a demarat primul program de cercetare pentru construirea unor motoare
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Stirling policarburante, care sd antreneze generatoare electrice stajionare, program la care au
colaborat numeroase institugii si intreprinderi, intre care membrii Catedrei de Termotehnica,
Masini Termice si Frigorifice (UPB), ICPIAF Cluj Napoca si ICEMENERG Bucuresti.

De asemenea, activitatea intensa de cercetare in cadrul Catedrei de Termotehnica, Masini
Termice si Friforifice, in domeniul masinilor Stirling poate fi cuantificata si in efortul depus si
lucrarile rezultate ale cadrelor didactice si ale studentilor implicagi: Victor Pimsner, Lazar
Stoicescu, Vsevolod Radcenco, Stoian Petrescu, Gheorghe Popescu, Monica Costea, Traian
Florea, Alexandru Dobrovicescu, Camelia (Petre) Stanciu.

Ofertele constructorilor pentru fiecare tip de motor

Domeniile de aplicabilitate ale masinilor Stirling, atat ca motoare termice, cat si ca
masini frigorifice, sunt vaste si in continua expansiune, fapt pentru care numarul organizagiilor
implicate In analiza, imbunatagirea, dezvoltarea si comercializarea unor astfel de sisteme este n
continua crestere.

Ofertele constructorilor pentru fiecare tip de motor sunt reunite in Tabelul 4.2.

Tabelul 4.2. Constructorii diferitelor tipuri de motoare Stirling [123]

Model Tip
TAMIN TESEO001 Beta
TESE002 Beta
TESE004 Beta
WHISPER TECH WG800 Alpha
PP16DC Alpha
PP16AC Alpha
SIGMA PCP1-130 Beta
SUNPOWER Biowatt Piston Liber
STIRLING TECHNOLOGIE INC. ST-5 Beta
ST™M STM4-120 Alpha
STIRLING TECHNOLOGIE COMPANY Remote Gen 350 Piston Liber
SOLO V-161 Alpha
SIG SEM Piston Liber

4.5. AVANTAIE

Avantajele principale ale acestui tip de motor sunt:

&’ Posibilitatea utilizarii a diverse surse de energie termica (conventionale §i surse noi
regenerabile);

Principalii combustibili utilizati de constructori sunt: gaz natural, propan, motorina, biomasa si
energie solard. Cativa constructori, precum WhisperTech sau Stirling Thermal Motors, propun
motoare care pot utiliza mai multi combustibili prin schimbarea arzatorului.

&’ Nivelul scazut de poluare;
Emisiile poluante scazute constituie un avantaj major comparativ cu cele ale motoarelor cu ardere
interna.

93




Catalina DOBRE — Teza de doctorat

Tabelul 4.3. Comparagia emisiilor [129]

Emisii (mg/s pe kW) Motor Stirling Motor Diesel
CcO 0.15-0.4 0.25-6.5
Hidrocarburi 0.004-0.008 0.78-15.6
NOx 0.15-0.25 0.5-2.6

Tabelul 4.4. Valorile emisiilor, furnizate de producéatorii motoarelor Stirling [123]

Emisii (ppm/kW) SIGMA(gaz) STM(biomasa) STC(metan) SOLO(gaz)
CcO 8.3-16.6 6.66 28.57 2.22
Hidrocarburi 0.1-0.33 - - -

NOx 1.16-1.33 4.33 14.29 1.11
& Nivelul scdzut al zgomotului produs, asigurat de lipsa exploziei, de regularitatea
cuplului produs de arborele cotit si de posibilitatea echilibrarii perfecte a motorului;
é’ Durata de viata ridicata;
é’ Mentenanta redusa: in absenta contaminarii lubrifiantului cu produsii de ardere, lagarele

si garniturile fiind poziionate in principal pe partea rece a masinii, nu este necesard o intretinere
regulata;

& Sunt cele mai eficiente sisteme din punct de vedere al performantelor atinse. NASA
raporteazd un randament de conversie de 40% (raportul dintre puterea mecanica produsa si
puterea termica necesara antrenarii. Un motor Stirling real atinge 50% din randamentul teoretic;

&’ Motoarele Stirling sunt motoare cu ardere externd, ceea ce conduce la o destindere a
agentului de lucru catre mediul exterior, si nu catre un cilindru de racire. De asemenea, procesul
de ardere poate fi mai usor controlat din exterior, evitand riscul producerii unor explozii;

é’ Ca magsini frigorifice, nu utilizeazd agenti de lucru din clasa compusilor chimici
carbofluorocloruragi (CFC si freoni- a caror prezentd in atmosfera Padmantului are grave efecte
poluante), ci agenti de lucru conventionali ,,curati” (aer, hidrogen, azot si heliu), ceea ce le
recomanda 1n instalatii de aer conditionat sau instalgii frigorifice portabile;

&’ Pot fi utilizate si in sistemele de cogenerare. O instalagie de cogenerare a energiei
electrice i termice cu motor Stirling este capabila sa inlocuiascd simultan in locuintd, sistemul de
alimentare cu energie electrica de la retea si sistemul de incdlzire a locuingei si de producere a
apei calde de tip centralizat, sau sistemul de producere a energiei termice cu microcentrale de
apartament.

4.6. DEZAVANTAIJE

Pe langa numeroase avantaje, motorul Stirling prezintd i anumite obstacole tehnologice.
Notam dintre acestea:
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% Probleme legate de fenomenele extrem de complexe referitoare la mecanica fluidelor
compresibile, de termodinamica si transferul de caldura in schimbatoarelor si regenerator.

% Absenta cvasi-totald a metodelor si analizelor de modelare termodinamica pentru
simularea cdmpurilor instantanee de presiuni i temperaturi.

% Rezistenta materialelor utilizate n procesul de fabricare (bazate pe aliaje de nichel), la
temperaturi i presiuni ridicate (= 500 — 1000°C ,60 — 150bar ).

Se remarca un nivel ridicat al solicitarii mecanice datoritd faptului ca agentul de lucru din magina
este comprimat la presiuni ridicate, in scopul obginerii unei puteri specifice satisfacitoare (putere
mecanicd obtinutd raportatd la greutate si volum) pentru a reduce costul de fabricare (prin
evitarea dimensiunilor de gabarit foarte mari) [34,134]

Schimbatoarele de caldura trebuie sa reziste unor solicitdri continue (fagd de motoarele cu ardere
internd la care aceste solicitari sunt intermitente si, deci, se pot utiliza si materiale de genul
fontei) si in special efectelor corozive ce apar la temperaturi ridicate [34,134].

% La maginile cu pistoane libere, apare problema pornirii cu intarziere, ceea ce implica
un timp de Incalzire suplimentar fatd de motoarele cu ardere interna.

% Puterea produsa de un motor Stirling este constanta si nu poate fi usor variata. Pentru a
varia puterea ar fi necesar sa se modifice fie volumele maturate, fie masa de agent de lucru din
motor, lucru care implica costuri suplimentare pentru butelii de stocare a gazului sau generatoare
de gaz [34,134]

% Dificultatea asigurdrii etangeitdtii volumelor de lucru cu un cost energetic mic, ca si in
cazul motoarelor cu ardere interna.

4.7. APLICATII ALE MOTOARELOR STIRLING

Printre aplicatiile acestui tip de masind, cele mai importante sunt:

= Incarcdtoare pentru baterii,
WhisperTech a comercializat deja in Europa, WhisperGen DC, utilizat pentru incarcarea
bateriilor vapoarelor;

= Producerea electricitatii 1a putere scazutd pentru nevoile locale: camping-uri, lucrari
publice, etc.;

= Propulsia navelor i submarinelor;

Unul dintre avantajele majore ale motoarelor Stirling, pe langa sursa de putere a sub-marinelor,
constd 1n faptul cd, pe de o parte emisiile sonore sunt reduse, si pe de alta parte camera de ardere
poate fi presurizata. Astfel gazele de ardere pot fi aruncate in apa marii (pentru orice scufundare
de minim 200m);

= Producerea electricitatii pentru vehiculele hibride;
Motorul Stirling poate fi inversat si utilizat in vehiculele hibride. STM (Stirling Thermal Motors)
a colaborat cu DOE si cu General Motors Corporation, pentru crearea unui vehicul hibrid,
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functionand cu un motor Stirling de 40 kW, numit HEV. Compania SIGMA face deasemenea
cercetdri in acest sector.

= Unitati pentru producerea frigului criogenic;

Ciclul motor Stiring poate fi deasemenea uilizat pentru producerea frigului criogenic de
~—200°C . Stirling Technology Company a dezvoltat sistemul BeCOOL avand o capacitate de
15W sirealizand —96°C .

= Instalatii de ventilare;

Motorul Stirling poate avea aplicatii pe piata ventilatoarelor. Stirling Technology Company a
realizat un ventilator care recupereaza cdldura si care functioneaza cu un motor Stirling. Sistemul
se numeste RecupAerator.

= Producerea electricitatii pornind de la biomasa in zonele rurale;

Produsul arderii biomasei este trimis catre schimbatorul cald unde se incélzeste gazul de lucru.
Aceste produse de ardere pot obtura tuburile incalzitorului, mai ales din cauza faptului cd gazul
produs prin ardere intrd in contact direct cu schimbatorul cald. Centrifugarea gazelor la iesirea
din arzdtor, este o solutie pentru evitarea obturdrii tuburilor incélzitorului. Aceastd tehnica
impune un design al motorului foarte complex, pretul unitdtii devenind astfel mai crescut.

O alta solugie care este, de asemenea, obiectul cercetarilor, este design-ul unui schimbator mai
usor de curagat. Cei mai avansati producatori ai acestei tehnologii sunt:

-Stirling Thermal Motors, cu Bio Stirling

-Sunpower, cu BioWatt

= Producerea electricitatii pornind de la energia solara pentru aplicatii terestre;
Aceastd tehnologie, utilizeaza in prezent oglinzile parabolice pentru concentrarea energiei
soarelui intr-un receptor situat in punctul focal al discului. Fluidul, in receptor, incalzit pana la

750°C, este utilizat intr-un motor de tip Stirling atasat receptorului, pentru a produce
electricitate. Puterea electricdi medie obtinutd prin utilizarea unui motor Stirling este de
~ —25kW . Incerciri experimentale pentru motoare Stirling de la 5 la J0kW au furnizat rezultate
satisfacatoare.

Motoarele Stirling sunt propice pentru ,dish/engines” pentru combustia lor externd si
randamentul lor ridicat. Existd numeroase cercetdri in domeniul Dish/Stirling, mai ales in Statele
Unite ale Americii, mai precis in Arizona, unde compania electricd APS este foarte activa.

In Europa, se pot distinge 2 proiecte principale:

-HYHPIRE (Receptor, hybrid sodium heat pipe receiver) pentru Dish/Stirling in universitatile
germane (Universitatea din Essen, Osnabruck , Dortmund)

-proiect pe Dish/ Stirling In Spania, intre Universitdtile din Ovideo si Centrul de Cercetéri
Energetice, de Mediu si Tehnologice (CIEMAT)

Constructorii motoarelor Dish/Stirling sunt:

-SOLO, cu V-161 (11kW)

-SES/KOCKMUS, cu 4-95(25 kW)

-Stirling Thermal Motors, cu STM-4-10 (25kW)

= Producerea electricitatii pornind de la energie solard, pentru aplicatiile spatiale;
Producerea electricitagii din energie solard, pentru aplicatiile spatiale a fost obiectul
multor studii din Statele Unite si Japonia. Panourile fotovoltaice ce capteaza radiagia solara
pentru alimentarea cu energie a sateligilor, prezintd doua inconveniente majore:
-dificultagi in asigurarea unei inclinatii precise spre soare;
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-volumul lor mare din cauza randamentului scizut al celulelor fotovoltaice.
Contrar, motorul Stirling este foarte bine adaptat pentru astfel de aplicatii datorita performantelor
sale energetice.

= Cogenerarea in sistemul terfiar §i rezidential.

Calitagile intrinseci referitoare la curdtenia, fiabilitatea si lipsa necesitagii intretinerii, dar mai ales
silentiozitatea, recomandd motorul Stirling ca element de cogenerare la scara locuingelor
rezidentiale.

Tabelul.4.5 Caracteristici de cogenerare cu motoarele Stirling

Putere Randament
Energie electrica 0.55-9 kW, 10-25
Energie termica 5-25 kw,, 62-83

Caracteristicile motoarelor Stirling disponibile pe piatd, pentru aceste aplicatii sunt rezumate in
Tabelul 4.5.

Tabelul 4.6. Aplicatii ale motoarelor Stirling

Model Tip
TESE001 Rezidential
TESE002 Rezidential
TESE004 Rezidential
WGE00 Rezidential, vapoare
PP16DC Incarcitor de baterie
PP16AC Rezidential
PCP1-130 Militar, automobile, rezidential
BioWatt Rezidential
ST-5 Rezidential
STM4-120 Automobile
Remote Gen 350 Rezidential, si unitati frigorifice
V-161 Rezidential
SEM Rezidential
Kockmus 4-95 Rezidential

Posibilitatile de utilizare a masinilor Stirling, sunt departe de a fi epuizate, dar pentru
valorificarea lor sunt necesare atdt noi cercetdri pentru perfectionarea lor, cat si raspandirea
informatiilor despre aceste masini, pentru ca ele sa fie cunoscute de potengialii utilizatori.
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CAPITOLUL V

MODELE DE ANALIZA EXISTENTE ALE MOTORULUI STIRLING

5.1. INTRODUCERE

Datorita faptului ca ipotezele ciclului Stirling ideal nu se regasesc in functionarea reald a
motorului, randamentul termic al ciclului real este inferior celui realizat de ciclul Carnot. El este
estimat la o fractie din randamentul ciclului Carnot, numit randament relativ si definit ca fiind
[127]:

randament termic real

Mrel = (5.1)
randament termic al ciclului Carnot

Acest randament mai este numit si randament consecintd a Principiului al II-lea al
Termodinamicii, n,, .

Calitatea termodinamica a unui motor termic poate fi analizata prin prisma randamentului
exergetic, care permite luarea in considerare a nivelului de temperatura la sursa calda, iar lucrul
mecanic furnizat de motor este comparat cu potentialul exergetic al sursei calde. Cu alte cuvinte
pentru a compara in mod coerent doud motoare nu este suficientd confruntarea randamentelor
termice, nivelul de temperaturd al sursei calde fiind un parametru important ce trebuie luat in
calcul. Exergia reprezintd o masurd a lucrului mecanic maxim care poate fi obtinut de un ciclu
reversibil. Astfel randamentul exergetic al unui motor se exprima dupa cum urmeaza [136-139]:

B lucrul mecanic furnizat (5.2)
potentialul exergetic al sursei calde '

Mex

Ceea ce numim ciclu practic [1] contrazice ipotezele ce au servit idealizarii prin:

v’ miscarea continui (sinusoidald) mai degraba decét discontinua a celor doua pistoane in
cilindru;

v distributia de o maniera ciclica si dependenta de timp a fluidului pe diferitele nivele de
temperatura;

v transferul de caldura limitat in schimbatoarele de caldurd, datorita suprafetelor lor finite;
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v comprimarea si destinderea, sunt in realitate, evolutii adiabatice mai degraba decat
izotermice, ceea ce impune prevederea unor schimbatoare de cdldurd adiacente spatiului de
comprimare si celui de destindere;

v" consecintele luarii in considerare a spatiului mort asupra performantelor motorului;

v existenta pierderilor termice catre mediul inconjurator, a pierderilor aecrodinamice si prin
frecare, a pierderilor de fluid prin neetanseitati,

v regenerarea imperfectd a caldurii in regeneratorul masinii.

Toate aceste aspecte sunt dovada restrictiilor impuse de functionarea reald a masinii, al
caror rezultat 1l constituie reducerea importanta a performantelor fata de cele realizate in cazul
considerarii ciclului ideal. Rezulta, astfel ca daca se doreste abordarea studiului masinii Stirling
de o manierd mai realistd si obtinerea unor rezultate mai apropiate de cele reale, de functionare,
analiza ciclului pe baza Termodinamicii Ireversibile se impune fara echivoc.

Pana in prezent au fost dezvoltate diverse analize teoretice ale ciclului practic, precum si
simulari pe calculator. Studiile existente ale motoarelor Stirling pot fi clasificate in 3 analize [1]
folosind un numar de ordine corespunzator, cuprins intre 0 si 3.

O clasificare a acestor analize in functie de gradul de perfectiune, inspiratd din lucrari
anterioare [123,140,141], si completata de noi, poate fi urmatoarea:

analiza aproximativa
analiza de ordin I, (ciclul teoretic)

analiza de ordin II, (ciclul practic)

Wy Ey

analiza de ordin III (analiza cuplatd)

5.2. ANALIZA APROXIMATIVA

O metoda aproximativa, bazata pe date experimentale, a fost propusd de William Beale in
anii 70 [142]. Beale ardta cd puterea unui motor Stirling ar putea fi exprimata cu ajutorul unei
relatii semi-empirice de forma:

Wy = pfV f(T) (5.3)
cu: W,, - puterea mecanici produsa de motorul Stirling [W];
h - constanta ce trebuie determinatd in functie de tipul masinii [-];
P - presiunea medie a gazului pe parcursul ciclului [Pa];
f - frecventa de rotatie a masinii [s7];
V.- volumul de gaze miturat in timpul comprimarii [m’];
f(T)- functie a temperaturii sursei calde [-].

Senft [143] si West [144] confirma validarea modelului semi-empiric al lui Beale. West propunea

pentru puterea mecanica a motorului, expresia:
. —, Ty —T,
W, =0.0025pfV ¢
T ht T c

Aceste analize furnizeaza un mod simplu si rapid pentru a estima puterea motorului, pornind de
la geometria acestuia, insa ele rdman totusi limitate si aproximative.

(5.4)
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5.3. ANALIZA DE ORDIN I

Modelarea de ordin I este utilizatd pentru a descrie intr-o maniera simpla si rapida (timp
de calcul redus), performantele motorului. Metodele de analizd de ordin I se bazeaza pe analiza
fiecarui proces al ciclului ce se desfasoara intr-un timp limitat, punctul de plecare fiind ciclul
teoretic (doua izoterme si doua izocore).

Analizele ciclului toretic sunt bazate pe ipoteza reversibilitdtii proceselor termodinamice
si sunt completate (corectate) prin luarea In considerare a pierderilor interne si externe ale
sistemului studiat. Doud metode de analizd de ordin I au retinut atentia noastrd: metoda
Termodinamicii in Dimensiune Fizica Finita (TDFF) si Metoda Directa.
in timpul functionarii motorului. Ea este reprezentatd in general de ,,analiza ciclului endo- si
exoireversibil”. Aceastd metoda ia 1n considerare: diferenta de temperatura la schimbatoarele de
caldura (timp de contact finit intre fluidul motor si sursa de céldurd), suprafetele de schimb de
caldura finite (sau conductante finite), viteza finitd de deplasare a elementelor mobile ale masinii
ceea ce imprima o viteza finita de derulare a proceselor termodinamice si regenerarea imperfecta
in regenerator. De asemenea, este studiat impactul dinamic suplimentar datorat dependentei
coeficientului de schimb de caldura, de viteza de rotatie a motorului [137], [102].

Metoda Directd este 0 metoda de analiza si optimizare a ciclurilor care se desfasoara cu
viteza finitd. Baza acestei metode o reprezinta Principiul I al Termodiamicii pentru procesele cu
viteza finita, care este aplicat fiecarui proces al ciclului. Performantele ciclului sunt evaluate

g vyt

exemplu:
&~ Pierderi de presiune datorate laminarii gazului, la trecerea prin regenerator;
&~ Pierderi de presiune datorate vitezei finite a pistonului;
&~ Pierderi de presiune datorate frecarilor mecanice interne;

& Regenerarea imperfecta a caldurii in regenerator.

5.4. ANALIZA DE ORDIN I

interne si externe ale masinii. De asemenea, se ia in considerare si neuniformitatea spatio-
temporala a fluidului de lucru In motor, prin divizarea lui in trei, cinci sau mai multe volume
carora li se asociaza cate o temperatura caracteristica.

Aceste metode folosesc ca ipoteza independenta pierderilor de energie si sunt clasificate
in trei categorii, In functie de modul in care este descrisa evolutia termodinamicd a gazului
continut in volumele variabile ale cilindrilor, in cadrul unei analize simplificate a ciclului:
izotermad, adiabata si semi-adiabata.

™\ analiza izotermd considerd destinderea si schimbul de cdldurd cu sursa calda in acelasi
volum cald, izoterm, iar comprimarea si schimbul de cédldura cu sursa rece in acelasi volum rece,
izoterm,;

X analiza adiabatd considerd un coeficient de transfer de caldurd nul in volumele de
destindere si de comprimare, schimbatoarele de caldura fiind separate;
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X\ analiza semi-adiabatd considera un coeficient de transfer de cildura finit in spatiile de
destindere si de comprimare.

5.4.1. Analiza izoterma

Analiza izoterma, sau analiza lui Schmidt (1871), are ca ipotezd principald, evolutiile
izoterme ale comprimarilor si destinderilor §i regenerarea perfectda a céldurii la nivelul
regeneratorului.

Analiza izotermd permite determinarea puterii motorului in functie de 6 variabile, dupa cum
urmeaza: unghiul de defazaj, raportul temperaturilor volumelor de comprimare si de destindere,
raportul volumelor extreme, volumul spatiului mort, presiunea medie si turagia.  Aceastd
analiza a fost preluatd si modificatd in lucrari recente: [123,145-149] in scopul dimensiondrii
magsinilor frigorifice si motoarelor Stirling. Se aratd ca analiza lui Schmidt, chiar daca idealizata,
constituie un instrument analitic util care ia In considerare principalele variabile de proiectare si
de functionare ale motorului.

5.4.2. Analiza adibata

Analiza adiabatd, se bazeaza pe ipoteza ca spatiile de destindere si de comprimare sunt
perfect izolate si ca volumele schimbatoarelor de cdldurd in comunicare intre ele sunt izoterme.
Regenerarea este, de asemenea, considerata perfecta.

Analiza adiabata este mai realista decat analiza lui Schmidt, mai ales in cazul motoarelor
de mari dimensiuni $i care opereazd la viteze mari (in general motoare de tip Alpha). Pentru
motoarele de mici dimensiuni si care functioneaza la viteze mici, o analiza izoterma poate fi la fel
de precisa ca o analiza adiabata.

Citez aici cateva lucrari care au fost bazate pe aceasta analiza [151-153].

5.4.3. Analiza semi-adiabata

In analiza semi-adiabati, coeficientii de transfer de caldurd au valori finite. Cea mai
simplad analiza, introdusd de Finkelstein [154] tine cont de transferul de cdldurd in spatiile de
destindere §i comprimare.

Temperaturile peretilor acestor volume sunt presupuse a fi constante si egale cu cele ale
sursei calde si ale sursei reci. Schimbatoarele de cdldura si regeneratorul sunt considerate a fi
perfecte.

5.5. MODELARI DE ORDIN III SAU CUPLATE

Cu scopul realizarii unei analize mai fine a numeroaselor fenomene locale ce se produc
intr-un motor Stirling, este necesara recurgerea la o analiza cuplata, care este mai realistd si
,completd” decat analizele precedente (simuldnd procesele termodinamice si aerodinamice care
au loc 1n masind), ceea ce implica si un timp de calcul mai mare.

Metodele cuplate analizeazd numeroasele fenomene locale care au loc intr-un motor Stirling,
simuland la un nivel ridicat de complexitate, procesele termodinamice si aerodinamice ce se
produc pe parcursul functiondrii acestuia.

In acest sens au fost elaborate programe foarte « puternice » si sofisticate (cunoscute sub numele
de « coduri »).
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Simulare de ordin III, modelare 0-D

ex : program SNAPpro (Stirling Numerical Analysis Program). Este un program de simulare a
maginii Stirling, dezvoltat in Excel de Altman [155]. Programul este bazat pe modelul propus de
Martini [140,141].

Simulari de ordin III, modelare 1-D

% Code MS*2. Codul de simulare MS*2 este un model de ordin III, bazat pe o discretizare in
diferente finite in spatiul 1-D. Modelul utilizeaza o grila Euler (grila cu noduri fixe). Proprietatile
numerice ale codului au fost descrise in numeroase alte coduri [156,157]. Validarea codului prin
compararea cu rezultate experimentale a fost, de asemenea, publicatad [158].

% Simularea lui Kiihl, program kpsim. Kiihl [159] a descris acest program dezvoltat in
scopul de a simula analizele de ordin II si III ale ciclului Stirling cu regenerare. Componentele
masinii sunt reprezentate intr-un reper 1-D cu ajutorul grilelor euleriene. Programul a fost validat
cu masuratori la viteze ridicate, la temperaturi instantanee ale gazului in interiorul unei pompe de
caldura Vuilleumier [160].

% HFAST, GLIMPS, SAGE. NASA a participat la cercetari pe motoarele Stirling inca de la
inceputul anilor 70 (NASA Glenn Research Center). Aceste lucrari sunt bazate pe analiza 1-D si
au fost prezentate de Ibrahim in [161].

% AMESim [123] a utilisat codul AMESim, 1-D, pentru simularea functionarii unui motor
LDT (Low Difference Temperature) tip Gamma. Transferul de caldurd este considerat de tip
convectiv, presiunea este neuniforma, iar temperaturile gazului de lucru nu mai sunt considerate
constante 1n diferitele spatii ale motorului.

Dezvoltarea modelelor 1-D cunoaste o crestere in anii 70 si Inceputul anilor 80. NASA a
achizitionat programul GLIMPS (dezvoltat de Gedeon) pe care l-a Tmbunatatit cu programul
HFAST. in functie de configuratia motoarelor, utilizarea acestor 2 coduri (GLIMPS si HFAST) a
condus la rezultate ale simuldrii conforme cu rezultatele experimentale [162,163].

In 1994, Gedeon a prezentat un alt program de simulare numit SAGE, dezvoltat pornind de
la codul GLIMPS. Conform [164], NASA a simulat mai multe motoare Stirling si un motor
termoacustic cu acest program. SAGE a devenit astfel, primul instrument de proiectare si
optimizare in tehnologia Stirling [161].

Simulari de ordin III, modelari 2-D

Simularea CFD 1n 2-D a fost dezvoltata la inceputul anilor 80, pentru simularea componentelor
motoarelor Stirling. Gedeon [165] a simulat un regenerator utilizdnd un cod de calcul numit
MANIFEST.

Ibrahim et al. [166] au modelat in 2-D schimbatoarele de cédldurd ale motoarelor Stirling cu
CAST si CFD-ACE+. In acest studiu, ei au comparat rezultatele simularii pentru pierderile de
histerezis intr-o masind cu pistoane libere cu rezultatele experimentale. Ei descriu, deasemnea,
cum codul CAST a fost adaptat pentru a dezvolta o metodd empirica cu scopul de a prevedea
tranzitia intre curgerea laminard si cea turbulentd In motorul Stirling. Aceastd metoda a fost
imediat preluata de SAGE.

NASA a stabilit prin intermediul Universitatii din Cleveland, utilizind CFD ACE+, un model 2-
D al unui motor complet in 2003, [164].
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Martaj et al. [167,168] au folosit codul multifizic cu discretizare mobild, COMSOL, pentru
simularea 2D a transferului de caldurd, de cantitate de miscare si de masa, in curgerile
compresibile dintr-un motor Stirling LTD. Rezultatele codului de calcul sunt valorile instantanee
ale parametrilor locali: presiune, temperatura, viteza si volum.

Simulari de ordin III, modelare 3-D

In 2003, Mahkamov a dezvoltat un model CFD in 3-D (curgere cvasi-permanentd) pentru 2
motoare Stirling, utilizind codul CFD Fluent [169,170]. Aceste 2 articole prezinta rezultatele de
calcul ale analizei 3-D, care pot fi folosite pentru a identifica rezistentele de curgere responsabile
pentru pierderile semnifictive.

Chow si Mahkamov, [171] au elaborat un studiu de fezabilitate asupra unei simuldri in 3-D a
unui sistem cuplat cu un arzator si un motor Stirling. 64 de cicluri motoare au fost simulate
corect.

5.6. DESCRIEREA DIFERITELOR PIERDERI ALE MOTORULUI

Metodele bazate pe ciclul termodinamic teoretic sau practic constau in evaluarea puterilor
schimbate, pornind de la o analiza simplificata a ciclului teoretic, respectiv practic. Aceste puteri
sunt apoi corectate pentru a tine cont de imperfectiunile motorului: pierderile de caldurd sunt
adaugate caldurii de baza primite, iar diferitele pierderi prin frecare sunt luate in considerare in
expresia lucrului mecanic.

Pierderile de putere mecanica pot include frecadrile mecanice si viscoase, pierderile datorate
transferului tranzitoriu in cilindri i cele datorate frecarii gazului de lucru cu peretii cilindrilor.
Pierderile de caldura includ pierderile datorate miscarilor pistonului deplasator cele datorate
conductiei si unei regenerari imperfecte.

Puterea mecanica netd, furnizatd de motor este egala cu puterea calculata de o analizd ideala din
care se sustrag pierderile [147].

Wher = I/Vth - z Wwin _z Wfr (5.5)
W,, - puterea mecanici calculati cu metoda ideals;

Z W,in - suma pierderilor de putere datorate frecarilor viscoase ale gazului de lucru;

z Wfr - suma pierderilor de putere generate prin frecare.

De asemenea, puterea calorificd furnizatd motorului Q;,, poate fi scrisa sub forma:

puterea calorifica de baza + puterea corespunzatoare caldurii pierdute in motor — lucrul
mecanic generat de frecarile viscoase, convertit in caldura si primit de gaz

Qin = ch + Z Qr + ZQcond + Qts + Qapp +Qsh - Ww - W;W (5.6)

unde:
Oy, - puterea calorifici de bazi calculata pornind de la o analiza ideals;

O, - suma pierderilor de putere datorate functionarii imperfecte a regeneratorului;
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Qcond' pierderile de putere prin conductie la trecerea prin diferitele parti solide ale motorului
(regenerator, piston, peretii ciclindrului, etc.) din partea calda catre partea rece;
Oy - pierderile datorate variatiei de temperatura in matricea regeneratorului;

Qapp - pierderea de putere datorata trecerii gazului intre piston §i peretele cilindrului (appendix

sau pump loss);
Oy, - pierdere de putere termica datoratd miscdrii pistonului (shuttle heat transfer loss);

W..i, - pierdere de putere cauzata de frecarile viscoase in schimbatorul de céldura;

W, - pierdere de putere cauzatd de frecarile viscoase In regenerator.

Pierderile datorate unei regenerdiri imperfecte

Ipotezele analizei ideale presupun o regenerare perfectd. Regenerarea totald sau perfecta
impune conditii dificil de realizat in realitate. Pentru ca transferul de caldura in regenerator sa se
realizeze in vecinatatea echilibrului termic, este necesar ca suprafata de schimb de cédldura a
acestuia sau timpul de contact dintre fluidul de lucru si matricea poroasa, sa fie infinite. Aceasta
nu se intdmpla Intr-o masind reald avand dimensiuni date si functionand in timp finit. Drept
consecintd, fluidul cald nu poate ceda intreaga sa caldura matricii regeneratorului in timpul
trecerii catre spatiul de comprimare si, de asemenea, el nu poate atinge temperatura spatiului de
destindere la sfarsitul procesului de 1incdlzire, in urma contactului cu matricea caldd a
regeneratorului. Concret, din cauza ineficientei regeneratorului, gazul este reincalzit de la 7; la
Ty, — AT}, inloc de Ty, siracit de la T, la T; + AT; in loc de 7; (vezi Fig. 7.11)

Aceasta pierdere trebuie compensata cu un aport suplimentar de caldura la nivelul schimbatorului
de caldura de Tnalta temperatura.

Reader si Hooper [142] propun o expresie pentru aceastd pierdere, in functie de eficienta
regeneratorului 17,4 :

Qreg = mrcp (Twh —Tyy )(1 - nreg) (5.7
unde eficienta regeneratorului 77,4 , este evaluata cu ajutorul expresiei [142]:
U, A4
Nreg = = (5.8)

U,4s +2m,c,

. < e s . g . J
in care: ¢, - caldura specifica la presiune constanté a gazului de lucru,| —— |3
kgK
: . . . . .|k
m,. - debitul masic al gazului de lucru la interfetele regeneratorului, {—g},
s

. < - . w
U, - coeficientul de transfer de caldura convectiv, {T} ;
m-K

A, - aria suprafetei de schimb de caldura, [m?].

In regenerator, gazul schimba caldura cu materialul solid al matricii. Capacitatea calorica
a matricii regeneratorului este, in general, mai ridicata decat cea a gazului de lucru. In consecinta,
variatia de temperatura a matricii regeneratorului, Intr-un punct dat, va fi mai micd fata de
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temperatura absolutd. Aceastd variatie de temperaturd va introduce o pierdere suplimentara.
Aceasta este egald cu céldura preluatd de matricea regeneratorului datoritd capacitatii calorice
finite.

Variatia de temperatura a matricii regeneratorului de-a lungul unei perioade de timp in care gazul
trece din schimbatorul cald in regenerator, poate fi scrisa conform [141]:

: 1
AT = tivyc (T, = Ty )———— (5.9)

CopmMm
unde : f - frecventa motorului ;
m,, - masa matricii regeneratorului ;

¢ pm - caldura specificd la presiune constanta.

Pierderea datorata variatiei de temperatura a matricii regeneratorului este :

. AT

QIS =mrcp7 (510)
Doar perioada de timp 1n care fluidul se incdlzeste la trecerea din spatiul rece in spatiul cald,
trebuie luatd in considerare, deoarece acest proces va necesita un aport suplimentar de caldura,
datorat ineficiengei regeneratorului.

Pierderile de caldura prin conductie

Aceste pierderi sunt datorate transferului de caldurd prin conductie intre spatiul cald si spatiul

rece, prin :

" peretii cilindrului

“¥”  matricea regeneratorului
&

tevile de conexiune
Acestea au ca expresie generala [142]:
Ty =1

Ocond,i =kid; (5.11)
i
. . o ciros | W
unde:  k;- conductivitatea materialului in care are loc transferul de céldurd | — |;
mK
4; - sectiune perpendiculard pe fluxul conductiv [m2 1;
L; - lungimea segmentului pe care se produce conductia [m ] ;

Ty, si T; - temperaturile volumelor cald, respectiv rece.

Pierderile prin pompare (pumping loss sau appendix loss)

Utilizarea jocurilor largi intre cilindru si piston permite reducerea pierderilor de caldura
datorate miscarii tur/retur a pistonului (shuttle loss), insd acestea contribuie la cresterea
pierderilor prin pompare. Gazul de lucru curge ciclic in cilindru spre spatiul inelar creat de jocul
intre piston si peretele cilindrului, si invers de la acest spatiu catre cilindru.
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Temperatura pistonului pe partea calda este 7, si cea de pe partea rece este 77, in timp ce
gazul aflat in spagiul inelar are o temperaturd intermediard. Cat timp presiunea din motor este
ridicatd, gazul are tendinta sd curgd spre spatiul inelar, trecand astfel de la temperatura 7}, a
volumului de destindere, la o temperatura intermediara a spatiului inelar, inferioard lui 7j,.

Aceastd scadere a temperaturii are drept consecintd o pierdere de caldura ce trebuie compensata
de sursa calda [147]:

0.6 1.6
Dy {2Ld (Th —T[)} 2(pmax _pmin)fcp 2.6

Xg (5.12)
kg 1.5 R(T), - T;)

Oupp =

f - frecventa motorului ;

Pmax $1 Pmin - Presiunea maxima, respectiv minimd in ciclu ;
L, - lungimea deplasatorului ;

D,; - diametrul deplasatorului ;

kg - conductivitatea termica ;

¢, - céldura specifica masica la presiune constanta ;

X¢ - jocul intre piston si cilindru [m ].

Pierderi datorate miscarii pistonului

Aceasta pierdere se produce Intre punctul mort superior si punctul mort inferior al ciclului
motor. Temperatura cilindrului in spatiul de destindere este superioara celei din spatiul de
comprimare.

Volum cald

Volum rece

Fig. 5.1. Principiul de miscare dus-intors al pistonului [123].

In consecinta, pistonul absoarbe cildura din volumul cald pentru a o restitui volumului
rece. Aceasta se traduce printr-o pierdere de caldura ce trebuie compensata de sursa calda.

Ongsworth si Ziemmermann au studiat in detaliu acest efect §i au propus ecuatii ce permit
calculul pierderilor. Una dintre aceste ecuatii, citatd de [142] este :

_ 04CgkyD ,(T;, - TI)

Xglp

o (5.13)

C, - cursa pistonului deplasator [m];
. .. s . : - w
kg - conductivitatea termicd a gazului in jocul format intre piston si cilindru | — |;

mK
D, - diametrul pistonului [m ];
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L, - lungimea pistonului [ m [;

Xg - Jjocul creat intre piston si cilindru [m ].

Pierderile de putere datorate frecarilor viscoase ale gazului de lucru

Pentru analiza ideald se presupune ca presiunea este uniforma in ansamblul motorului; in
realitate, ipoteza nu se verificd din cauza pierderilor de sarcind ale fluidului de lucru in timpul

trecerii sale prin diferitele elemente ale motorului (schimbatorul cald,

schimbatorul rece,

regenerator, tevi de conexiune). Puterea disipatd prin frecarile viscoase are ca expresie [132]:

W _ Apiml

wi —
Pi
unde : i - caracterizeaza diferitele schimbatoare de caldura.
Pierderea de sarcina Ap, poate fi calculata pornind de la ecuatia :

fl

unde: p; - densitatea fluidului de lucru;
u; -viteza medie a gazului;
[; - lungimea schimbatorului de caldura;

D; - diametrul tevii in schimbdtorul de caldura i;

f; - coeficientul de pierderi de sarcind In schimbatorul de caldura i.

Pierderea de sarcind in regenerator este evaluatd cu metoda [132]:
2

u
Apz :er .

unde :
N - numarul de site ale matricii ;

f, - coeficient de pierderi de sarcind, care are expresia:

fr= 33:6 +0.337
Rel
In aceasta expresie numarul lui Reynolds, Re;, se poate scrie :
Rel pul

u
unde / este distanta intre doua fire ale regeneratorului.

(5.14)

(5.15)

(5.16)

(5.17)

(5.18)

Pierderea de sarcind poate fi, de asemenea, determinata in functie de fenomenele care o
genereazd [172]. Aceastd pierdere de presiune este datoratd in principal vitezei finite, laminarii
gazului la trecerea sa prin regenerator si frecarii interne. Ea este data de formulele urmatoare, in

functie de fenomenul considerat [173,60,65].

v' pierdere datorata vitezei finite a proceselor (pistonului), exprimata cu relatia :

CZWP

Ap =
c

(5.19)
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unde : a =3y si ¢c=4)RT , iar w),-viteza pistonului {ﬂ} .

s
v' pierderi de presiune datorate lamindrii gazului la trecerea prin regenerator, in timpul celor

doua procese izocore, date de relatia:
2

Apy, =5 ; e N 5.20
\Pth = 9 Pm,i (5.20)
wsL

cu: w, - viteza gazului la trecerea prin regenerator;

wgy - viteza sunetului la temperatura sursei reci;
N -numarul de site din care este costituit regeneratorul;
Pm,i - presiunea medie instantanee a ciclului [Pa].

v' pierderea de presiune datorata frecarii mecanice interne a motorului:

(0.94 +0.0045w )
Ap, = (5.21)

4pm,i

5.7. CONCLUZI

In acest capitol s-a prezentat contextul actual al diferitelor analize existente pentru

motoarele Stirling, cat si al diferitelor programe de analiza pentru a simula functionarea lor.
Analizele aproximative constau in stabilirea, pornind de la o serie de experimente, a unei formule
empirice care sa descrie puterea motorului. Aceasta putere, proprie fiecarui motor, nu tine cont de
geometria acestuia. Aceastd formuld care nu contine parametrii termodinamici (temperaturi ale
surselor, coeficienti de transfer termic, etc.) nu permite imbundtitirea performantelor, si nici
proiectarea motorului.
Metodele de analiza a ciclului teoretic sau practic utilizeaza legile termodinamice permitand
stabilirea unor expresii pentru calculul cantitatilor de caldurd schimbate. Pornind de la acestea se
pot deduce relatii de calcul pentru putere, randament si lucru mecanic, ceea ce permite
dimensionarea unui motor. Totodatd, aceste formule trebuiesc corectate pentru a lua in
considerare diferitele pierderi termice $i mecanice cu scopul de a descrie cit mai realist
functionarea motorului Stirling. Interesul acestor metode intervine in momentul in care motoarele
Stiling sunt integrate intr-un sistem energetic global (centrald solard, de exemplu) si timpul de
calcul al codului de calcul asociat motorului Stirling in vederea unui control de comanda, trebuie
minimizat. O optimizare a functiondrii unui sistemului global poate fi realizata pe baza unor
coduri de calcul (sub Simulink) interactive. Doud metode de ordin I (TDFF si MD) si doua
metode de ordin II (izoterma si adiabaticd) au retinut atenfia noastra si au fost aplicate atat pe
motor, cat si pe magina frigorifica Stirling.

Desigur, metodele de ordin III sunt cele mai precise si complete, insd in detrimentul
timpilor de calcul necesari, mult mai importanti.

Pentru ca aceste analize termodinamice sd fie complete, o analiza exergetica a sistemului
se dovedeste a fi necesard. Analiza exergeticd permite considerarea nivelelor de temperatura
(surse si mediu inconjurator). In acest scop, am completat metoda izoterma (Schmidt) cu analiza
exergeticd pentru o masina frigorifica Stirling tip Beta.
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CAPITOLUL VI

PREZENTAREA DISPOZITIVULUI EXPERIMENTAL

6.1. DESCRIEREA ELEMENTELOR CONSTITUENTE ALE MOTORULUI
STIRLING

Dispozitivul experimental utilizat este 0 masina termica cu aer cald care poate functiona
dupa un ciclu direct sau inversat (motor sau receptor), intre doud surse de caldura.

Functionarea ca motor se datoreaza unui aport de caldura prin efect Joule, la camera calda
situatd in partea superioarda a motorului.

Partea inferioard a cilindrului este Tnconjuratd de o camasa din sticld, prin care circula apa de
racire in circuit deschis, si constituie rezervorul de caldura de joasd temperatura.

Pentru functionarea motorului, aerul care se giseste in partea superioara a cilindrului
poate fi incalzit cu ajutorul unei rezistenfe montate pe capacul chiulasei, si alimentatd de un
transformator cu tensiune variabild. Aceasta rezistenta are rol de sursa de caldura la temperatura
ridicata.

Functionarea ca magind consumatoare de lucru mecanic se face fie ca pompa de caldura,
fie ca magina frigorifica. Volantul de inertie este antrenat de un motor electric, iar transferul de
caldurd se efectueaza de la chiulasd spre circuitul de apa sau invers, in functie de sensul de
rotatie al motorului electric. Inversarea sensului de rotatie permite inversarea proceselor ce au loc
in partea superioard, respectiv inferioara a cilindrului.

Motorul Stirling tip S se caracterizeaza prin dispunerea elementelor constituente intr-un

singur cilindru. Cele doud pistoane sunt definite in functie de rolul pe care il au. Pistonul
deplasator forteaza transvazarea gazului din partea superioara in partea inferioara a cilindrului, si
invers. Pistonul motor asigurd etanseitatea cilindrului. Prin intermediul acestui piston se poate
furniza sau prelua lucrul mecanic al sistemului. Pistonul motor provoaca variatiile de volum ale
camerei reci. Pistonul deplasator controleaza variatiile de volum ale camerei calde.

Aceste doud pistoane se deplaseazd impreund, iar volumele variabile, cald si rece, sunt
create prin actiunea conjugata a pistoanelor. Pistoanele sunt legate la arborele cotit prin biele, iar
miscarile lor sunt defazate cu 710°.
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Transformator
reglabil

lesire apa

Rezervor
rece

Intrare apa

Sursa calda

Deplasator/
Regenerator

-

Piston motor

Arbore cotit

Fig. 6.1. Schema motorului Stirling tip

Tabelul.6.1 Dimensiuni geometrice ale dispozitivului experimental

Aplm?]

Alm*]

Vin [m3 ]

Vinax [1°]

R, = Ry[m]

Cp =Cqlm]

@ol°]

0.01885

0.03717

0.0001906

0.0003278

0.03

0.0484
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Pistonul deplasator este constituit din doud tuburi coaxiale din sticla, si are in partea
inferioard un disc metalic prevazut cu fante radiale, care permit trecerea gazului in timpul
transformadrilor izocore. Pistonul deplasator poseda o cavitate axiald umpluta partial cu fire de

cupru, ce constituie regeneratorul.

Regeneratorul are rolul de a ameliora randamentul masinii, prin acumularea si destocarea
caldurii in timpul transformarilor izocore. La trecerea fluidului cald prin regenerator catre camera
rece a cilindrului, acesta cedeazd o parte din cdldura sa regeneratorului. Atunci cand fluidul rece
este deplasat in partea superioard, el absoarbe cildura stocati in regenerator. In jurul
regeneratorului existd o zond inelard vida, care asigura izolarea acestuia si limiteaza pierderile

termice.

Fluidul de lucru utilizat este aerul, despre care se considera ca se comportd ca un gaz

perfect.
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6.2. CICLUL DESCRIS DE MOTORUL STIRLING TIP g STUDIAT

Magsina Stirling reprezintd o masind termicad care functioneaza dupa un ciclu inchis, cu
comprimare si destindere ciclica a agentului de lucru intre nivele diferite de temperaturi.

Diferenta intre ciclul Stirling si ciclul Carnot constd in faptul ca cele doud procese
adiabate (din ciclul Carnot) au fost inlocuite prin doua procese izocore (in ciclul Stirling), ceea ce
are ca efect cresterea ariei In diagrama pV, deci a efectului util in conditiile in care pentru a obtine
0 putere mecanica rezonabild, nu este necesard atingerea unei presiuni foarte ridicate si a unei
curse foarte lungi (cum este cazul ciclului Carnot). Ciclul Stirling atinge teoretic, un randament
egal cu cel a ciclului Carnot, daca dispune de un regenerator perfect.

Ciclul termodinamic al motorului cu aer cald consta deci, Intr-un aport de caldura izocora,
o destindere izoterma la temperatura ridicatd 7,, o pierdere de caldura izocord si o comprimare

izotermd la temperatura joasd 7, .

Pentru a descrie ciclul ideal de functionare al motorului Stirling studiat, se plaseaza
pistonul motor in punctul mort superior, iar deplasatorul la jumatatea cursei sale.

& a-b — In timpul destinderii, pistonul motor si cel deplasator coboard. Temperatura tinde sa
scada, insa gazul de lucru este in contact cu sursa calda, ceea ce ajutd la menfinerea constantd a
temperaturii, presiunea acestuia scade, iar volumul creste.

Logp

chiulasa T,,

T;z <Twh ﬂ éh

w
T} > Twl él
circuitapal),
LogV

Fig 6.2. Ciclul Stirling motor.
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& b-c — Cele doua pistoane se deplaseazd in opozitie: pistonul motor coboara, iar pistonul
deplasator urca. Pistonul deplasator obligd gazul sd treaca in partea inferioard a cilindrului,
cedand caldura regeneratorului. Temperatura gazului scade de la 7}, la 77, in timpul acestei raciri

1zocore.

& c-d — Pistonul motor si deplasatorul urca. Gazul este comprimat si racit in acelasi timp de
rezervorul rece, cdruia ii cedeaza cdldura ;. Prin urmare, procesul de comprimare este

considerat izoterm.

& d-a — Cele doud pistoane se deplaseaza in opozitie: pistonul motor urca, iar pistonul
deplasator coboard. Sub efectul pistonului deplasator, gazul trece in partea superioard a
cilindrului. El se reincalzeste pand la temperatura 7j,, la traversarea regeneratorului (incalzire

izocora).

Doar transformarea a-b produce lucru mecanic W. Celelalte transformari se produc
datorita inertiei motorului (volantului de inertie).

Functionarea reald a motorului Stirling se bazeazd pe acelasi principiu descris pentru
ciclul ideal, cu mentiunea ca cele doud izocore sunt inlocuite de transformari reale, datorate
miscarii continue a pistoanelor. In plus, trebuiesc luate in considerare atét ireversibilitatile interne
cat si cele externe. Aceste ireversibilitdti sunt cauzate de regenerarea imperfectd a caldurii, de
laminarea gazului la trecerea prin regenerator, de pierderile de presiune datorate frecdrilor intre
pistoane si peretii cilindului, de viteza finitd de desfasurare a proceselor, etc...

Alura diagramei indicate a ciclului real Stirling este prezentatd in paragraful urmator.
(Fig.7.2)

6.3. CICLUL DESCRIS DE MASINA FRIGORIFICA STIRLING

Spre deosebire de ciclul motor, la care comprimarea se face la temperatura minima din
ciclu (temperaturd apropiatd de temperatura mediului ambiant), in ciclul frigorific comprimarea
se realizeaza la temperatura maxima din ciclu (de asemenea, apropiatd de temperatura mediului
ambiant). In ciclul frigorific destinderea agentului se realizeaza la temperatura minima din ciclu
si reprezintd procesul in care agentul preia caldurd de la mediul racit (chiulasa).

Din ciclul frigorific Stirling fac parte si doua transformaéri izocore, ce se desfasoara la
volumul maxim si la volumul minim din ciclu. In transformarea izocori la volum maxim, agentul
de lucru primeste caldurd de la regenerator, pentru a-si mari temperatura, de la temperatura
minimd 7; pand la temperatura maxima 7, din ciclu, temperaturd la care, in procesul de
comprimare izoterma, agentul cedeazi caldura circuitului de apa. In transformarea izocora la
volum minim, agentul cedeaza caldurd regeneratorului, micsorandu-si temperatura de la valoarea
maxima pana la cea minima. Lucrul mecanic de comprimare este mai mare decat lucrul mecanic
de destindere. Ca urmare, pentru realizarea ciclului este necesar sd se introducd din exterior
diferenta dintre lucrul mecanic de comprimare si cel de destindere.

In consecintd, montajul experimental analizat se compune dintr-un motor electric auxiliar
care prin intermediul unei curele de transmisie, antreneazd volantul de inertie furnizandu-i
acestuia lucrul mecanic necesar pentru functionarea ca masina frigorifica.



Contributii la dezvoltarea unor Metode ale Termodinamicii Ireversibile Ingineresti

Motorul electric poate comuta pe doud sensuri de rotatie, ceea ce permite ansamblului sa
functioneze fie ca masina frigorifica, fie ca pompa de caldura.

Pentru a descrie ciclul ideal de functionare al masinii frigorifice Stirling studiate (Fig.
6.3), se plaseaza pistoanele 1n aceeasi pozitie initiald ca si pentru functionarea ca motor: pistonul
motor in punctul mort superior, iar pistonul deplasator la jumatatea cursei sale.

Logp

rezervor cald T,,

0

chiulasa T,

Fig. 6.3. Ciclul Stirling descris de masina frigorifica Stirling.

& a-b - Cele doud pistoane coboard impreund, ceea ce implica cresterea volumului de gaz.
Mentinerea temperaturii constante in timpul micsorarii presiunii din interiorul cilindrului, este
datorata contactului gazului cu peretii si chiulasa cilindrului, care sunt la temperatura mai ridicata
decat gazul de lucru.

& b-c¢ - Pistonul deplasator urca, in timp ce pistonul motor 1si continud miscarea
descendenti. Incilzirea izocora presupune ci in timp ce viteza pistonul motor tinde spre zero la
schimbarea sensului de miscare, volumul total de agent poate fi considerat cvasi-constant.
Pistonul deplasator mutd agentul din camera de destindere in camera de comprimare, ceea ce face
ca temperatura acestuia sa creasca de la 7;1a 7j,.

& c-d - Cele doua pistoane se deplaseaza Impreuna in sus realizdnd comprimarea izoterma a
gazului. Mentinerea constantd a temperaturii in camera de comprimare se face prin racirea
agentului, care cedeaza caldura Q, rezervorului cald.

& d-a - Pistonul motor urci in timp ce pistonul deplasator coboara. In procesul de ricire
izocord, agentul este mutat din camera de comprimare in cea de destindere. La trecerea prin
regenerator, gazul este racit pana la temperatura 7;. Viteza pistonului motor tinde din nou spre
zero, dirijdndu-se spre punctul mort superior, astfel cd volumul minim ocupat de agent se
considera cvasi-constant.
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6.4. CICLUL DESCRIS DE POMPA DE CALDURA STIRLING

Montajul este constituit dintr-un motor electric auxiliar, care prin intermediul unei curele
de transmisie, antreneazd volantul de inertie al masinii in sens invers fatd de motorul Stirling.
Astfel, distributia volumelor este diferitd si se poate realiza un transfer de caldurd inversat,
dinspre partea inferioara a cilindrului spre chiulasa.

Transferul de caldura de la sursa rece la sursa calda este posibil, cu un consum de lucrul
mecanic. Cu cat diferenta de temperatura intre sursa caldd si sursa rece este mai mare, cu atat
pompa de caldurd este mai putin eficienta.

Ciclul de functionare, descris de Fig. 6.4, se compune din urmatoarele transformari:

& a-b - Cele doud pistoane se deplaseazd in opozitie. Pistonul motor coboard, in timp ce
pistonul deplasator urca, fortand gazul sa traverseze regeneratorul, caruia 1i cedeaza o cantitate de
caldura. Temperatura gazului scade astfel pand la 7;.

Logp

chiulasa T,

0

circuitde apaT,

LogV
Fig. 6.4. Ciclul Stirling descris de pompa de céldura.

& b-c - Pistonul motor 1si continud miscarea descendenta, in timp ce pistonul deplasator
incepe cursa descendentd. Pistonul motor provoacd o destindere izoterma in cursul cdreia o
cantitatea de caldura este preluata de gaz de la rezervorul rece (circuitul de apd).

& c—d - Cele doua pistoane se deplaseaza in opozitie. Gazul traverseaza regeneratorul si
absoarbe o cantitate de caldura stocata in regenerator in timpul transformarii izocore anterioare, $i
astfel ajunge la temperatura 7.

d-a - Cele doud pistoane urca. Gazul este comprimat si cedeazd rezervorului cald
(chiulasa) cantitatea de caldurd O, produsa in urma procesului de comprimare. Acest proces se
poate considera izoterm, la temperatura 7},
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CAPITOLUL VII

STUDIU EXPERIMENTAL SI ANALITIC AL MOTORULUI STIRLING

7.1. EXPLOATAREA DATELOR EXPERIMENTALE

Ciclurile termodinamice sunt reprezentate sub forma unor curbe inchise, intr-o diagrama
p-V. Lucrul mecanic preluat de sistem sau cedat sistemului, in functie de sensul de parcurgere al
ciclului, corespunde ariei delimitate de aceastd curba. Astfel se determind lucrul mecanic si in
cazul motorului termic Stirling studiat.

Motorul este prevazut cu un senzor de presiune care indica presiunea in cilindru 1n functie
de timp, si cu un senzor de pozitie instantanee a pistonului motor. Pornind de la pozitia pistonului
se poate calcula volumul inchis. Valorile masurate sunt reprezentate direct prin intermediul
programului de achizitie de date (CassyLab), in diagrama p-V.

1.2 durata umn ciclu

1 A A
\

>

R

0.8

04

.V vV

0.2

f

06 I
I
|

Presiune relativa [Pa]

0 100 200 300 400 500
Perioada T[s]

Fig. 7.1. Evolutia presiunii relative n functie de timp.
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Pentru a masura frecventa, existd posibilitatea recurgerii la spectrul de frecventa, prin
trasarea a doua linii verticale corespunzatoare a doud puncte extreme de presiune (doud maxime
sau doud minime) §i a unei cote intre ele, care reprezintd durata unui ciclu complet.

De asemenea, frecventa poate fi determinatd cu ajutorul a doua fotodiode care produc o
bandd luminoasd ce este intreruptd de un disc gaurit montat pe arborele motorului. Viteza de
rotatie a masinii este dedusa pornind de la un semnal emis de acest dispozitiv, care reprezinta
frecventa gaurilor discului.

Masurarea puterii_mecanice indicate. Lucrul mecanic poate fi calculat pe un ciclu,

determinand valoarea integralei W = f pdV (conform conventiei de semne adoptatd de partea

francezd). Acest lucru mecanic depinde de variatiile simultane de presiune si de volum. Pornind
de la achizitia semnalelor de presiune si volum la fiecare 2ms, se poate obtine acest lucru
mecanic, trasand diagrama p-J pentru un ciclu, el reprezentand aria curbei inchise.

1.05

0.84

0.63

042

Presiune relativa [Pa]

0.21

2.5E-05 7.5E-05 0.000125 0.000175
Volumul instantaneu [m?3]

Fig. 7.2. Diagrama p-V obtinutd cu ajutorul CassyLab. Influenta puterii electrice aplicate rezistentei
electrice, asupra lucrului mecanic.

In ceea ce priveste lucrul mecanic produs pe ciclu, se constatd cd acesta are o usoara
variatie, odatd cu cresterea puterii electrice aplicate rezistentei electrice Oy, implicit odatd cu
cresterea vitezei de rotatie a arborelui motorului.

Tabelul. 7.1. Valori ale vitezei de rotatie si lucrului mecanic produs de motor, in functie de puterea
furnizata rezistentei electrice.

OuW1 | n[rot/s] W[J]
69.6 2.85 0.94
74.7 3.04 1.08
79.98 3.31 1.16
85.44 347 1.22
91.08 3.59 1.24
97.85 3.86 1.36
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Diagrama indicatd obtinuta experimental pe motorul Stirling, este diferitd de diagrama
teoretica. Ea are o forma rotunjitd, fapt care se datoreaza miscarii continue a pistoanelor (diferita
de migcarea teoreticd), temperaturii neuniforme in schimbatoarele de caldura (asa cum presupune

Aria ciclului real (obtinut pe diagrama indicatd) este mai mica decat aria ciclului teoretic.
Aceasta diferentd implica o reducere a puterii furnizate de motor, deoarece lucrul mecanic este
reprezentat de aria diagramei inchise.

& Misurarea puterii la sursa caldi. Rezistenta electricd este alimentatd cu un curent
alternativ cu tensiune reglabila printr-un transformator variabil. Masurand tensiunea U[V] si
intensitatea curentului electric /[A], puterea este data de relatia:

Oy =UI

(7.1)

& Misurarea fluxului de cilduri cedat rezervorului rece. Cildura cedati de gazul de
lucru in partea inferioard a cilindrului (rezervorul rece) este preluatd de apa de racire. Daca

masuram debitul de apd vehiculat m apa [kg/s], diferenta de temperaturd intre intrarea Tépa si

iesirea apei T

apa 1 schimbatorul de caldura rece (peretele cilindrului), si cunoscand valoarea

caldurii specifice la presiune constanta a apei, ¢, [J/kgK], se obtine puterea de racire:

Ql = mapacpATapa = mapacp (Taepa - Tcipa ) (7.2)

& Determinarea lucrului _mecanic _de frecare al pistonului _motor cu peretele
cilindrului, pe ciclu.

Lucrul mecanic de frecare al pistonului cu peretele cilindrului este convertit in energie
termica (caldurd). El poate fi determinat cantitativ, datoritd faptului ca produce incélzirea apei de
racire, in absenta alimentarii sursei calde.

Pentru determinarea lucrului mecanic de frecare, se masoara in timpul experientei, cresterea
de temperaturd a apei de racire, in timp ce motorul cu aer cald are chiulasa deschisad si este
antrenat de un motor electric.

Puterea termicd furnizatd apei de rdcire, caracterizatd prin Incalzirea apei de racire
provocatd de frecarea pistonului cu peretele cilindrului, in absena alimentdrii sursei calde,
devine:

S . e i
Qlf = mapanATapaf =MapaCp (Tapa,f _Tapa.f) (7.3)

Rezultatul obtinut permite calculul lucrului mecanic de frecare pe ciclu, al motorului
Stirling tip £, utilizand formula:

Wy =—= (7.4)

unde 7 este turatia motorului [rot/s].
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34 : . 135
= 3, AV
2 3 W= 0.9975n-0.6055 £
3 & 15 Pl
o ‘ i P
g / = 105
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2 g 75 ‘ W= 0.5685n“752|
2 24 E
§ g 6.5 /
E o - - - S 55 |
g 28 3 3.2 34 36 38 4 & 28 3 3.2 34 36 38 4
3
- Viteza de rotatie n [rot/s] Viteza derotatie n[rot/s]

Fig.7.3. Influenta turatiei n asupra lucrului mecanic W 1 respectiv asupra puterii mecanice pierdute prin

frecarea piston-perete w f-

Conform literaturii de specialitate, lucrul mecanic de frecare poate fi scris sub forma
Wy =a+bn. Lucrul mecanic pierdut prin frecarea pistonului cu peretii cilindrului, in motorul

Stirling tip S, este dat de expresia (Fig. 7.3): W, =0.99754n—0.6055 . In consecinti,

coeficientii caracteristici motorului studiat sunt: a =—0.6055 si b=0.99754.

Observatie! Aceasta corelatie este valabild numai in conditiile de functionare considerate, o
extrapolare nu ar fi judicioasa.

Atunci cand functioneaza ca motor termic, motorul cu aer cald preia intr-un ciclu o cantitate de
cildurd Q; de la rezervorul cald, produce un lucru mecanic W, si furnizeaza o cantitate de

cildurd Q; unui rezervor de cdldura rece. Bilantul energetic permite calculul energiei termice

pierdute spre mediul inconjurator, in mare parte datorata lipsei izoldrii partii superioare a
cilindrului.

39 / 55

37 // 5

3.5 // g 45
g =
£ 33 / 5 ~
= / =
& / g
g 3.1 £ zs ~
= / g /

2
2 // = //
27 25
79 5.2 8.5 BB 9.1 9.4 9.7 28 3 32 34 36 38 4
Tensiunea de alimentare U [V] Turatia n [rot/s]

Fig.7.4. Influenta tensiunii de alimentare asupra turatiei, respectiv a turatiei asupra puterii mecanice
furnizate W
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Existd posibilitatea de a varia tensiunea aplicatd rezistentei electrice (sursa caldd). Pe
masura ce tensiunea U creste, turatia n la mersul in gol creste.

Odata cu cresterea tensiunii de incdlzire a rezistentei, se aduce in sistem o putere termica
din ce in ce mai mare. Masina poate dezvolta o putere mecanicd mai mare si atinge deci, la
mersul in gol, o turatie mai ridicata.

Determinarea temperaturii gazului in volumul cald. Din considerente tehnice,
temperatura gazului in volumul cald, 7, n-a putut fi masuratd experimental, iar pentru a o

calcula, se aplica ecuatia de bilant energetic (Pr. I), conform céreia:

Qh = Ql + W+ Qlosses (7.5)
iar: Qlosses = Qh - QZ ~W = h4, AT}, (7.6)
unde : AT, =T, -T,; ; T,y - temperatura peretelui, masuratd cu ajutorul unui termocuplu, pe

parcursul tuturor incercarilor experimentale;
A;, - aria suprafetei de schimb de caldura aflatd la 7, [m’];
h - coeficent global de schimb de cildurd [W/m?K].

Coeficientul global de schimb de caldurd 4, a fost determinat experimental pe aceeasi
magsind Stirling, functiondnd ca masind frigorifica, printr-o metoda de compensare a pierderilor
catre exterior. Asa cum era de asteptat, 4 creste odata cu cresterea turatiei n, conform corelatiei:

h=4.00792"% . (Fig. 8.2)
Utilizdnd variatia obtinutd pentru coeficientul global de schimb de caldura 4, se poate
estima 7} din (ec. 7.6) ca fiind:

Ty =Ty + Olosses (1.7)
hd,,

* el
: e
, /,/

440 /
435

Temperatura gazului cald [K]

434
28 3 3.2 34 36 38 4

Turatia »n [rot/s]

Fig. 7.5. Variatia temperaturii gazului cald 7}, in functie de turatia n.
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In urma analizei rezultatelor experimentale, se constati ca atunci cand turatia motorului
creste, gradientul de temperaturd intre perete si aer in volumul superior al cilindrului A7}, scade.

In schimb, puterea termica schimbati la acest nivel, Qj, creste, la fel si 17,5 .

Tabelul 7.2. Centralizarea rezultatelor experimentale ob{inute pentru motorul Stirling

n O 9 Wy Ojosses T T, ATy | NMus
[rot/s] [W] [W] [W] [W] [K] [K] [K] [%]
2.85 69.6 42.44 5.92 24.48 329.83 | 43543 | 40.23 | 3.85
3.04 74.7 43.43 7.30 27.99 328.08 | 440.76 | 41.36 | 4.39
3.31 79.98 47.38 8.88 28.77 327.19 | 441.79 | 36.79 | 4.80
3.47 85.44 52.31 9.87 28.9 326.76 | 443.05 | 33.78 | 4.89
3.59 91.08 55.27 10.56 31.36 326.24 | 444.91 | 32.05 | 4.96
3.86 97.85 56.26 11.84 36.43 325.43 | 447.78 | 31.81 | 5.27

Acest lucru se datoreaza cresterii coeficientului global de schimb de céldura, cu cresterea
turatiei arborelui cotit n.

7.2. APLICAREA METODEI DIRECTE IN STUDIUL MOTORULUI STIRLING.

7.2.1. Introducere

Metoda studiului separat al pierderilor [1] este adeseori folosita ca alternativa la modelele
numerice laborioase, complexe ca modelare, dar complicate si foarte specifice tipului de sistem
pentru care au fost concepute. Aceastd metoda permite decuplarea si studiul separat al efectului
fiecarei pierderi asupra performantelor sistemului, respectiv asamblarea lor, in vederea evaluarii
efectului global. Aceasta asigurd un instrument de rezolvare rapidd a problemei propuse, cu
rezultate acceptabile, In ciuda caracterului lor aproximativ.

Qvale si Smith au propus un model matematic care reduce complexitatea problemei prin
analizarea separatd a diverselor componente (schimbatoare de caldura, regenerator), in conditiile
functionarii ciclice 1n regim stationar a motorului, pornind de la performantele determinate in
cazul unui ciclu Stirling:

- fara diferente de temperatura la cele doua surse;

- fara pierderi datorate frecarii;

- cu comprimari si destinderi adiabatice;

- cu luarea in considerare a volumului mort in schimbatoarele de caldura. Modelul, avand ca
variabile presiunea, temperatura si masa fluidului de lucru din ciclu, permite stabilirea, intr-o
prima etapa, a deplasarii cerute a pistoanelor, urmand ca performangele initiale sa fie corectate
ulterior tindnd seama de pierderile prin frecare si de cele datorate fluxurilor de caldura finite
schimbate cu mediul Inconjurator.

Compararea performantelor calculate cu ajutorul modelului cu rezultatele experimentale
disponibile pentru un motor Stirling tip Allison PD-67A indica faptul ca modelul supraestimeaza
valorile efectiv realizabile si ca lucru mecanic furnizat, randamentul termic si caldura introdusa in
ciclu scad odata cu turatia motorului [1].
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Organ [174] propune o asemenea tratare liniarizatd pentru un motor Stirling functionand
dupa un ciclu ireversibil, alegdnd ca punct de plecare parametrii locali instantanei furnizati de
ciclul ideal. Aceasta constd 1n reducerea succesiva a puterii furnizate de motor prin scaderea
puterii evaluate corespunzdtoare fiecdrei pierderi. Studiul separat al pierderilor permite
fiecarei pierderi asupra performantelor globale ale motorului.

Metoda separarii pierderilor este, de asemenea, utilizata in studiul transferului de caldura
cuplat in medii poroase [175], ea permitdnd decuplarea diverselor moduri de transfer de caldura
si determinarea, astfel, a diferitilor coeficienti de transfer de caldura care intervin in procesul
studiat.

Avand la baza aceeasi idee ca si tratarea lui Organ, dar transpunand, in final, efectul
pierderilor la nivelul randamentului bazat pe Principiul al doilea al Termodinamicii [15], Metoda
Directd de optimizare a proceselor ireversibile [15,36,50,56,176] poate fi consideratd ca fiind
partial o metoda de studiu prin separarea pierderilor. Termenul de partial se referd la faptul ca
efectul fiecarei pierderi nu este analizat separat decat la inceputul analizei, ele fiind cuplate
progresiv, astfel incat rezultd, in final, un model care tine seama de toate pierderile ce pot fi
cuantificate.

Metoda Directa de studiu si optimizare a proceselor termodinamice [15,36,50-53,56,176],
are meritul de a reuni §i cuantifica principalele cauze care genereaza ireversibilitdtile din maginile
termice intr-o singura ecuatie fundamentald a Termodinamicii, cea a Principiul I pentru procesele
ce se desfagoard cu viteza finitd. Aceste cauze sunt, dupa cum urmeaza:

% viteza finita de desfasurare a interactiunii mecanice gaz-piston;
% laminarea internd a gazului;
% frecarea intre piston-cilindru si intre piston-gaz.

Noua expresie a Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu viteza finitd reuneste

aceste cauze Intr-o structurd matematica similara a termenilor, dupd cum urmeaza [1]:

dU =50 - pp| 122 L O Sr (7.8)
c Pm,i Pm,i
unde:
Pm,i - Presiunea medie instantanee a gazului;

a - coeficient ce depinde de natura gazului, a = v 3k ;

w), - viteza pistonului, deci si a proceselor termodinamice din cilindrul masinii;

¢ - viteza sunetului in gaz;
b - coeficient care depinde de configuratia geometricd a dispozitivelor de laminare din sistem,
0<b<2;

Apy;, - pierderile de presiune datorate lamindrii interne a gazului;
f - coeficient care depinde de configuratia interna a sistemului, 0 < f < /;
Ap , - pierderile de presiune datorate frecarii.
(+) - corespunde comprimarii;
(-) - corespunde destinderii.
Integrarea ecuatiei (7.8) conduce la exprimarea lucrului mecanic ireversibil produs pe

ciclu, respectiv a puterii reale furnizate de motor, in conditiile considerarii pierderilor mentionate
anterior.
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7.2.2.Prezentarea Metodei Directe aplicatd in studiul unui motor Stirling, prin
luarea progresiva in calcul a ireversibilitatilor

Aplicarea Metodei Directe se face 1n acest caz prin pasi succesivi, care au ca punct de
plecare ciclul ideal, ale carui performante sunt diminuate progresiv, prin luarea in considerare
separat si apoi cuplat a pierderilor datorate ireversibilitatilor interne si externe ale motorului
[50,176,177].

& regenerarea partiald a caldurii in regeneratorul masinii (ireversibilitate internd);
& transferul de caldura la diferenta finitd de temperatura, luat in considerare la sursa calda;
& pierderile de presiune datorate vitezei finite a proceselor si frecarii interne.

Se prezintd in continuare modul in care aceste pierderi sunt luate in considerare in expresia
randamentului termic al ciclului.

1) Ciclul ideal al motorului Stirling

Reprezentarea ciclului ideal al motorului Stirling apare in Fig. 7.5.

pA T A
1 e
12
2
4
| s T 3
| o),
l l > >
Vi=V, v,=v; ¥V §

Fig. 7.5. Ciclul Stirling ideal ilustrat in diagrama p-V, respectiv 7-S

Ecuatiile de baza ale ciclului ideal sunt dupa cum urmeaza:
¢ fluxul de céldura primit de agentul de lucru de la sursa calda:

Ol_n = mRTlln5 n (7.9)
V4
¢ fluxul de céldura cedat de agentul de lucru sursei reci:
Q3.4 = mRT41nE n (7.10)
3

unde V| =V, si V, =V3 ,iar n turagia masinii.

¢ puterea produsa de motor conform conventiei de semne adoptatd de Romania:

W=01_5-103_4 (7.11)
¢ randamentul termic al ciclului:
W T,
nus =——=1-"*=nc (7.12)
O n

unde 7 - randamentul ciclului Carnot functionand intre aceleasi temperaturi.
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2) Ciclul cu regenerare partiala a caldurii

In acest caz se {ine seama de modul in care se defineste randamentul de regenerare

Oreg _T: -1
Mreg =~ =
Qdisp I3 -1

unde Qreg - fluxul de caldura efectiv regenerat;

Qdisp - fluxul de caldura teoretic disponibil.

In conditiile regenerarii partiale, aportul de céldura de la sursa caldd creste corespunzator
cantitatii neregenerate, care se poate exprima ca fiind:

Op-1=X" ‘Q2—3‘ =X-0p4 (7.13)
unde:
X =1-1y0q (7.14)
A TA
V4
1
X
2
4
|
| y
3
|
| |
| I »
= V=V, s

Fig. 7.6. Ciclul Stirling ireversibil reprezentat in diagramele p-V si T-S

In aceste conditii, randamentul termic al ciclului este dat de raportul:
w w B mR(Tl -1y ) ‘Ine

nMS,il’im(X) = ; =" ; = (715)
Q12 +0x1 Q12 +X"Q2—3‘ mRTy -Ing + X -me,,(T; ~Ty)
cu ¢ -raport de comprimare, & = 7 , rezultand dupa cum urmeaza:
V4
J)
T

TMS i) = " ! . (7.16)

I+ 1-"4

(y—1)-Ine T;
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Se observa cd aceasta expresie poate fi pusd sub forma:

TMS, iy () = 1C UL iry ) (7.17)
unde expresia randamentului bazat pe Principiul al II lea al Termodinamicii rezultd ca fiind:
1
n[[,il”int()() = (718)
1+ S SR PR
k—1)-Ing T

3) Ciclul cu considerarea transferului de caldura la diferenta finita de temperatura la
sursa calda a motorului Stirling

Considerand transferul de céldurd la diferenta finita de temperaturd, 7y —75, la sursa
calda a motorului se poate scrie:

i i T
W =nys - On =|1-—+ |- kS(Ty ~T2) (7.19)
T
unde: T} - temperatura sursei caldd, consideratd constantd;
kS - conductanta termica a incalzitorului motorului.

Se impune ca T3 =Ty =T; =Ty, ceea ce implici AT;=0K. In consecinti, ireversibilititile
externe datorate diferentei finite de temperaturd se concentreaza doar la nivelul schimbatorului
cald.
Observatie: transferul de caldura la sursa caldd a masinii a fost considerat de tip convectiv liniar
(conform legii lui Newton).

Daca temperatura se exprimd in functie de diferenta de temperaturd existentd la sursa
calda a masinii, dupa cum urmeaza:

Iy =Ty — ATy, (7.20)

apare posibilitatea determindrii lui AT, pentru care JW /AT =0 . Rezulta astfel:
lew,TH'TL (721)
In final, expresia randamentului ciclului asociat regimului de putere maxima rezulti ca fiind:
I A
n Ty
relagie similard randamentului Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn (CNCA) pentru ciclul
Carnot [27,102,178-180].

M, ir a7y = (7.22)

4) Ciclul cu regenerare partiala a caldurii §i considerare a transferului de caldura la
diferenta finitd de temperatura la sursa calda a motorului Stirling

In cazul cuplarii celor doua pierderi, tinind seama de relatiile (7.17) si (7.19), puterea
maxima furnizata de motor rezulta ca fiind:
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. T .
Winax =M1y "| 1~ /T—L -Op (7.23)
H

iar randamentul termic al ciclului asociat lui W,

max » Prin adaptarea relatiei (7.17) la noile conditii

de desfasurare a ciclului, dupa cum urmeaza:

1 T
TIMS i ar )i () = J1- (7.24)
’ X T Ty
1+ > 1= L
(r=1)-Ine Ty
Tinand seama de (7.21), puterea maxima produsa de motor in acest caz, relatia (7.23), devine:
- 1 T;
Wmaxairext(AT),int(X) - 1- T_ -mR TH ’ TL ’ lng n (725)
T G P A H
(r~1)-Ine Ty

5) Ciclul cu regenerare partiald a caldurii, cu considerarea transferului de caldura la
diferenta finita de temperatura la sursa calda §i cu pierderi de presiune datorate vitezei finite a
proceselor i frecarii in motorul Stirling

Acest ultim caz grupeazd ansamblul de pierderi luate in considerare in modelarea ciclului

e vy

interne datorate vitezei finite si frecarii se face pe baza expresiei Principiului I pentru procese
ireversibile in sisteme 1nchise, relatia (7.8). Intr-o prima etapd se exprima puterea reald furnizata
de motor in conditiile considerarii tuturor pierderilor mentionate, dupa cum urmeaza:

Wmaxﬂirext(AT),int(X),(Ap) - Wmaxﬂirext(AT),int(X) _Wpierd(Ap) =Wup (7.26)

Pierderea de putere datorata pierderilor de presiune se exprima astfel [36]

W pierdp =31 2, (8p) Vo n (7.27)
unde: u=1- RS
3-¢
(7.28)
2.(Ap;) - suma pierderilor de presiune pe o cursa a pistonului:
2 (Ap;) = Apea, +Bp s +Bpy, (7.29)

Pierderile de presiune luate In considerare sunt dupa cum urmeaza:
e pierderi datorate lamindrii agentului de lucru la curgerea prin motor, Ap,,.; ;
4

e pierderi datorate frecarii interne, Ap rs

e pierderi datorate vitezei finite a pistonului w,,, care se exprima astfel [68]:

p’
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prp :l Pmed cpr 'a.wl‘i‘pmed.exp 2 Mexp (7.30)
2 Cepr Cexp
unde: c=~JkRT (7.31)
$1 Wepy = Wexp = W), - Viteza pistonului;
Pmed.cpr- presiunea medie a gazului In timpul comprimarii izoterme 3-4:
Pmed.cpr = Ws-a =P3 £ -Ing (7.32)

V3 - V4 -1
Pmed.exp - Presiunea medie a gazului in timpul destinderii izoterme 1-2, a carei expresie, tinand
seama de relatia (4.21), rezulta ca fiind:
Wi_» T; & T &
Prmed.exp Wil B ey [T E g, (7.33)
V2—V1 T4 -1 TL -1
Combinand relatiile (7.26) si (7.27) si raportand puterea maxima reald care rezultd la
fluxul de céldurad primit de agent de la sursa calda, se obtine expresia randamentului termic al
ciclului ireversibil asociat regimului de putere maxima al motorului, dupd cum urmeaza:

(. [x 1 3u- Y (Ap;)/ p3 (7.34)
TSt syin() o) | L . ’ 1= T
H 1+X.[1_ TLJ - [ Ing
(y=1)-Ins Ty L
In mod similar cazurilor precedente, se poate pune in evidenti randamentul bazat pe
Principiul II (randament relativ, [15]), dupa cum urmeaza:

MMS, ity (aryint (x L aps) - 1C " THLir = TIMD (7.35)
cu: — 1 1 [ 3u > (Ap;) (7.36)
1,ir = : 1=
’ T T
I+ TiL 1+X.[1_ TLJ n" Ti-lng-p3
_VH (y-1)-Ine Ty ) | V7
,i . M
lrext(AT) nl]’lrint(x) H’”’int[Apl.J

si 1. - randamentul ciclului ideal al motorului Stirling, egal cu cel al ciclului Carnot.

Randamentul notat n'se poate calcula astfel:

T ' ¥ 7 = TIMS iry(ar)im () (7.37)
LI RN L 2

(¥ 1) Ine Ty
Rezultd astfel un model de optimizare complex al motorului Stirling, capabil sa
desemneze regimurile de putere maxima §i corespunzator acestora, parametrii optimi ai motorului
prezentat aici doar pentru cazul motorului Stirling, acesta este un model general, aplicabil
oricarui tip de masind functionand dupa un ciclu Stirling [177].
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Acest model va fi particularizat in continuare pentru motorul Stirling tip f prezentat
anterior.

7.2.3.Aplicarea Metodei Directe in studiul motorului Stirling tip 5. Rezultate
numerice

a) Determinarea caracteristicilor regeneratorului

Pornind de la o analiza atentd a proceselor cu vitezd finita din regenerator si folosind
expresia Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu vitezd finita, s-a dedus o formula
analiticd pentru X, care a fost validatd pentru 12 motoare si 16 regimuri de functionare.
[64,65,68].

Expresia coeficientului de pierderi regenerative a fost dedusa luand in considerare doi algoritmi
diferiti, si anume unul ,,optimist” pentru care a fost dedus un coeficient X,, si altul ,,pesimist”
pentru care a fost calculat X, .

Combinand acesti doi algoritmi s-a obtinut urmatoarea expresie de calcul a coeficientului de
pierderi regenerative [62,64,68,]:
X=Xy+X,(1-y) (7.38)
unde:
Xy este parametru de ajustare al metodei, avand valoarea (.72 stabilitd pe baza corelarii
rezultatelor analitice cu cele experimentale.

X coeficientul de pierderi regenerative in versiunea « pesimistd » de estimare [62,65]:

-B
1+2M +e
= (7.39)
201+ M)
X coeficientul de pierderi regenerative in versiunea « optimistd » de estimare [62,65]:
-B
M +e
Xy=——"— (7.40)
1+ M
X raportul capacitatilor termice ale gazului si matricii regeneratorului:
myc
—_&VE (4.41)
MRCR
in care : m g» Mp—masa gazului, respectiv, masa matricii regeneratorului;
Cy,g» Cp— caldura specifica la volum constant a gazului, respectiv, a materialului
regeneratorului.
X factorul B tine cont de caracteristicile de transfer de caldurd in regenerator [62,64,68]:
hdp C
B=(1+M)—R_ .2 (7.42)
Mglvg Wp
cu: Ap - suprafata de schimb de cdldura a regeneratorului,
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C

w

p— cursa pistonului,

p - Viteza pitonului.

X coeficientul de transfer termic convectiv in regenerator [62,64,68]:

0.576
_ 0.395(4pm/R7})wg'424-CP(Tm)'V(Tm) (7.43)

T
DY576.pg2/3

4(b/d)+1]

Marimile care intervin 1n relatiile de mai sus au urmatoarea semnificatie:

P - presiunea medie a gazului in ciclu,

(l+7) 1-

T,, - temperatura medie a gazului in ciclu,

T, — temperatura gazului in contact cu sursa rece,

v(T,,) - viscozitatea cinematica a gazului la temperatura medie din ciclu, 75, ,

¢p(Ty) — céldura specificd la presiune constantd, calculatd la temperatura medie din ciclu,
T - raportul temeperaturilor extreme,

d ,b - diametrul sarmei, respectiv distanta dintre doud sarme ale sitelor regeneratorului,
Dp, - diametrul regeneratorului.

Expresia coeficientului de transfer convectiv In regenerator a fost dedusa [62-66,182,182] pe
baza unei corelatii pentru transferul intre gaz si matricea poroasa [183]:
0.79

2/3 _
St-Prel” = —— (7.44)
p-Re
in care:
Re =22 se=—t pr =PV (7.45)-(7.47)
1% pwe p A

unde: p - densitatea gazului,
A - conductivitatea termica a gazului.

Pentru regeneratorul constituit din N site, avand fire cu diametrul d, si b, distanta intre doud
fire, porozitatea matricii este data de:

polo— (7.48)

4d +b)

Toate valorile care intervin in relatiile (7.45)-(7.47) sunt evaluate 1n functie de valorile medii ale
presiunii i temperaturii gazului din ciclu.
In cazul motorului Stirling tip S studiat, regeneratorul este plasat in interiorul pistonului
deplasator, si este constituit dintr-un manunchi de fire de cupru.
Pentru a determina caracteristicile regeneratorului plasat in interiorul pistonului deplasator, se
poate estima distanta dintre fire », daca se cunoaste diametrul unui fir 4 .
In scopul determinirii numarului aproximativ de site care constituie regeneratorul, se estimeaza
ca distanta Intre doua fire este:

b=1.5d (7.49)
In consecinti, numirul de site poate fi calculat cu relatia :
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Ng = LR (7.50)
2d
unde : Lp este lungimea regeneratorului.

X Suprafata de schimb de caldurd a regeneratorului (aria totald a firelor din care este
constituit regeneratorul), poate fi calculata utilizand relatia:

212
o = = DREr (7.51)
(b+d)
unde: Dp- diametrul echivalent al regeneratorului.
X Aria de curgere a regeneratorului, 4, se poate calcula astfel [64,66,68]:
DZ
4 =R (7.52)
4
X Masa firelor ce constituie regeneratorul poate fi calculati cu relatia [64,66,68]:
D, L,dp
R=———— (7.53)
16(b+d)

In Tabelul 7.3 sunt centralizate valorile obtinute prin aplicarea formulelor anterioare (7.41)-
(7.45).

Tabelul 7.3. Caracteristici ale regeneratorului.

d[m] | b[m] | Lglm] | Dglm] | Ny | 4, [m] my kgl 4, [m’]
0.00004 | 0.00006 | 0.0485 0.025 | 606.25 | 0.74793096 | 0.06671544 | 0.00049087

b) Determinarea performantelor motorului cu ajutorul Metodei Directe

Pentru calculul masei de gaz m, , care trece prin matricea poroasd a regeneratorului, se

g b
utilizeaza ecuatia de stare, pentru valorile medii instanatanee, astfel:
PmVm =mgRTy, (7.54)
14
de unde rezulta: mg = Pmm (7.55)
RT,
Pentru a calcula viteza gazului w, , ce trece prin regeneratorul cilindric, se aplicd ecuatia
continuitatii:
A,,Wg = Adwd (7.56)
A
de unde rezulta: Wg = LdWd (7.57)
AI"
ﬂDg

cu: A, aria proiectata a pistonului deplasator, 4 = ,

w, este viteza pistonului deplasator, care confine regeneratorul, w; =2Cyn. In cazul
motorului studiat, viteza pistonului deplasator este egala cu viteza pistonului motor, wy =w),.
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Pornind de la marimile calculate cu ajutorul relatiilor precedente, si introducandu-le in relatia
(7.18), se calculeaza nyy ;. -

Expresia randamentului motorului Stirling, in care se iau in considerare pierderile de presiune

g vyt

trecerea prin regenerator, frecarea internd intre piston si cilindru), dupa inlocuirea rezultatelor
obtinute din calculul pierderilor de presiune, este urmatoarea [68]:

2 5
w w 310.94 + 0.045w,, 10
l{p}/(lJrr)lnngS{g} N+ | P)l
WsL 4P min

NiLir,Y AP, = . (7.58)
™m Ing
unde :

wgy - viteza sunetului la temperatura sursei reci, wg; = 4/yR1; ;

. T
7 - raportul temperaturilor extreme, 7 = k.

I

w

¢ - Vviteza gazului la trecerea prin regenerator, w, =

g

A

Prin utilizarea relatiei (7.36) se poate calcula randamentul motorului Stirling studiat.
In Tabelul 7.4 sunt prezentate pe scurt rezultatele analitice obtinute aplicand Metoda Directa, in
studiul motorului Stirling tip S, in corelatie cu performantele experimentale ale acestuia.

r

Tabelul 7.4. Influenta vitezei asupra diferitelor pierderi din motorul Stirling

n Wy =Wa | X107 Niirx n N11ir,ar nff’i”zAPi
[rot/s] | [m/s] [-] [70] [70] [%] [%]
2.85 0.28 3620.282 71.18 17.26 56.90 48.41
3.04 0.29 3620.189 70.09 17.92 57.33 45.81
3.31 0.32 3620.185 69.79 18.10 57.45 45.10
3.47 0.34 3620.164 69.54 18.25 57.55 44.53
3.60 0.35 3620.129 69.19 18.46 57.69 43.77
3.86 0.37 3620.076 68.68 18.77 57.91 42.64
Tabelul 7.5. Valorile performantelor motorului, conform rezultatelor aplicarii Metodei Directe.

Wy =Wy Ne b Newp WMD WeXP

[m/s] [70] [70] [70] 7] 7]

0.28 24.25 4.75 3.85 3.50 2.68

0.29 25.56 4.71 4.39 3.93 3.28

0.32 25.94 4.69 4.80 4.31 3.84

0.34 26.25 4.68 4.96 4.58 4.23

0.35 26.67 4.66 4.89 4.81 4.45

0.37 27.32 4.63 5.27 5.27 5.16
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Date fiind particularitatile de constructie ale motorului Stirling studiat, diferite in esenta
de cele performante ale motoarelor pentru care Metoda Directd a fost validata, se justifica
diferentele obtinute intre valorile analitice si cele experimentale.

Pentru a ajusta aceste valori, se introduce un parametru de ajustare care sa corecteze
pierderile de presiune ( p,; =0.06) si se recalculeaza performantele motorului. Noile valori

obtinute pentru pierderile de presiune vor fi diminuate, fapt ce va conduce la diminuarea
randamentului, §i apropierea acestuia de valorile experimentale. Necesitatea introducerii
parametrului de ajustare, se datoreaza faptului ca dispozitivul exprimental este unul cu
performante reduse, confectionat din sticla termorezistentd, si destinat cercetarilor in laborator in
vederea ingelegerii principiului de functionare si eventual a verificarii diferitelor modele de
analiza termodinamicd ce-i pot fi adaptate si aplicate. Diferenta intre valorile analitice si cele
experimentale, este evidentiatd prin calculul erorilor, conform Tabelului 7.6.

Tabelul 7.6. Valorile performantelor corectate cu ajutorul parametrului de ajustare introdus

n Mo Mvp eroare
[rot/s] [%0] [%0] [%0]
2.85 3.85 4.75 18.97
3.04 439 | 4.71 6.61
3.31 4.80 | 4.69 -2.33
3.47 496 | 4.68 -5.95
3.60 4.89 | 4.66 -4.88
3.86 527 | 4.63 -13.79

Se constatd ca odata cu cresterea turatiei motorului, eroarea de calcul scade, fapt ce confirma ca
Metoda Directd este conceputd pentru studiul motoarelor performante ce functioneaza la turagii
mari, pentru care aceasta a fost si validata.

In consecinti, aceasti metoda a fost aplicatd cu succes si in cazul studiului si optimizarii
motorului Stirling si s-a obginut o bund corelare intre rezultatele analitice si performantele
experimentale. Odata validat parametrul de ajustarea propus pentru aceste tipuri de motoare,
Metoda Directd va putea fi aplicata si in studiul masinilor Stirling mai putin performante.

_ 11 ‘ ‘ .
\39. 10
FIE ~ o - /A
g = e
3 - 77 g 45
S 7 exp =
E 6 g 4
g + . —— g3s ¥ - W —
: ] g 4 D
3 ) i £ s /{ - W —
= 3 / exp
é 2 25 |
0.25 0.275 0.3 0.325 0.35 0.375 04 025 03 0.35 04
Viteza pistonulvi w, [m/s] Viteza pistonului, w, [m/s]

Fig. 7.7. Variatia randamentului corectat 77, si a puterii mecanice furnizate WMD , In functie de viteza
pistonului, w p-
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Tabelul. 7.7. Centralizarea randamentelor in functie de tipul de ireversibilitate.

Tipul de ireversibilitate Randament ireversibil al motorului
Regenerare partiala a caldurii m =ncclil.ir.x

Regenerare partiald a caldurii  si
considerarea transferului de caldura la
diferenta finita de temperaturd la sursa M2 =NCCn L, ir, X1Lir, AT
calda

Regenerare  partiala a  caldurii,
considerarea transferului de caldura la
diferenta finitd de temperaturd la sursa | 13 = "1CCTLir, X 1L ir, ATTNL ir, Y, APi =TIMD
calda, si a pierderilor de presiune
datorate vitezei finite a proceselor si
frecarii.

Introducerea succesiva a diverselor ireversibilitati (Tabelul 7.7) in calculul randamentului termic
al motorului Stirling, este evidentiata in Fig 7.8.

0.3
_'_..-—1"- —
025 —
o -~
- ——
= ??CC
£ 0z n
g = e
ED.:LS e ??2
E
=
& i -??

E 01 |y i e = MD
-~
= - ‘i?exp
é 0.05 —-._t_';##—-‘_

a

0.2685 0.2885 03085 0.3285 0.3485 03685 0.3885

Viteza pistonului, w, [m/s]

Termodinamicii.

Se constatd cd asupra randamentului global al motorului, pierderile datorate regenerarii
imperfecte, cat si pierderile datorate transferului de caldura la diferenta finita de temperatura la
sursa caldd, au o influentd importantd, conducand la diminuarea performantelor masinii.

PR

subestimate 1n acest calcul, de unde necesitatea aplicarii coeficientului de ajustare.
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7.3. APLICAREA TERMODINAMICII CU DIMENSIUNI FIZICE FINITE (TDFF) IN
STUDIUL MOTORULUI STIRLING

7.3.1. Descrierea generala a metodei de analiza

Ca si pentru Metoda Directd, punctul de plecare al metodei TDFF este ciclul teoretic si
Primul Principiu al Termodinamicii. Energiile schimbate de gazul de lucru sunt exprimate in
functie de parametrii de referintd mai practici necesari inginerului intr-o proiectare optimizata a
unui motor termic, precum: presiunea maxima, volumul maxim, raportul de comprimare,

g vyt

diferentei de temperatura la schimbatoarele de caldura si regenerarii imperfecte.
Ciclul reversibil Stirling se descrie printr-un aport de caldurd Qj, ., de la sursa calda la

gazul cald avand temperatura 7}, o cedare izotermd a caldurii Q,,, de catre gazul rece la
temperatura 7; , si un lucru mecanic produs W. (capitolul VI, Fig. 6.2)

In cazul ciclului ideal Stirling, cantitatile de caldurd transferate in procesele izoterme, in
interiorul surselor de caldura, sunt:

Ing
Ohrev =Qq—p =mRTpIn € = praVinin N € = pryaxVimax — = E¢ (7.59)
&
Ine T, T
|Ql.rev| = |Qc—d| =mRT;In& = paxVmax — L= E, S (7.60)
& Th Th

unde : R este constanta caracteristica a gazului de lucru, m este masa sa despre care se presupune
cd este transferatd in totalitate de la volumul cald catre volumul rece si invers (se neglijeaza
volumul mort), si ¢ - raportul volumic de comprimare, p .y Sl Vipax sunt presiunea si volumul

maxim al ciclului, iar £, energia de referintd a modelului TDFF.
Caldura provenita dintr-o regenerare perfectd Q,,, 7, stocatd in regenerator in timpul

transformarii d-a si destocata in procesul reversibil b-c, este :
mRTj l—ﬂ _ Pmax? max l—ﬂ

y -1 T e(y -1) T
in care : c¢,- cdldura specifica la volum constant,
v- exponentul adiabatic al gazului de lucru.

Qreg_T =mcv(Th _Tl)= (7.61)

Daca regenerarea este imperfecta (7,,, <1), se impune compensarea pierderilor [11,137]
printr-un aport de céldura Q,, ,,, de la sursa calda catre gazul evacuat in volumul de destindere.

Se presupune ca se pierde aceeasi cantitate de caldurd si in rezervorul rece, in timpul procesului
de comprimare:

I

Qp,reg = (l_nreg)Qreg_T =Lk 1- T, (7.62)
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_ l_nreg
in care : B ne(y 1) (7.63)
n _ Qreg T~ Qp,reg
5 . reg -
1ar : Qreg K. (7.64)

In consecinta, cildura totald Q;, furnizati gazului de lucru, este egala cu caldura izoterma
Oj.rev la care se adauga caldura Q,, ., datorata regenerarii imperfecte. Céldura totala () cedata

de gaz sursei reci este cdldura cedatd in timpul transformadrii izoterme, la care se adauga
cantitatea Q,, ., datorata regenerarii imperfecte [11,137]. Astfel:

T
On=0hrev + Qp,reg =FE|1+k 1——1 (7.65)
Ty
T T;
|Ql| :|Ql.reV|+Qp,reg =E; Lk (7.66)
Th Th
Pornind de la ecuatia (7.65), fluxul de caldura la sursa calda poate fi scris astfel:
‘ 1
Op =nQy =nkg| 1+k| 1-— (7.67)
Ty

unde : n - turatia motorului.
Fluxul de céldura la sursa rece poate fi scris pornind de la ecuatia (7.66), astfel:

- T T
0| =nE,| L+ K 1--L (7.68)
Ty Ty,

Rezulta astfel, lucrul mecanic produs pe ciclu, atunci cand nu se {ine cont de pierderi, in valoare
absoluta:

=04 -loi (7.69)
Trebuie mentionat cad acest lucru mecanic este independent de randamentul de regenerare Nreg>

conform ipotezelor continute in (7.65) si (7.66). Randamentul termic se exprima astfel:

(7.70)

7.3.2 Algoritmul de calcul al TDFF, aplicat motorului Stirling tip

Se cunoaste geometria motorului: Vynin > Vinax > Pmax»> 47 $1 4, -

Se masoard pe bancul experimental urmatorii parametrii : Tp,;, Typg»

apa-

titgpa s Uy L . Wexy s Ty -

Cu ajutorul acestora se pot determina:
O, =UI (7.71)
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01| = rgpae P(Taepa Tépa) (7.72)
Wexp| = {Wexp (7.73)
de unde rezulta: Qlosses Qh ‘QI‘ exp‘ (7.74)

Deasemenea, stiind ci: Oy, s = hdy, (T}, — T,, ), rezulta temperatura gazului la interiorul camerei
calde 7j:

Ty =T,y + Llosses (1.75)
hAy,
In aceeasi maniera se determini si temperatura gazului aflat in volumul rece :
‘Qz‘ = hdy(T; =Ty (7.76)
De unde rezult : T =T, +=1 ] (7.77)
h4;
A . T aepa +T, cipa . . . g - .
in care: T, =—————, lar h- coeficient global de schimb de caldura determinat
2

experimental si descris de variatia 4 = 4.0079n' %8 (Capitolul VIII, Fig. 8.2).
Din expresia fluxului de caldurd la sursa calda: Q) =UI = (Qh.rev + 0 reg )n , S€ poate

determina cantitatea de caldura compensata de sursa calda:

O
Qp,reg Qh rev: (7.78)
n
Cu ajutorul relatiei (7.62) se poate determina factorul de pierderi in regenerator :
k= Crres (7.79)

gi-7
T,
Astfel randamentul de regenerare poate fi calculat cu relatia :
Mreg =1-kIng(y —1) (7.80)

Utilizand formulele Oy, o, =10 sor S Of yev = 1O} yor» S€ poate calcula puterea mecanici

pornind de la algoritmul de calcul al metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite
(TDFF):

‘WTDFF‘ = Qh.rev _‘Ql.rev (7.81)
Puterea mecanica pierdutd prin frecare piston-perete se calculeaza cu ajutorul formulei obtinute
experimental (Fig. 7.3):
W =0.5685n>27

(7.82)
de unde se obtine puterea mecanica disponibild, prin sustragerea acestei puteri pierdute prin
frecare, din expresia data de Primul Principiu al Termodinamicii:

-Wy (7.827)

‘WTDFF‘ =Wrprr
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_ . . ‘WTDFF‘
iar randamentul motorului este : NTDFF = .

On
Notam aici faptul cd pierderile de putere mecanica datorate pierderilor de presiune nu sunt
luate Inca in considerare.
Pentru exemplificarea rezultatelor obtinute prin aplicarea acestui model, este prezentatd
urmatoarea schema de bilant energetic, pentru 7 =3.86 [rot/s].

Q, =UI=9785W

) O, req
O, . =8631W
| . \SN
Ql.rev = 62 75 W \ .
11.79%
WTDFF:23-56W 4471 W
24.07% 0 - _
\%Q\“ 97 0,.., =56.26W
g &)0‘0 57.49%
N % \
O :
%%0\" \_ Qv
9

q@ V.V} > Q[OSS@S.@XP - 3645 W

e

] 37.25%
bs’) .
N I/Vlosses,Ap, f.AT

W, =515W n=526% )

Fig.7.9. Schema bilantului energetic (Diagrama Sankey)

unde:
Wy - puterea mecanica pierdutda prin frecarea piston-perete, calculate asa cum am descris

2753

anterior, cu relatia Wf =0.5685n (Fig. 7.3), obtinuta pe cale experimentala;

Qwa ;1 - fluxul de céldura pierdut prin peretele cilindrului;

Wiosses,Ap, f,AT - puterea mecanica pierdutda din cauza pierderilor de presiune, frecarii si

diferentei finite de temperatura intre gazul de lucru si sursele de cdldurd, rezultat din bilantul
energetic.
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Astfel, metoda TDFF, combinatd cu datele experimentale permite calculul randamentului
de regenerare 7,.,, si diferitele pierderi ce se produc in timpul functiondrii motorului (prin

conductie perete/aer, prin convectie si radiatie, pierderi datorate frecarii intre piston si peretele
cilindrului, etc.).

Aceastd metoda ca si Metoda Directa, permite previziunea comportamentului motorului
Stirling, cu conditia de a determina in mod corect diferitele pierderi de energie. Acest lucru se
poate face in mod pertinent in cazul unui motor in faza de optimizare functionald, cum este cazul
nostru, pentru care s-au determinat experimental corelatii £ = f (n) st We=f (n) Pierderile de

presiune datorate laminarii si frecarilor aerodinamice sunt deduse din bilantul energetic.
O perspectivd interesanta a acestui studiu ar fi determinarea unei relatii de tipul Ap = f (n) in
conditiile de functionare ale motorului studiat.

7.4. CONFRUNTAREA PROGRESIVA A REZULTATELOR MD CU CELE ALE
TDFF

Parametrii comuni celor doud metode sunt:

v’ Parametrii geometrici

Vonin = 0.0001906m°

Vinax = 0.0003278m’

g = Imax _ 73

Vmin
A4y, =0.018849m>
4y =0.03717m>
Cy=C,=0484

v’ Parametrii de functionare

n=3.86[rot/s|

Ty =325K
T, = 448K

.
m*K ’
pentru turatia 7 = 3.86[rot/s].

} determinate experimental si cu s = 4.00791'8 = 58

Oy, =UI =97.85W

O = titgpaC,p (T;pa ~Tapa ): 56.26W
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TDFF Metoda Directa (MD)

Se impune p.x = 211600Pa Se impune masa gazului

= Polm 23,103 kg

RT), RTy, L
RT; i — _ Vmax TVmin .
din ecuatia de stare: p,i, = M2 86326Pa In care p,, =100000Pa, V, = 5 $1

max

de unde m, =meVmin=0.3-10_3kg Mg

_hi+T
2

de unde rezulta:

=BT _ 66908.69Pa

T,

m

Pmin
max
$1 Pmax =

=160797Pa

min

Qh.rev = NP maxmax lni =86.31W Ohrev = ngTh Ing-n=6697TW

g
Qp.reg = Qh - Qh.rev =11.54W 2
: 3. 079 5
9 St-Pr- = 0576 de unde rezulta
k=——P" _(49 p-Re"
1
E1-"L h=26.4—V2V , X =0.36,
Ty m~K
de unde: 7,0, =0.89 Nreg =1—X =0.64
I _
7 T,
=" : n= : =11\, ir, int X
14 “Mreg l—ﬁ 1+% 1_ﬁ
Ing(y —1) Ty Ing(y —1) 1;,
n =24% n=19%

Cele doua formule reprezintd randamentul termic. Avand in vedere valorile diferite ale randamentului de
regenerare, 0.89 respectiv 0.64, valorile randamentului termic sunt diferite, dar riman totusi apropiate ca

valoare de randamentul ciclului Carnot 77 C=1- ﬂ =0.27
1mn Th
Ty =TT, = 617K ¢ -t 3904y
Ty 617
. : nel T W =Npgs.irint x -On = 18.74W
W =0prev = Qlrev = PmaxVmax —| 1 — T_ =23.56W
€ h

Aceste valori trebuiesc corectate prin sustragerea puterilor pierdute prin ireversibilitdti interne ( Ap,),
conductie perete, diferen{d finitd de temperatura intre surse, frecare piston-perete etc.
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NMi,x = ! 1- /T—L =0.69
. G P Tn

1+
T
ne,, = L =027
1mn Th
T
npar=|1+ |- |=0.58
Ty
3 Ap.
M s, = I- ,UZ i 7 =0.96
NNy xMiar ME* Do —
S TH
n
Mrorr = T e i ar i, api = 11.9% Ny =N x M ar i api = 9.6%
. .
. L Wup =Nup Q) =9.39 W
Wiper =M Oy =11.79 W

egeiw e

in timpul functiondrii motorului. Aceastd metoda ia in considerare:

v diferenta de temperaturd la schimbatoarele de caldura (timp finit intre fluidul motor si
sursa de caldura),

v’ suprafetele de schimb de caldura finite (sau conductante finite),

v’ viteza finitd de deplasare a elementelor mobile ale masinii ceea ce imprima o viteza
finita de derulare a proceselor termodinamice,

v’ regenerarea imperfecta in regenerator.

Metoda Directa de analiza termodiamicd permite evaluarea performatelor masinii, prin
v pierderi de presiune datorate laminarii gazului la trecerea prin regenerator,
v pierderi de presiune datorate vitezei finite a pistonului,
v pierderi de presiune datorate frecarilor mecanice interne,
v’ regenerarea imperfecta,
v diferenta de temperatura de la sursa calda.

Punctul de plecare al celor doud metode de analiza studiate nu este acelasi, masa gazului
continut in motor fiind estimata diferit.
In cadrul TDFF, cunoscandu-se volumul minim de gaz din motor, V,,;, si temperatura

gazului in volumul cald Tj,, se impune o presiune maximi p,,,. in cadrul Metodei Directe,

masa gazului rezultd din ecuatia de stare a gazelor perfecte aplicata pentru valorile medii
(Vs P » T,y ) ale parametrilor fluidului de lucru, considerat a fi gaz perfect.

Modalitatea de evaluare a pierderilor in cadrul celor doua metode de analizd studiate,
difera atat ca ecuatii, cat si ca estimare.
In cadrul TDFF se evalueazi factorul de pierderi in regenerator k, pornind de la datele
experimentale.
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Conform algoritmului Metodei Directe, X se calculeazd analitic, in functie de numerosi
parametri si variabile. Coeficientul de pierderi regenerative X , depinde de viteza pistonului,
dimensiunile cilindrului (diametru D,, cursa C,), dimensiunile regeneratorului (diametru Dp,

lungime Lp), proprietatile materialului din care este constituit regeneratorul (densitate p,,
cdldura specificd a materialului cp ), dimensiunile sitelor si firelor din care acestea sunt realizate
(d, b, N) proprietatile gazului (pg,cj,,y, R) si valorile medii ale regimului de functionare

(e :Vmax/Vmin » T :Th/Tl s Tins Pm)-

Comparand progresiv cele doud metode de analizd termodinamicad de ordin I, se constata
ca utilizand valorile obtinute pentru factorul de pierderi provocate de regenerarea imperfecta a
caldurii in regenerator, se obgine randamentul termic al masinii atdt cu Metoda Directa, cat si cu
metoda TDFF.
Avand in vedere valorile diferite ale randamentului de regenerare: respectiv 77,,, =0.89 pentru

TDFF si 1,,, =0.64 pentru Metoda Directd, si valorile randamentului termic 7 vor fi diferite,

PR

localizate la nivelul regeneratorului.

Puterea mecanicd a masginii, care ,, prinde” pierderile datorate regenerarii imperfecte,
poate fi calculata prin sustragerea puterilor pierdute din cauza ireversibilitdgilor interne.

Se adopta aceiasi factori corectori, atat pentru Metoda Directd, cat si pentru Metoda
Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite, factori ce pot fi calculati analitic cu ajutorul
Metodei Directe, respectiv:

¢~ randamentul consecint al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care tine cont
de diferenta de temperatura de la sursa calda,

¥~ randamentul consecint al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care tine cont
de pierderile de presiune generate de viteza finitd a procesului, respectiv viteza pistonului, viteza
gazului la trecerea prin regenerator, si prin celelalte schimbétoare de céldura, frecarea
elementelor mobile ale sistemului.

In final se obtin atit randamentul motorului calculat cu metoda TDFF corectat cu cei doi factori
introdusi de Metoda Directd, cat si cel calculat cu Metoda Directd, si puterile mecanice
corespunzatoare.

Se realizeaza astfel o unificare a celor douda metode de analiza termodinamica de ordin I,
in scopul ameliordrii rezultatelor obtinute cu TDFF, si apropierii acestora de realitatea
experimentala.

Se constata ca o mai bund estimare a pierderilor generate in timpul funcgionarii, prin introducerea
a noi cauze ce produc ireversibilitati, ar permite apropierea acestor valori de cele experimentale

Wexp =5.15W, respectiv ney, =5.27%.
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7.5. APLICAREA METODEI SCHMIDT CU REGENERARE IMPERFECTA IN
STUDIUL MOTORULUI STIRLING DE TIP

7.5.1.Ipotezele modelului

Un model clasic de studiu al motorului Stirling, mai realist decat cel al ciclului ideal, este
modelul Schmidt, care considera urmatoarele ipoteze:

&~ Presiunea instantanee uniformi in motor,

¥~ Gazul de lucru - gaz perfect,

F~ Masa fluidului constanti in ciclu,

& Temperatura peretelui schimbatorului de caldura constanta,
& Miscare armonicd/sinusoidald a pistoanelor,

& Temperatura gazului uniforma in volumele cald si rece,

& Regenerare perfecta a caldurii in regenerator.

Aceastd ultimd ipotezd implicd un stocaj-destocaj de caldurd perfect in materialul
regeneratorului, gazul iesind din regenerator la temeperatura volumului adiacent. In cazul
modelului izoterm propus, regenerarea este imperfecta, iar aceastd imperfectiune a procesului din
regenerator trebuie compensatd [149,150] cu o caldurd suplimentard furnizatd de sursa calda la
fiecare ciclu, 0, ;o - (Fig. 7.11)

Pentru cele trei tipuri de motoare Stirling, descrise in Capitolul IV, volumul de destindere se
poate scrie sub forma:

Vi = @(l —cos Q) (7.83)
2
in care:
@ - unghiul vibrochen;

Vo -volumul méturat in timpul destinderii de pistonul deplasator ;

In cazul motoarelor de tip beta, respectiv. gamma, acest volum este cel miturat de pistonul
deplasator.

Volumul de comprimare este o combinatie de volume variabile i poate fi exprimat pentru
tipul de motor beta si gamma, sub forma:

Ve=a; %(l+cos¢)+%[l—cos((p—(po)]—ijOZ (7.84)

¢ -defazajul intre cele doud pistoane;
Veo-volumul miturat in timpul comprimirii. In cazul motoarelor beta si gamma, acest volum

reprezintd volumul maturat de pistonul motor.
Vo;- volumul de intrepdtrundere. In cazul motorului S, acest volum este datorat intruziunii

pistonului deplasator in volumul maturat de pistonul motor.
Valorile coeficientilor a; si b; depind de tipul motorului si sunt prezentate in Tabelul 7.8.
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Tabelul 7.8. Valori ale coeficientilor a j sib j» pentru 3 tipuri de motor Stirling [11].

Tip motor | alpha | beta | gamma
a, 0 1 1

J

b. 0 1 0

J

7.5.2. Expresiile utilizate in calculul volumelor instantanee

Aceasta analizd presupune divizarea motorului in 3 volume de control: un volum de
destindere, unul de comprimare si un volum de regenerare.

1 0,
volum de destindere X 7
2 W sens
volum de regenerare x 3 . pozitiv
4 de curgere
volum de comprimare X 5

10,

Fig. 7.10. Dispunerea si impartirea volumelor de gaz, in interiorul motorului.

W™ Volumul de destindere al motorului Stirling tip S se scrie cu ajutorul formulei (7.83), sub

forma :

Vi _Veo [1-cospl+V, =W, (7.85)
2 e
in care :
Vin, -volumul mort de destindere ; v, = H, 7R3,

e

H,, -inaltimea volumului mort.
R -raza pistonului deplasator, care este egald cu raza pistonului motor si cu raza cilindrului

interior.
Volumul mdturat in timpul destinderii de pistonul deplasator, Vg, este dat de expresia

VEo = ﬂRﬁ C,,unde C,; -cursa pistonului deplasator.
Inlocuind expresiile anterioare in ecuatia (7.85), se obtine:

Vi =%[1—cosqo]+ Vin, =7ZR§{%(1—COS(D)+H,”:| (7.86)

X Volumul de comprimare poate fi scris pornind de la relatia (7.84) sub forma :




n={V

LO[I+cos¢]+%[1—cos(qo—qoo)]—V01}+Vmc (7.87)
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2

in care : V(- -volumul maturat in timpul comprimarii,

Acesta se poate calcula cu relatia : Voo = R f,C »

C , -cursa pistonului motor,

p

In cazul motorului studiat C p = C,

R, - raza pistonului motor care este egald cu R si cu raza cilindrului interior.

p

Vo; - volumul de intrepatrundere.

in cazul motorului B,

acest volum este datorat intruziunii pistonului deplasator in volumul

miturat de pistonul motor. In cazul masinii studiate de noi, am considerat: ¥; = 0.008- S 'Y

S -sectiunea interna a cilindrului

p
2

Sp=nR}.

V,, -volumul mort de comprimare ;
2

Vin, = Hyy - 7R3, -

¢ -defazajul intre cele doua pistoane ;
T
@ =110-—.
180

Inlocuind expresiile volumelor in ecuatia (7.87), se obtine:

@[l+cosgo]+@[l—cos((o—(oo)]—V01}+Vmc =

2 2

c C (7.88)
Td(l + cosgo)+ TP(I —cos((o —(00))+ Hm} Vo

7.5.3. Expresii utilizate in calculul temperaturilor

Temperaturile spatiului de comprimare si de destindere sunt determinate, pornind de la
fluxurile de caldurd schimbate si de la coeficientii de schimb de caldura, valori obtinute

experimental.

Din ecuatia generala a transferului de caldura aplicata la:

™ Sursa calda :

rezulta :

Qlosses = hAhATh = hAh (Th - Twh)

7, = Qlosses (7.89)
hA,

unde : T, este temperatura peretelui la nivelul sursei calde, cunoscuta din masuratori.

™™ Sursa rece :

‘Qz‘ = hA4)ATy = h4)(Ty =T, )
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rezulta:

unde : 7),; este temperatura medie a apei de racire ; 7,; =

I =@+Twl
hA

(7.90)

+T¢

apa apa

2

Cantitatea de caldurd stocatd/destocata Tn materialul regeneratorului, depinde de valoarea
randamentului de regenerare.

Qreg :mcv(Tl —T4)=ch(T2 _TS):nreg -ch(Tl _TS)

(7.91)

Prin urmare cantitatea de cdldurd care trebuie asiguratd suplimentar de sursa caldd si de
rezervorul rece, este Qp’reg :

Lo
N Qe {

Qreg \

—

Qreg

—

- T

reg

Qp,reg :mcv(T4 _TS):mCV(Tl _TZ):(l_nreg)'mcv(Tl _TS)

T

(7.92)

AT,
T, ¢

3

T, Oy reg T,

pozitia in regenerator

Log v
Fig. 7.11. Gradient de temperatura in regenerator.

Rezulta astfel:
Ty =Ts + (1= 1peg Ty - T5)
T2 :Tl _(l_nregXTl _TS)

(7.93)
(7.94)

In ceea ce priveste temperatura in regenerator, se calculeaza o temperaturd caracteristica cu
relatia:

Th=T) _ L -T

Ty =Tpy = 7" TIS (7.95)
In— In—
Ty Ts

7.5.4. Expresii utilizate in calculul presiunilor

Pentru a evalua masa de fluid din fiecare volum, se utilizeaza ecuatia gazelor perfecte:
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RT,
%
Moy = regh (7.96)
RT3
%
my = 1P
RT;
Masa totala a gazului din interiorul motorului este suma maselor celor trei volume de control:
m=mpy +Mpq + My (7.97)
Presiunea instantanee, presupusa a fi uniforma in motor, se obtine astfel:
1
p= -mR (7.98)
Vres
ﬁ + _reg + 7}’
Is T T
in care: mZPO(Vh+Vreg+VI); pO:A; R:R—M.
RT M
Masele elementare ale gazului in fiecare volum sunt calculate astfel:
-dVy, +Vy, - 4,
dmy, =200 P gy (7.99)
RT;
Vieo 4
dyeg =L _ iy Vg =0 (7.100)
RT;
-dV;+V;-d
dmy = LI (7.101)
RT;
iar masele elementare la interfete sunt:
dmy =—dmy, = dm,eq +dm; (7.102)
dmy =—dmy, —dm,., = dm, (7.103)

si temperaturile asociate sunt date de ecuatiile urméatoare:
dmy =—dm;,  dacd dmy>0, T) =1}, 1n caz contrar T =T — AT,

dmy=dm; dacd dmy>0, Ty=T5+AT,,, ,incazcontrar Ty=T5.

Facand ipoteza unei etanseitati perfecte: Zdm=0, deci dmj, +dm

p{thﬂVz}

T T
- L5 (7.104)

dp =
{VthVzJ

reg +dmy =0, rezulta

diferentiala presiunii :
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7.5.5. Expresii utilizate pentru calculul caldurilor schimbate si lucrului mecanic

Cantitatile de caldura schimbate la nivelul celor trei schimbatoare de caldura sunt obtinute
pornind de la ecuatia de consevare a energiei, conform conventiei de semne adoptata de partea
franceza:

dU = oW + 60 + hydm; — h,dm,

(7.105)
aplicatd fiecdruia din cele trei volume, astfel:
= Sursa calda: %’d(pVh):—pth +00) —cpTrdm;y
de unde rezulta: o0y, = %Vhdp +c?ppth +c,hdmy (7.100)
= Sursa rece: %’d(le):—pdVl +30p + ¢, Tydmy
de unde rezulta: 00; = %’Vldp +%’pdV[ —cpTydmy (7.107)
= Regenerator: %d(ereg ): —pdV yoq +00yeq + ¢ pTo ~dmy —c , Tydmy V) =ct

%Vregdp =00,0q +CpThdmy —c,Tydmy

de unde rezulti : 50yeq = %’Vregdp ¢, Ty -dmy +c, Tydmg (7.108)

Lucrul mecanic reprezintd lucrul efectuat de pistonul motor pe parcursul celor doua
procese, de comprimare si de destindere. El poate fi calculat cu relatia:

oW =Wy, + oW, (7.109)
unde: oWy, =—pdV;, (7.110)

oW =—pdV (7.111)
In urma integrarii, rezulta:

W=w,+Ww, (7.112)
Randamentul termic al motorului se poate exprima deci, prin relatia:

w
O+Q

in care: Qd este un deficit de caldura ce trebuie compensat de sursa calda, datorat acumularii de
reg

materie In regenerator si diferentei de densitate, ce depinde de temperatura la extremitatile
regeneratorului. Acest deficit se calculeaza insumand cantitatile elementare 6Qreg pe un ciclu de

functionare, cu alte cuvinte suma cantitatilor de caldurd stocatd si destocata in regenerator, in
timpul transformarilor izocore.
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7.6. MODELAREA 0-D IN SIMULINK. REZULTATE SI DISCUTII

Pentru simularea numerica s—au folosit datele initiale prezentate in Tabelul 7.9.

Tabelul 7.9. Date caracteristice ale punctului de functionare simulat.

Twl Twh n
K K rot/s
299.3 414 3.86

Rezultatele obtinute in urma simuldrii numerice sunt variabilele instantanee (temperatura,
presiune, volum, masa).

Tl

b

b0

pdat
T

= pedat

ﬂ

Fressions_Temp_Regene mdat

m

T4

1YY
b aa
FARLEL
I

TS m mdkdat

Flaszes Outi

Ensig it

E

rridot Friddeg

i

FTTY

d,
¥

3

Tempéialured_schangsun

L

Cinkmatique Ceies geometrigues

Pl

TS Frldat

m

00 aE
daa

Fig. 7.12. Algoritm de calcul adaptat motorului in Simulink.
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S-a trasat ciclul obtinut cu ajutorul modelului analitic in diagrama p-V, peste care s-a
suprapus ciclul obtinut experimental pentru acelasi punct de functionare, si s-a obtinut variatia
prezentata in Fig. 7.13.

Pentru a compara rezultatele experimentale cu cele analitice, obtinute cu modelul 0-D, am
suprapus pe acelasi grafic ciclurile in coordonate p-V, lucru care permite compararea valorilor
lucrului mecanic indicat.

In conditiile alegerii corecte a coeficientilor globali de schimb de cildurd, modelul
analitic permite o estimare realistd a lucrului mecanic furnizat, daca il compardm cu lucrul
mecanic experimental.

w10% Total Wolume function of Pressure+ experiment

et T T T T T T T

Schmidt model

experimental

Pressure [Pa)
[+]
T

14b

1.2F

1
1.8 2 2.2 2.4 2.8 2.8 3 3.2 3.4

Yolume Total [m?] X 10

Fig.7.12. Ciclul motorului Stirling obtinut analitic, respectiv experimental, ilustrate in diagrama p-V’

Pentru dezvoltarea modelului analitic, coeficientii globali de schimb termic au fost
determinati experimental, lucru care explica rezultatele relativ apropiate.

Confruntarea rezultatelor, ar permite validarea modelului analizat, pentru niste coeficienti
globali de schimb de caldura riguros analizati.

7.7. CONFRUNTAREA REZULTATELOR OBTINUTE PRIN APLICAREA CELOR
TREI MODELE DE ANALIZA TERMODINAMICA (METODA DIRECTA,
METODA TDFF, MODELUL IZOTERM CU REGENERARE IMPERFECTA)

Rezultatele celor trei modele de analiza studiate, sunt prezentate in comparatie cu cele
experimentale. Scopul acestui studiu este stabilirea metodei de analizd care se apropie cel mai
mult de realitatea experimentala.



n=3.86 [rot/s]
experimental TDFF MD Model Schmidt
Woo | Mew | Wrprr | Morr | Wyp| D | Woy | Mo
[W] [70] [W] [%0] | [W] [%0] [W] [%]
5.16 5.27 11.29 11.54 | 5.27 5.24 9.4 9.6
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Tabelul 7.10. Confruntarea rezultatelor experimentale cu cele analitice pentru cele 3 metode analizate

Rezultatele obtinute cu Metoda Directd si cu ajutorul modelului Schmidt, sunt
surprinzator de asemanatoare, atat din punct de vedere al evaluarii puterii furnizate de motor, cat
si a randamentului acestuia.

12
11 |
10 |
9
S g | ]
E == Schmidt model
27
3 —8—TDFF
5 | | =de=experiment
4 i 1D
3 |
2 L

2.8 3 3.2 3.4 3.6 3.8 4

Turatia n[rot/s]

16

'_|12

rr) —4=—Schmidt model

S0 g

£ —&—TDFF

(1]

T 8 | .

5 =A== pxperiment
6 | ' ' ' ' ' | —e=VID.corectat
4 g;a: [ E | [ | == \D(original)
2 L

2.8 3 3.2 34 3.6 3.8 4
Turatia n [rot/s]

Fig. 7.13. Confruntarea valorilor obtinute cu cele 3 modele de analiza, din punct de vedere al puterii si
randamentului, in functie de turatia n.
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Diferenta constatatd intre valorile experimentale si cele obtinute cu ajutorul modelelor
termodinamice se justifica in cazul metodelor TDFF si modelului Schmidt, deoarece in acest caz

g vyt

g v,

ale ireversibilitatilor ar fi judicioasd. Rezultatul prezentat poate fi corectat cu ajutorul unui
coeficient de ajustare, date fiind caracteristicile constructive ale dispozitivului experimental
analizat. Metoda Directa a fost validata pe 12 motoare Stirling dintre cele mai performante, in
timp ce motorul analizat este destinat analizei de laborator, performantele acestuia fiind slabe.

7.8. CONCLUZII

In acest capitol s-a analizat dependenta performantelor motorului Stirling in functie de
turatia motorului, n, care este variabild comuna pentru cele 3 metode de analiza. (Metoda Directa,
metoda Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite (TDFF), si metoda izoterma (Schmidt) cu
regenerare imperfecta.

In cazul Metodei Directe si a metodei Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite
(TDFF), punctul de pornire al analizei il constituie ciclul teoretic. Energiile schimbate de gazul
de lucru sunt exprimate in functie de parametrii practici, precum presiunea maxima, volumul
maxim, raportul de comprimare, temperaturile surselor, viteza pistonului, etc.

Modelul numeric 0-D (analiza Schmidt) descrie evolutia variabilelor instantanee
arborelui. Modelul include ireversibilitatile datorate regenerarii imperfecte si diferentei finite de
temperaturd Intre gaz si peretele schimbatoarelor de caldura, cald si rece. Expresiile analitice au
fost derivate in functie de unghiul vibrochen la curgerea gazului prin regenerator si in cazul unei
regenerdri imperfecte. Adaugand aceste expresii celor obtinute analitic anterior (volumele de
comprimare si de destindere, lucru mecanic, cdldura schimbata izoterm) se permite calculul
analitic al fiecdrui ciclu, al energiilor transferate si al randamentului, respectdnd parametrii
geometrici si fizici impusi.

Rezultatele obtinute pun in evidentd capacitdtile fiecdrei metode studiate de a simula
functionarea reald a motorului Stirling studiat. Date fiind particularitagile lui constructive, diferite
in esentd fagd de cele ale unui motor performant, rezultatele obginute permit totusi remarcarea
celei mai realiste metode.

Pe langd avantajul obginerii pe cale analiticd a performantelor motorului, Metoda Directd permite
calculul analitic al influentei fiecarei pierderi din motor asupra performangelor acestuia, fapt care
care aceasta nu {inea cont.

Astfel, prin mentinerea punctelelor forte ale fiecarei metode analizate si considerarea unor noi
returneze rezultate analitice cat mai apropiate de realitatea experimentald.

Aceast studiu constituie o perspectiva pentru lucrdrile viitoare.
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CAPITOLUL VIII

STUDIU EXPERIMENTAL SI ANALITIC AL MASINII FRIGOROFICE
STIRLING

8.1. DESCRIEREA INSTALATIEI SI PRINCIPIUL DE FUNCTIONARE

Motorul cu aer cald poate functiona ca masina frigorifica, prin utilizarea unui motor
electric care antreneaza arborele masinii, turagia acestuia fiind masuratd cu ajutorul unui
dispozitiv cu fotodiode si a unui disc gaurit.

Apa care circuld in peretele dublu al cilindrului constituie rezervorul cald al sistemului
functiondnd ca masini frigorifici. In partea superioari a cilindrului se gisesc un termocuplu care
permite masurarea temperaturii $i o rezistentd electricd care ajutd la determinarea, printr-o
metodd de compensare, a puterii frigorifice produse.

Turagia n a motorului electric, poate fi variata cu ajutorul unui aparat de comanda si reglare. Ea
este determinatd experimental utilizand acelasi dispozitiv cu fotodioade ca si pentru motor.

Pentru fiecare turagie, se masoard temperatura chiulasei cu ajutorul unui termometru,
debitul de apa vehiculat si temperaturile de intrare si iesire ale apei.

Se estimeaza puterea frigorificd produsa de masina frigorifica, printr-o metodd de
compensare, cu ajutorul unei mici rezistenge electrice plasate in interiorul camerei reci (situate in
partea superioar a cilindrului). In acest fel se riceste si incalzeste in acelasi timp aerul din partea
superioard a cilindrului. Se poate stabili in interiorul cilindrului o temperaturd egala cu
temperatura mediului ambiant, cu scopul de a limita pierderile prin peretele cilindrului. Se
determind 1n acest fel puterea frigorifica produsa care corespunde fluxului de caldurd preluat de
la chiulasa masinii frigorifice prin relatia :

0, =UI (8.1)
unde : U este tensiunea [V], iar / este intensitatea curentului electric [A] corespunzitoare
rezistenei electrice de compensare.
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Sursa rece

Deplasator/
Regenerator

lesire apa
= ]

| Piston motor

Rezervor cald

Motor electric

Intrare apa

Arbore cotit

Curea de transmisie

Fig. 8.1. Schema masinii frigorifice Stirling tip [ .

Conductanta termica a peretelui rezervorului rece se poate determina plecand de la relatia:
0 = K/AT; (82)
unde :
Q; -puterea frigorifica determinati prin metoda compensatiei, [W];

AT; =T, -T,;; in care T;- temperatura gazului masurata la interiorul camerei reci, [K];

T,,; -temperatura peretelui, masurat cu ajutorul unui termocuplu, [K];

Din relatia conductaniei termice, se poate calcula, coeficientul global de schimb de cédldura:

p=t1 (8.3)
4

in care : 4; este aria suprafetei de contact a schimbatorului rece (partea superioard a cilindrului),
[m?]. |

Parametrii 77, T,,; .Q; se determina experimental pentru mai multe regimuri de functionare. Se
calculeaza s pentru fiecare turagie si asa cum era de asteptat si in conformitate cu datele existente

in literatura de specialitate, coeficientul global de schimb termic 4, creste odata cu cresterea
turatiei n.
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Fig. 8.2. Variatia coeficientului global de schimb de céldura 4, in functie de turatia ».

Variagia de temperaturd a apei de racire AT, apa si debitul de apa vehiculat Mypa permit
calculul puterii cedate apei, cu relagia:
On = MpaC pATypg (8.4)

in care :
¢, -caldura specificd a apei [J/kgK];

cu Tg,,- este temperatura apei masuratd la iesire [K], si Tp,, -este

ATapa :Taepa _Talpa >
temperatura apei la intrare.
Se constata, conform Tabelului 8.1 ca la cresterea turagiei arborelui n, temperatura

gazului rece 7 creste, temperatura gazului cald 7j, scade. Diferenta de temperaturad dintre ele

AT,;; scade, ceea ce implicd cresterea COP masinii frigorifice cu cresterea turagiei.

Tabelul 8.1. Centralizarea datelor experimentale obginute pentru masina frigorifica Stirling.

n Ui T ATy | Wexp | O Oy Wit | cop.,

[rot/s] | [K] [K] [K] 7] (W] 7] 7] [-]
2.85 249 | 348.69 | 99.69 | 104 | 1235 | 32.57 | 20.22 0.61
3.04 | 2495 | 343.99 | 9449 | 10.58 | 134 | 3356 | 20.16 0.66
331 | 250.3 | 338.03 | 87.73 | 9.65 147 | 3454 | 19.84 0.74
3.47 | 2504 | 33272 | 82.32 | 9.54 16.5 | 35.53 | 19.03 0.87

3.6 249 | 33034 | 81.34 | 9.71 | 17.94 | 37.51 | 19.57 0.92
3.86 | 250.7 | 329.10 | 78.40 | 9.54 19.2 | 39.48 | 20.28 0.95
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8.2. APLICAREA METODEI DIRECTE IN STUDIUL MASINII FRIGORIFICE
STIRLING TIP S.

8.2.1. Introducere

Analizand ciclul masinii frigorifice descris in Fig. 3, se obtine eficienta frigorifica a
maginii sub forma:

COPyyp = T1 I X(1,/1-1) | 1 8.5)
h_q | R/c,(T,)Ing 1+ 3u-) Api
i,_/ Mi,ir, X pmin(Th/Tl _l)lng
COFcc M, > AR

in care:
COPcc - reprezintd eficienga frigorifica a ciclului Carnot frigorific reversibil care ar functiona
intre aceleasi temperaturi ale gazului, 7, si 7;;

N1, ir, x - reprezinta randamentul consecinta al Principiului al II-lea al Termodinamicii (introdus

de Bejan [15] si Feidt [102]) care tine seama de pierderile prin regenerarea imperfectd a caldurii
(X reprezinta coeficientul de pierderi regenerative);
Ni,ir,y Ap, - reprezintd randamentul consecintd al Principiului al II-lea al Termodinamicii care

tine seama de pierderile datorate cdderilor de presiune generate de viteza finitd a proceselor,
viteza finitd a gazului in regenerator si celelalte schimbétoare de caldurd de la cele doud surse,
respectiv, pierderile generate de frecarile dintre partile mobile ale masinii [39,50,184].

Puterea ireversibild consumata de masina frigorificd cu viteza finita va fi data de relatia:

WMD = ZWMFS,rev + Vi/losses,ZApi = [ZMR(Th - Tl)ln +3u- Vmin (z Ap; )]é (3.6)

z — parametru de ajustare care rezultd din validarea schemei de calcul, ca urmare a comparatiei
rezultatelor experimentale ale maginilor reale ; (z=0.8).

. . |4
& — raportul volumetric de comprimare; & = —13%

Vinin
n— turagia.
Prin integrarea expresiei lucrului mecanic cu vitezd finitd, prin asa numita Metoda
Directa, din expresia Principiului I pentru procese cu viteza finita [50-53, 55-57,185,186] aplicata
fiecarui proces din ciclu s-a obginut:

5
Ap; w w 310.94 + 0.045w,, )10
28p 1 {_P };/(1+\/?)1n8+5{—g }2NS+ | p) (8.7)
Pmin  3H |\ wsL WSL 4 Pmin
in care: w, — viteza pistonului, wg; - viteza sunetului la temperatura sursei reci, y - exponent
adiabatic, 7 =T}, /T;, Ng - numarul de site ale matricii regeneratorului, 4 = 1-1/(3¢), iar Wg -

viteza gazului la trecerea prin regenerator.
Pornind de la o analiza atentd a proceselor cu vitezd finitd din regenerator si folosind
expresia Principiului I al Termodinamicii, s-a dedus o formula analiticd pentru X, care a fost
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validatd pentru 12 motoare si 16 regimuri de functionare. Se considerd cd, pentru masinile
frigorifice si pompele de cdldura Stirling, avand o aceeasi constructie principiald ca si motoarele
Stirling, este de asteptat ca gradul de pierderi datoritd ireversibilitagilor din regenerator, X, sa
aiba o expresie similard, i anume:

X1 y+X5 - \1-y)\T, /T -1
S X1+ - (1)) 7/ 7 1) 8.8)
R/c,(T,,) Ing
Termenii care intervin in ecuatiile (8.8) sunt descrisi in capitolul VII (subcapitol 7.2.3,

punctul a).

Pe baza consideragiilor de mai sus asupra similitudinii constructive si funcgionale (cu
deosebire doar in ce priveste sensul de parcurgere a ciclului) intre motoarele Stirling si masinile
frigorifice, respectiv pompele de cdldura Stirling, se propune pastrarea acelorasi coeficienti de

validare in expresia lui X (adicd y) si in ZApi .

8.2.2. Aplicarea Metodei Directe in studiul masinii frigorifice Stirling

Tabelul 8.2. Parametrii caracteristici ai gazului de lucru.

w Mg ‘10_5 w

n P g Pmin
[rot/s] [m/s] [kg] [m/s] [Pa]
2.85 0.28 30.254 1.59 | 65884.22
3.04 0.29 30.442 1.70 | 66561.09
3.31 0.32 30.735 1.84 | 67281.59

3.47 0.34 31.009 1.94 | 67909.43
3.60 0.35 31.131 2.01 68203.58
3.86 0.37 31.187 2.15 | 68380.38

Utilizand datele initiale mengionate in Tabelul 6.1 si Tabelul 8.2, se obtin prin aplicarea
algoritmului de calcul al Metodei Directe, performangele masinii frigorice Stirling.

Tabelul 8.3. Mérimi caracteristice ale algoritmului Metodei Directe

Wp | X107 | M-107% | B h Nirir,x | THLir,Y APi
[m/s] [-] [-] [[1 | [W/(m’K)] [%e] [%e]
0.28 | 63465.94 | 84.4192 | 18.32 30.03 65.56 38.85
0.29 | 63462.64 | 84.9454 | 17.65 31.07 67.66 37.37
0.32 | 63457.53 85.762 16.83 32.49 69.85 35.63
0.34 | 63452.74 | 86.5277 | 16.35 33.47 71.72 34.14
0.35 | 63450.61 | 86.8678 | 16.03 3411 72.59 33.36
0.37 | 63449.63 | 87.0235 | 15.38 35.21 73.10 32.62

Date fiind particularitatile de constructie ale motorului Stirling studiat, diferite In esentd
de cele performante pentru care Metoda Directd a fost validata, se justifica diferengele obtinute
intre valorile analitice si cele experimentale.
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Tabelul 8.4. Valori ale performantelor masinii frigorifice

n | COPcc | COPyp | COFexp | Wyp | Wiot
[rot/s] [-] [-] [-] W] | [W]
2.85| 2497 | 0.636 0.611 | 19.72 | 20.22
3.04| 2.659 | 0.672 0.665 | 19.97 | 20.15
331 | 2853 0.709 0.741 | 20.44 | 19.84
3.47| 3.041 0.744 0.867 | 20.34 | 19.03
3.60| 3.137 | 0.759 0917 | 20.51 | 19.57
3.86| 3.197 | 0.762 0.947 | 21.66 | 20.28

In consecintd, aceastd metoda a fost aplicatd cu succes 1n cazul studiului §i optimizarii
motorului Stirling si s-a obginut o bund corelare intre rezultatele analitice si performantele
experimentale.

0.95
== COPmetoda.directa

b
=t

COPexperimental

0.85

0.75

0.7 -
0.65 ./ -

0.25 0.3 0.35 0.4
Viteza pistonului w [m/s]

Coeficientde performanta COP [-]
=)
[s=]

o
o

Fig. 8.3. Variatia coeficientului de performantd COP, in functie de viteza pistonului, w P

Modelul de optimizare (bazat pe expresia Primului Principiu al Termodinamicii pentru
procesele ce se desfiasoara cu viteza finitd in sistemele inchise) a luat in considerare simultan
doua categorii de pierderi prin ireversibiliati interne si externe ale ciclului. Acestea au permis
stabilirea regimului termic optim de funcgionare al masinii frigorifice.

Introducerea succesiva a diverselor ireversibilitdti (Tabelul 8.5) in calculul coficientului
de performantd al masinii frigorifice Stirling, este evidengiata in Fig. 8.4.

Tabelul 8.5. Centralizarea randamentelor 1n functie de tipul de ireversibilitate.

Tipul de ireversibilitate Coeficientul de performantda ireversibil
al maginii frigorifice
Regenerarea partiald a caldurii CORB =COF-cNypir x
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Regenerare partiala a caldurii, si
pierderi de presiune datorate B
vitezei finite a proceselor si COPy = COFccn 1L ir, XN1L,ir,5 APi

frecarii.
35
s 3
o}
W
825
c
m
E ) == COPcc
=]
x ~-(OP1
als
3 —k—=COP2
§ 1 i | 4.__-______4::————' —8-COPexp
2 A
o
0.27 0.29 0.31 0.33 0.35 0.37 0.39
Viteza pistonului w [m/s]

Termodinamicii.

Apropierea mare dintre rezultatele analitice si cele experimentale se datoreazd modului
foarte riguros de estimare a pierderilor masinii. Astfel formulele prezentate in prezentul capitol,
pentru ceficientul de performantd au condus la obtinerea unor valori ale pierderilor de presiune
prin frecare si laminare la curgerea gazului prin regenerator, foarte apropiate de realitate, fapt
care verifica modelul de calcul al Metodei Directe, chiar si la specificul unei masini frigorifice,
destinate studiului in laborator, si deci cu performante reduse, si cu un regim restrans de
functionare.

8.3. APLICAREA TDFF IN STUDIUL MASINII FRIGORIFICE STIRLING

8.3.1.Descrierea generala a metodei de analiza a Termodinamicii cu Dimensiuni
Fizice Finite (TDFF) aplicata in studiul masinii frigorifice Stirling

Observatie! Se utilizeaza conventia de semne adoptata de partea franceza.

Energiile transferate in ciclu (Fig. 6.3) sunt date de relatiile:
X Caldura cedata rezervorului cald (apa), de gazul de lucru aflat la temperatura 7, , in cazul

unei regenerdari perfecte, in valoare absoluta, este:

In
|Qh.rev| = |Qc—d| = PmaxVmax —£- E.>0 (8.9)
&
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unde : ¢ raportul volumic de comprimare, p.. S Vipax sunt presiunea si volumul maxim al

ciclului, iar £, energia de referintd a modelului TDFF.

™ Cildura preluatd de la rezervorul rece de catre gazul de lucru, la temperatura 7}, in cazul

unei regenerari perfecte este:
Ine 7;
O1rev = Qa—b = PmaxVmax —=E;
¢ T, h T h

LI (8.10)

in care: Tj,,T; -temperaturile gazului cald, respectiv rece.

™ Cildura schimbatd cu regeneratorul (stocatd si destocatd) in timpul unei transformari
izocore este :
R 7
Oreg =mey (T =T)=m——T;| 1-=L >0 (8.11)
y-1 T
unde : R este constanta caracteristicd a gazului de lucru, m este masa sa despre care se presupune
cd este transferatd in totalitate de la volumul cald cétre volumul rece, si invers (se neglijeaza
volumul mort), ¢, - este caldura specificd la volum constant a gazului de lucru si y - exponent

adiabatic.
Randamentul de regenerare este descris de relagia [11,78] :
nreg _ Qreg - Qp,reg (8.12)
Qreg

in care : Qp,reg -cantitatea de caldura ce trebuie adaugata celei primite de sursa calda, si celei

cedate de sursa rece (Qp’reg > 0) care poate fi exprimata [11] astfel:

T
Oy reg :(l_nregpreg =Egk -L (8.13)
Ty
Se utilizeaza notatia k pentru a defini factorul de pierderi in regenerator:
1—
__Mlreg (8.14)
In 8(7/ - 1)
™ Cantitatile de cdldurd schimbate in cazul unei regenerari imperfecte :
i
|Qh|:|Qh.rev|_Qp,reg :Ee -kl 1-— (8.15)
Ty )|
1; 1;
O :Ql.rev_Qp,reg =E; L_k1--L (8.16)
Ty Ty )|
Rezultad lucrul mecanic consumat pe ciclu in valoare absoluta:
W =04~ (8.17)

Trebuie mentionat aici cd lucrul mecanic consumat intr-un ciclu, este independent de
randamentul de regenerare 77, .
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Utilizand formula (8.15), se obtine bilantul fluxurilor de caldura la sursa calda:

T
—ZJ = hdy, (T, — Toyp) (8.18)
Ty

unde T, este temperatura medie a apei. Puterea preluata de apa este determinata experimental:
Qapa = mapacpATapa = ‘Qh‘
Bilantul fluxurilor de céldura la sursa rece poate fi descris prin relagia:

‘Qh‘ = n|Oy| = nE, 1/{

T, T,

unde n este turatia masinii si /4 este coeficientul de schimb de caldura.
Coeficientul de performanta COP, al masinii frigorifice Stirling, poate fi determinat cu
formula :

0) =nQ, = nE, ﬁk[ ﬁ} — 14Ty -T)) (8.19)

COPrppr =

(8.20)
Wrprr

8.3.2. Aplicarea algoritmului de calcul al metodei TDFF

Cunoscand principiul de functionare al masinii frigorifice, si pornind de la datele obginute
experimental si centralizate n Tabelul 8.1 completate cu cele din Tabelul 8.5, se pot calcula
parametrii caracteristici ai modelului propus de TDFF.

Tabelul 8.5. Caracteristici initiale ale diferitelor turatii » ale arborelui, analizate.

p =70000Pa  p._ =211600Pa
n[rot/s] T,,[K] Tw[K] | KW /K]
2.85 269.3 295.15 0.61
3.04 269.8 294.35 0.68
3.31 269.1 293.6 0.78
3.47 268.8 292.9 0.90
3.60 268.6 292.25 0.99
3.86 268.5 291.85 1.09

Energiile transferate in ciclul |Qh. rev

(8.9) 51 (8.10).
Inlocuind O reg din relatia (8.15) in relatia (8.13) se poate calcula factorul de pierderi in

, respectiv 0Oy ,,,, pot fi calculate cu ajutorul relatiilor

regenerator.
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Se obtine: k= (8.21)

_n
Ty
Cunoscénd factorul de pierderi in regenerator, cu ajutorul relatiei (8.13) se poate calcula Q) ;00 -

Randamentul de regenerare, din relatia (8.14), devine :

Nreg =1—kylne (8.22)
Deasemenea, din relatia (8.13), rezulta:
Q
Qreg =B (8.23)
1- Mreg

Cantitagile de caldura schimbate in cazul unei regenerdri imperfecte |Qh , respectiv (0,

cat si lucrul mecanic necesar functiondrii masinii frigorifice, pot fi calculate cu relatiile (8.15) -
(8.17).

Fluxurile de caldura de la sursa calda, respectiv rece, pot fi calculate cu relagiile (8.18) si
(8.19).

Tabelul 8.6 Centralizarea rezultatelor obginute cu ajutorul modelului TDFF

n | Onrev | Qlrev | k | Mreg | Opreg | Creg | O | O | Wepgr | COPrppp
[rot/s] | [/] [/] [-] [-] [/] [/] (V1 | /] [/] [-]

2.85 | 21.87 | 15.62 | 1.67| 0.64 | 10.44 |28.83 |11.43|5.17| 6.25 0.828
3.04 | 21.87 | 1586 | 1.81] 0.61 | 10.84 | 27.70 | 11.03 | 5.02 | 6.00 0.846
331 | 21.87 | 16.19 | 2.01| 0.56 | 11.42 |26.17 | 10.45 | 477 | 5.68 0.841
347 | 21.87 | 1646 | 2.15| 0.53 | 11.64 |24.95|10.23 | 4.82| 5.41 0.892
3.60 | 21.87 | 16.54 | 220] 052 | 11.72 | 24.59 | 10.15 | 4.81 | 5.33 0.937
3.86 | 21.87 | 16.77 | 2.39| 048 | 12.16 | 2350 | 9.71 | 4.61| 5.10 0.905

8.4. APLICAREA METODEI SCHMIDT CU REGENERARE IMPERFECTA IN
STUDIUL MASINIT FRIGORIFICE STIRLING TIP S

Aceastd analizd se bazeaza pe divizarea masinii frigorifice in trei spagii: volumul de
destindere, volumul regeneratorului si volumul de comprimare. (Fig. 8.5).
Se presupune ca fluidul de lucru este un gaz perfect. Se presupune de asemenea ca volumele de
comprimare si de destindere, In contact cu rezervoarele de caldurd sunt izoterme. Temperatura
caracteristicd a regeneratorului 73 este media logaritmica a temperaturilor celorlaltor doua
volume. [11,137]
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S

volum de destindere %

se 2 W sens
volum de regenerare % 3 . pozitiv

s de curgere
volum de comprimare X 5

1o,

Fig. 8.5. Reprezentarea celor 3 volume ale masinii si frontierele acestora.

Pentru a evalua masa de fluid din fiecare volum, se utilizeaza ecuagia de stare a gazelor
perfecte:

=20 g =2 Vreg =2V (8.21)
RT; RT, RT;
de unde presiunea instantanee, presupusa uniforma in motor, se obgine cu relagia:
p= ZR 7 (8.22)
Iy T, T

Masele elementare in fiecare volum sunt calculate cu:

dmlz—pdVl +Vidp =dm
RT,
dmy, :M = dms (8.23)
RT5
d
dmreg =Myeg e dm3
p

iar masele elementare la intrefete si temperaturile asociate sunt date de ecuatiile urmatoare:
dmy =—dm; dacd dmy<0,atunci T, =T+ AT, Incaz contrar, T,=T)

dmg =dmjy, ~ daca dmy<0 ,atunci Ty=T5s, in caz contrar, Ty =T5 — AT, .

De unde se deduce relatia diferentialei presiunii:
_ i AV,
T T
dp= Vl 5 (8.24)
ﬁ-i- reg +Q
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> s L. e T
Qp,reg{ ]; s \\\z}t" Qp’ € 2 ]:(
T \T;eg
<—
T]' :T; Qreg T}
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Fig. 8.6. Gradient de temperatura in regeneratorul masinii frigorifice [11].

Cantitatile de cdldura schimbate la nivelul celor 3 volume, sunt obtinute pornind de la ecuatia
conservarii energiei, aplicata fiecarui volum.

5Q,=[C—V+1der/l + Y dp+c, Ty dm,
R R

5Qreg reg & —~dp +Cp (T4 dm4 —T2 dI’I’I2 ) (8.25)

5Qh=[C—V+1 pdVy, + 2V, dp—c Ty dmy
R R

Lucrul mecanic elementar in spatiile de comprimare oW, =—p dV} , respectiv destindere
oW;=—p dV; , permit, dupd integrare, calculul lucrului mecanic consumat intr-un ciclu.
W=w;+Ww, (8.26)

Temperaturile spagiilor de comprimare si destindere sunt determinate pornind de la fluxurile de
caldura si de la coeficientii globali de transfer de caldura, obtinugi experimental.

O
‘Qh‘—hAh(Th Tyn) =Ty =T, wh+‘ ‘ (8.27)
Ap
O =h 4 (T ~T)) 5T =T,y —}% (8.28)
|

Ecuatiile prezentate anterior au fost rezolvate cu ajutorul mediului de simulare Simulink,
conform configuratiei prezentate in Fig. 8.7.
Pentru simularea numerica s—au folosit datele initiale prezentate in Tabelul 8.7.

Tableau 8.7. Date caracteristice ale punctului de functionare simulat.

Twl Twh n
K K rot/s
268.5 295 3.86
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Ginematica pistoanslor

Temperaturi schimbatoars de caldura

Fig. 8.7. Algoritm de calcul in Simulink pentru masina frigorifica.

In scopul de a imbunitati rezultatele obtinute pe baza metodei izoterme (Schmidt) prin
luarea 1n considerare a nivelelor de temperaturd, se impune o analizd entropica si exergetica,
pentru masina frigorifica Stirling tip S .

8.5. APLICAREA METODEI ENTROPICE SI EXERGETICE IN STUDIUL MASINII
FRIGORIFICE STIRLING TIP B

8.5.1. Metoda entropica. Notiuni fundamentale

Metoda entropica de calcul a pierderilor de energie din ciclurile ireversibile permite, cu
ajutorul teoremei Gouy-Stodola calculul pierderilor de capacitate de lucru mecanic (exergie)
[187], prin Tnmultirea cresterilor de entropie cu temperatura mediului ambiant.

Conform teoremei lui Gouy (1889) - Stodola (1910), pierderea provocatd de ireversibilitatea
interna si externd a proceselor, se poate defini ca:

Wpierdut =Tpll [J] (8.29)
W pierdu = Tol1 [W] (8.30)

In ceea ce priveste cresterea entropiei I1 datoratd ireversibilitatii transformarilor care se
produc in diverse organe ale instalatiei, valoarea ei se calculeazd prin metode diferite, pentru
fiecare caz in parte.
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Valorile TpIT (in care 7; este temperatura mediului ambiant) pun in evidentd organele ale

caror transformari ireversibile produc cele mai importante pierderi de exergie deoarece acestea
trebuiesc dupd aceea cu prioritate imbuniatatite. In cadrul metodei entropice de analiza
termodinamica, gradul de perfectiune termodinamica al unui organ al instalatiei este evaluat prin
compararea pierderilor de capacitate de lucru mecanic din acest organ cu capacitatea de lucru
mecanic a Intregului sistem [187].

Bilantul entropic sub forma diferengiald, aplicat unui sistem deschis, se scrie intr-o maniera
generala, astfel [138]:

ds = uY + 5;dm; — s,dm, + Ol1 (8.31)
T
in care :
dS - variatia de entropie in sistem;
0Q - caldura schimbata pe o portiune a ciclului, cu mediul ambiant;
T - temperatura constanta la care are loc schimbul de caldura;
s;, s,- entropiile specifice ale fluidului, asociate curgerii de masa.

8.5.2.Metoda exergetica. Notiuni fundamentale

In cadrul metodei exergetice, eficacitatea de functionare a fiecirui organ poate fi apreciata
comparand capacitatea de lucru mecanic pe care o are fluidul motor (sau cildura) la intrarea in
organul de masind cu pierderea de capacitate de lucru mecanic datoratd ireversibilitatilor
proceselor din acest organ [187].

In ceea ce priveste capacitatea de a produce lucru mecanic, ea este bineinteles evaluati ca
si In cazul metodei entropice, 1n raport cu mediul exterior.

Avantajul acestei metode este ca permite sa se analizeze gradul de perfectiune termodinamica al
unui organ sau altul al instalatiei fard sa mai fie nevoie a se aprecia dinainte capacitatea de lucru
mecanic a Intregii instalatii si pierderile din toate organele sale, ceea ce simplifica calculul.

Expresia bilantului exergetic sub forma diferentiala [138], aplicata in studiul unui sistem
deschis, si considerand mai multe porti de intrare si iesire, se scrie astfel:

dEx = 5Ex£ +O6W + podV +exl~fdm,~ —exefdme —Tyoll [J] (8.32)

. T i : o : e
in care: OExgeste exergia caldurii la temperatura 7' a sistemului, iar exef s exif reprezinta
exergia masicd asociatd curgerii cantitatii dm, respectiv dm,; .

Exergiile de curgere depind de temperaturile la interfata schimbatoarelor de caldura si de starea
de referintd considerata, caracterizatd de p, si 7).

Exergia céldurii la temperatura 7 a sistemului, 5Ex5 poate fi calculatd cu relagia :

Ex{) =( —&JQ (8.33)
T

T
" dacd T > T, rezult: Exé = (l —?OJQ =NcarnotQ =l Wiax |
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T
" daci T < Ty, rezulta: Exé = (1 ——OJQ -9 = Winin [> 0
T COFcarnor

Caracteristici exergetice ale masinii

Se asociaza fiecdrui component al unui sistem energetic un flux de exergie combustibil
Ex®? (resursd), un flux de exergie produs ExP si un flux de exergie disipat ExP =] (disipatie

sau ireversibilitate).

Ex Ex"
— ——
" p s
@ Ex =1
Se definesc doi factori de calitate, pentru fiecare component :
~ P
. randament exergetic : Nex = l?xR (8.34)
Ex

Randamentulul exergetic este definit intr-o maniera generald de raportul: efect util/consum
exergetic.
: L ExP
J coeficient de disipatie : E== 7 (8.35)
Ex

8.5.3.Analiza entropica si exergetici aplicatd in studiul masinii frigorifice
Stirling

Scopul dezvoltarii acestor doud metode de analizd termodinamica este stabilirea valorii
pierderilor ireversibile din ciclul real al masinii frigorifice si determinarea componentei ciclului
ce trebuie perfectionatd in vederea reducerii gradului de ireversibilitate a ciclului (si, in
consecintd, de crestere a coeficientului de performantd).

Acestea se pot obgine pe baza unei aprecieri a cresterilor de entropie corespunzitoare
fiecarui proces In parte si de aici necesitatea completarii studiului, deja intreprins, cu metoda
entropica de analiza termodinamica.

Prelucrarea simpla si rapida a ecuagiei de bilang energetic si a celei de bilan exergetic,
conduce la obtinerea ecuatiilor clasice de bilant exergetic particularizate pe ciclul inversat
(instalatie frigorifica).
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se 2 W sens
volum de regenerare % 3 . pozitiv

s de curgere
volum de comprimare X 5

0,

Fig. 8.8. Dispunerea si impartirea volumelor de gaz, In interiorul masinii frigorifice.

In cele ce urmeazi se vor stabili bilanturile entropice si exergetice la nivelul fiecarui
element al masinii Stirling, in functie de cinematica pistoanelor (deplasator si motor).

Aplicand expresia bilangului entropic pentru un sistem deschis, dat de relagia (8.31), in
studiul fiecarui schimbator de caldura, se obgine:

ds; =@+én, — sodmy (8.36)
Ty
Pentru cazul ciclului reversibil (Schmidt) oI1; =0.
0]
dS,eq = Dreg +5ydmy —sdmy + 11, (8.37)
reg
ds,, =5&+s4dm4 — 811, (8.38)
Ty,

Pentru cazul ciclului reversibil (Schmidt) JI1;, =0.

Pentru un ciclu, bilantul entropic se poate scrie astfel :

dS; +dS,eq +dS, =0 (8.39)
echivalent cu: LY + 5Qreg + 0 +0ll,0e =0 (8.40)
1 Treg Th
O
de unde rezulta : Ol e =— %0, + Oreg + Y/ (8.41)
T Treg Ty,
si: I, = §5H,eg (8.42)

Aplicand expresia bilantului exergetic pentru un sistem deschis, dat de relagia (8.32), in
studiul fiecarui schimbator de caldura, se obgine:
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dEX,0q = 1-to_ 30yog + Wyog + podVyeg +ex] dmy —ex] dmy —Tpdll,y  (8.43)

Treg
_[1-To o
dEx; =|1 6Q; + W) + podV; —exy dmy (8.44)
T
_|1-To f
dExy =1 0y + W), + podVy, +exy dmy (8.45)
T
Pentru un ciclu, bilantul poate fi scris astfel:
dEX| + dEX,oq +dEx), =0 (8.46)

Cu ajutorul relatiilor prezentate anterior, se pot calcula o1 reg si I1 reg

8.5.4.Studiul schimbatoarelor de caldura (volumul de comprimare si de
destindere) si calculul exergiei distruse din cauza diferentelor de
temperatura

& Schimbdtor rece

In diagrama functionald a volumului de destindere (Fig. 8.9) se prezinti entropiile si
exergiile schimbate de aerul din volumul de destindere al masinii frigorifice cu sursa rece
(chiulasa).

chiulasa

~30,-0, <0 ds@ U\m

——dll,,

> 8Ex)

800 @ dS@ ﬁggx

T, <17,

Volum de destindere

Fig. 8.9. Diagrama functionald exergetica si entropica a camerei de destindere.

Cum deja se cunoaste, entropiile specifice depind de directia de curgere.
Fluxul de entropie urmareste transferul de caldura si creste odatd cu cresterea diferentei de

temperatura.
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Generarea de entropie ,,externa” datorata diferengei de temperatura intre sursa rece, reprezentata
de chiulasa masinii frigorifice, si aerul aflat in interiorul camerei reci, reprezinta diferenta dintre
entropia primita de volumul rece si cea cedata de gazul aflat in volumul de destindere.

Sensul de transfer al exergiei este opus celui de transfer al caldurii, dat fiind nivelul
temperaturilor inferior celui al temperaturii ambiante de referinga.

Bilantul exergetic permite determinarea exergiei pierdute din cauza diferengelor de

temperaturd intre volumul de destindere si chiulasa.

| 5Exgl = SExP + 5Ex3w'{l (8.47)
unde :
5Exg =[ ?}5@ <0 (8.48)
l

reprezinta exergia caldurii 6Q; la temperatura 7;.

Exergia caldurii 60,,; la temperatura T, , este datd de relaia :

T
5ExS:V’l = [ —0}5QW, >0 (8.49)
wil
5Exé‘”’ este efectul util al masinii frigorifice, in termeni exergetici.
wil

Inlocuind relatiile (8.48) si (8.49), in ec. (8.47) a bilantul exegetic, rezulti exergia distrusa
la nivelul schimbatorului rece:

SExP = 6ExT | ~sExD =| 10 1|50, | 1-10 |~ s0)) (8.50)
Ql le T
/ wil
Prin regruparea termenilor se obgine:
SExP = T80, [i L} (8.51)
I Ty

Fluxul de exergie distrusa se calculeaza prin integrarea relatiei (8.51) pe intreg ciclul parcurs de
masina frigorifica, in timpul unei rotatii complete a arborelui.

ExpP = nj;SExlD (8.52)

Aceeasi expresie este obtinuta si prin aplicarea bilangului entropic.

Bilantul entropic urmareste sensul transferului de caldurd si creste odatd cu cresterea
ecartului de temperatura.

dS |+ T a7, = dS; (8.53)
de unde rezulta:
STl a7, =dS; —|dS,| (8.54)

Generarea de entropie datoratd caderii de temperaturd intre gazul de lucru si chiulasa masinii
frigorifice este diferenta Intre entropia primita de gazul de lucru si cea cedata de chiulasa masinii.
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1 1
SlAT _%_ %0 =00 ——— (8.55)
Tl Twl Tl Twl

de unde rezulta:

SEx] =Todllzr, (8.56)
Utilizand relatiile (8.34) si (8.35) se poate calcula randamentul exergetic al schimbatorului rece:
Exé‘”’
fex, =T " (8.57)
Ele
si coeficientul de disipatie:
S D
Ex
& =1 (8.58)
Ex !
9

& Schimbdtor cald

aer 1,>1,
%0, <0ﬂ ds, ﬂ HéExgh

<——dll,

Volum de comprimare ;

——>0Fx,
50,-50, >oﬂ dswhﬂ ﬂm r
apa T,>T,

Fig. 8.10. Diagrama functionald exergetica si entropicd a camerei de comprimare.

Temperatura gazului aflat in volumul de comprimare este superioard temperaturii
ambiante, si cum gazul este racit, exergia sa va scadea, astfel fluxul de exergie va avea acelasi
sens ca si cel de transfer al caldurii.

Diferenta intre entropia cedata de aerul cald aflat in volumul de comprimare si cea primita
de apa de racire, constituind sursa rece, reprezintd generarea ,.externa” de entropie datoratd
caderii de temperatura (Fig. 8.10).

Diagrama functionald a volumului de comprimare prezintd exergiile schimbate de aer cu sursa

rece.
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Bilanful exergetic al camerei de comprimare poate fi scris astfel:

T, _ D Ty
| 5Eth |= OEX}, +5ExQWh (8.59)
in care exergia caldurii 60, la temperatura 7j,:
T, Ty
5ExQ =1 1-—160;, <0 (8.60)
h Th
Exergia cdldurii 6Q,,;, la temperatura 7,,;, este :
T
5Exgw’; - [1 —0}5QW,1 >0 (8.61)
" Tn

Exergia pierduta la nivelul schimbatorului cald, din cauza diferentei de temperatura intre camera
de comprimare si sursa calda, poate fi calculata astfel:

5Eth =| 5Exg’ |—5Ex;‘”h =— 1—& o0y, + 1—i o0y, (8.62)
h wh Th Twh
D 1 1
OExy” =Tyo0,, [——} (8.63)
Ty Typ

iar exergia distrusa la nivelul schimbatorului cald este:
Exj, = n§ SExj) (8.64)

Aceeasi expresie este obtinuta si prin utilizarea bilantului entropic.

Bilanful entropic al schimbatorului cald poate fi scris asffel:

|dSy|+ ST pr = dS,y, (8.65)
de unde rezulta:
ST a7, =dS,, —|dSy)| (8.66)
1 1
My :&@:@h[__} .67
Ty Twh Tp T
de unde rezultd exergia distrusa la nivelul schimbatorului cald:
SEx), =TodTIzT, (8.68)

Utilizand relatiile (8.61) si (8.60) si (8.67) se pot calcula randamentul exergetic al schimbatorului
cald :
Engh
Nex, = = (8.69)

si coeficientul de disipatie al acestuia :

&y =it (8.70)
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8.5.5.Rezultate ale aplicarii metodei entropice si a metodei exergetice in studiul
masinii frigorifice Stirling

n lrot/s] | TK] | 7K1 | TlK] | TnlK] | TolK]
3.86 | 250.7 | 2685 | 3068 | 295 | 293

Se obgin valori comparabile pentru fluxurile de caldura schimbate si pentru puterea mecanica
necesard functiondrii masinii frigorifice, calculate prin prelucrarea datelor experimentale si cu
modelul de calcul 0-D:

Tabelul 8.9. Fluxuri de caldura analizate

Experiment | Model 0-D
o[m] 19. 29.17
10 17] | 3047 40.22
wiw] 20.28 11.26

Diferenta obtinuta intre valorile prelucrate experimental si cele obtinute cu ajutorul modelului de
analiza Schmidt cu regenerare imperfecta a caldurii (model 0-D), se reflectd si in calculul
exergetic al schimbatoarelor.

& Schimbdtorul de caldura rece

Tabelul 8.10. Calcul exergetic al schimbatorului rece

Experiment Model 0-D
S T
Ex ! |[w
‘ XQ,[ ] 3.4 4.92
s T
E wl
Y0, ] 1.75 2.66
S D
EXx; 1.49 2.26
Nex, %] 54.08 54.06
&[%] 45.92 45.94
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Schimbdtorul de caldura cald

Tabelul 8.11. Calcul exergetic al schimbatorului cald

Experiment Model 0-D
s T
Ex i (w
‘ th[ ] 1.45 1.81
s T
E wh
Y0, 7] 0.22 0.27
S D
Exy, 1.23 1.53
Nex, (%] 15.26 15.07
Enl%] 84.73 84.93

Aplicand formula randamentului exergetic global se obtine :

Tabelul 8.12. Valori ale randamentului exergetic global

Experiment

Model 0-D

nex %]

18.372

23.65

Se constatd cd valorile obtinute sunt foarte apropiate de valorile exprimentale, fapt ce permite
validarea modelului de analiza propus.
Se obtine urmatoarea schema bilant;

W=1126W
Ex) =4.923W ExP.
43.74 %
2.662W
20.09%

23.65%
2262W) ExP

’ Twl
Ewal

Fig. 8.11. Schema de bilant exergetic



Contributii la dezvoltarea unor Metode ale Termodinamicii Ireversibile Ingineresti

8.6. CONCLUZII

Pentru ca aceastd analiza izoterma (Schmidt) cu regenerare imperfecta a caldurii sa fie
completd, analiza exergeticda a permis luarea in considerare a nivelelor de temperatura si
estimarea diferitelor exergii distruse datorate ireversibilitdgilor interne §i externe: regenerare
imperfectd si diferenta de temperatura intre surse si gazul de lucru.

Situata tot iIn domeniul Termodinamicii Irversibile, analiza entropica fina a degradarilor
de energie in schimbatoarele de cdldura ale masinii Stirling constituie o completare a cercetarii.

In acest scop am completat metoda izoterma (Schmidt) cu analiza entropicd si cea
exergeticd, pentru masina frigorifica Stirling tip S .

Tabelul 8.13. Confruntarea rezulatelor experimentale cu cele analitice pentru metodele analizate

n=3.86 [rot/s]

COPeyp Wexp COPyp Wb COPrprr WTD rr | COPy—p WO— D

[-] v [-] wi [-] v [-] i

0.947 20.28 0.762 21.66 0.905 19.68 2.57 11.26

Prin compararea rezultatelor, se constatd ca atat din punct de vedere al evaluarii
coeficientului de performanta cat si al puterii mecanice consumate, modelele analitice de ordin 1
dezvoltate, Termodinamica cu Dimensiuni Fizice Finite (TDFF) si Metoda Directa (MD) obtin
rezultate foarte apropiate.

In ceea ce priveste evaluarea puterii mecanice necesare functionarii masinii frigorice,
modelul izoterm Schmidt, cu regenerare imperfectd a caldurii, se dovedeste a fi cel mai departat
de realitatea experimentald. Acest ultim model, zis de ordin II de complexitate a fost completat cu
o analizd exergeticd, iar rezultatele sunt verificate prin analiza entropica. Acest studiu permite

e vy

sunt mai importante decat cele la nivelul schimbatoarelor de céldura.
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CAPITOLUL IX

STUDIUL UNUI MICRO-COGENERATOR ECHIPAT CU MOTOR
STIRLING

9.1. MICRO-COGENERAREA

Cogenerarea, care prin definifie desemneazd producerea simultand a caldurii si

electricitagii, pornind de la aceeasi sursa de energie primard, este o solugie capabila sd satisfaca
obiectivele energetice si de protectie a mediului Inconjurétor.
Principiul cogenerarii constd in utilizarea locala a energiei, lucru ce presupune implantarea
unitailor de cogenerare cat mai aproape de locul de consum al energiei, spre exemplu integrate
intr-o locuintd individuald (cazul micro-cogeneratoarelor). Acest lucru permite reducerea
semnificativd a pierderilor de energie in momentul producerii si/sau transportului.

O unitate de micro-cogenerare este compusa dintr-un motor termic cuplat cu un generator
electric, care produce pana la 50 kW electricitate.

Caldura disipata de motor este recuperatd cu ajutorul schimbatoarelor de caldura si alimenteaza
circuitul de incalzire. Generatorul produce electricitate, care poate fi utilizatd in locuinia sau
transmisa in reteaua de distributgie.

Motoarele Stirling prezintda numeroase caracteristici ce le recomandd in aplicatiile de
micro-cogenerare. Ele au o un randament ridicat, sunt silentioase si necesitd intreginere la
intervale lungi de timp, avand o duratd lunga de viatd. Ele necesita insa o racire foarte eficienta
pentru a functiona corect. Aceastd ultima caracteristica a fost exploatatd de unitatea de micro-
cogenerare studiatd [188], pentru cd motorul devine in acelasi timp o sursd de apa calda si
electricitate.

Apa utilizatd ca lichid de racire pentru motor este incdlzitd In procesul de racire a motorului si
utilizatd apoi de sistemul central de incélzire al casei.

Micro-cogeneratorul studiat este compus dintr-un motor Stirling de tip alpha cu 4 pistoane
dublu-efect, alimentat cu gaz natural. Acesta antreneaza un alternator care transforma energia
mecanica In energie electrica.

In micro-cogenerator, cildura disipati este recuperatd intr-un schimbitor de caldura si
utilizatd pentru incalzirea si producerea apei calde sanitare.
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Modulul studiat este capabil sa satisfaca cererea pentru o locuintd de dimensiuni medii, in ceea ce
priveste incdlzirea si furnizarea apei calde menajere. Este interesant mai ales prin producerea
energiei sale « verzi ».

9.2. MICRO-COGENERATOR ECHIPAT CU MOTOR STIRLING TIP ALPHA.
AVANTAIJELE UTILIZARIL

Dispozitivul studiat, este o unitate de micro-cogenerare, care furnizeazd pana la 14 kW
energie termica (atunci cand ambele arzatoare functioneaza) destinatd apei calde si Incalzirii
centrale, si o putere electrica maxima de 1 kW la tensiunea de 230V cc.

Dat fiind ca rolul unitatii de micro-cogenerare intr-un sistem de incélzire este similar cu cel al
unei centrale termice ce funcgioneaza cu gaz natural, este simplu de inteles ca, in plus fata de
aceasta, unitatea studiata produce si energie electrica.

Aceasta ar fi explicatia simpla pentru a descrie conceptul unui utilizator, insd, din punct
de vedere tehnic, este important sa se analizeze unitatea de micro-cogenerare in sens invers, adica
este un generator de curent, care poate furniza apa calda.

In cazul analizat, este vorba de un sistem CHP (Combined Heat and Power) de producere
combinatd a cdldurii si electricitagii, avand dimensiuni mici, astfel Incat sa poata fi instalat intr-un
mediu domestic, ca alternativa pentru centrala termicd obisnuita.

Utilizarea unei unitati de micro-cogenerare poate avea o contributie importantd asupra
reducerii poludrii atmosferice, principala responsabild de reducerea emisiilor poluante.

Prin producerea energiei electrice in centralele electrice, 55% din energia primarad este

pierduta sub forma de caldura si pierderi in transmiterea acesteia catre utilizator.
Producand electricitate prin micro-cogenerare in locul in care aceasta urmeaza a fi consumata, se
reduc pierderile la mai putin de 10%. Astfel, 90% din energia primara este disponibild pentru
consumatorul final. In consecint, prin utilizarea unititii de micro-cogenerare studiate,
consumatorul poate evita formarea a mai mult de o tond de CO, in fiecare an.

Un sistem de micro-cogenerare exploateaza cu o mai mare eficientd combustibilul in
comparagie cu o centrala termica convengionald, deoarece aceasta se confruntd cu pierderile prin
transportul catre utilizator. Rezultatul este o sciddere a cantitdgii de combustibil ars, deci a
emisiilor atmosferice de dioxid de carbon, inscriindu-se in tendinta actuala de consum rational al
energiei primare.

Pe langa faptul cd reprezintd o solutie pentru diminuarea problemelor mediului,
principalul avantaj pentru utilizator consta in reducerea semnificativd a costurilor energetice.
Utilizand electricitatea produsa atunci cand unitatea functioneaza, se diminueaza cantitatea de
energie electrica pe care o locuinga trebuie s-o preia in mod normal de la reteaua de distribugie
locala.

Intr-o instalatie normald, unitatea de micro-cogenerare analizatd, produce o putere
aproximativd de 1000W electricitate. Cantitatea de energie electrica produsa si castigurile
economice ale utilizatorului depind de factori precum nevoia de cédldura a locuingei, eficienga sa
energeticd, aparatele utilizate si comportamentul ocupantilor.
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9.3. CARACTERISTICI ALE UNITATII DE MICRO-COGENERARE STUDIATE

Sistemul de micro-cogenerare echipat cu motor Stirling este construit pentru a funcgiona
intr-o maniera diferitd fata de sistemele conventionale ale centralelor termice pe gaz. Principala
diferentd constd in faptul cd modulul de micro-cogenerare analizat functioneaza intervale mult
mai lungi de timp decét o centrald termica conventionala.

Conceperea centralelor termice moderne se bazeazd pe ideea cd acestea ar trebui sa
functioneze cat mai putin posibil. Puterea lor termica este in general ridicata (15-25 MW) si sunt
construite pentru a creste temperatura apei la nivelul cerut cat mai rapid, pentru ca apoi s-o faca
sa scada. Acest lucru presupune cd funcgionarea lor pe perioade relativ scurte, respectiv alternarea
rapida a fazelor de functionare si oprire.

On

Oft

Fig. 9.1. Intervale de functionare ale centralelor termice moderne [188].

In ceea ce priveste micro-cogeneratorul studiat, modul de functionare al acestuia este
opus. Puterea termica este relativ mica, si sistemul are nevoie de mai mult timp pentru a obtine
temperatura maximald. Acest lucru explica tendinta de a functiona pe perioade si cicluri mai
lungi si de a alterna fazele de functionare si oprire mult mai rar.

On

Off — —

Fig. 9.2. Intervale de functionare ale unitagii de micro-cogenerare studiate [188].

Practic, obiectivul unei unitdfi de micro-cogenerare este maximizarea duratei de
functionare a generatorului si deci a cantitagii de energie electrica generata.

Unitatea de micro-cogenerare echipatd cu motor Stirling, a fost conceputd pentru a fi
folositd ca o parte a unui sistem de incdlzire ce utilizeazd inertia termica. Ea trebuie sa
functioneze intr-un sistem etans si presurizat.

Se impune ca sistemul sa dispund de un acumulator de caldura, (rezervor foarte bine
izolat), care permite stocarea la o temperatura ridicata a unei cantita$i de apa. Aceastd apa calda
este pompatd spre reteaua de calorifere, alimentand, astfel, incdlzirea centrald, insd ea este
utilizatd totodatd pentru a produce apa caldd sanitara (circuit secundar) cu ajutorul unui
schimbétor de caldurd, plasat in partea superioard a balonului de stocaj.
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9.4. COMPONENTELE COGENERATORULUIL

Unitatea de micro-cogenerare analizatd constituie o alternativa la centrala termica pe gaz.
Ea se compune din (Fig. 9.3):

Fig. 9.3. Principalele componente ale unitatii de micro-cogenerare : camera de ardere, bloc motor, si bloc
alternator [189]

Generator electric care furnizeaza o putere electricd de 1000W la o tensiune de 230V ;

Motor Stirling care furnizeaza generatorului puterea mecanica;

Camera de ardere a gazului, care furnizeaza caldura necesara functionarii motorului Stirling;
Arzator auxiliar care produce caldura adigionala in cazul unei cereri de energie importante;
Schimbator de caldura care recupereaza caldura gazelor arse la evacuare;

. Doua ventilatoare care furnizeaza aerul necesar arderii in arzatoare si ajutd gazele pierdute sa
traverseze cosul de evacuare dupa procesul de ardere, pana in atmosfera.

AN
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Motor
Stirling

alternator F

a—

Fig. 9.4. Unitatea de micro-cogenerare.

In plus, sistemul contine conducte de racordare, circuite de control electronic
(microprocesor §i un ecran de comanda, plasat pe panoul din fatd). Ecranul de comanda
furnizeaza unitatii interfata cu utilizatorul. El indicd starea sistemului - puterea mecanica
furnizatd in funcgionare - si permite accesul la informatiile de diagnostic necesare in timpul
procesului de intreginere.
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9.5. PRINCIPIU DE FUNCTIONARE

Motorul Stirling al micro-cogeneratorului studiat are 4 pistoane ascendente si
descendente, in functie de ciclul de destindere si de comprimare al azotului (gaz de lucru),
conginut 1n cilindrii motorului sub presiune. Cele 4 pistoane cu dublu efect joaca, totodata, rol de
piston motor si de piston deplasator.

Fig. 9.5. Modelarea blocului motor.

Gazul de lucru se destinde atunci cand este incdlzit de combustibilul ars in camera de
ardere (Fig. 9.3), situata deasupra cilindrilor. El se comprima atunci cand este ricit de apa
utilizatd In Incdlzirea centrald si care circuld de-a lungul unui canal, situat in partea inferioarad a
motorului (Fig. 9.6).

Fig 9.6. Circuitul apei de racire in interiorul motorului.
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Miscarea pistoanelor este convertitd din punct de vedere mecanic in miscare rotativa, care
actioneaza generatorul de curent electric.

Unitatea functioneaza astfel :

Gazul natural trece printr-un regulator, unde este amestecat cu aer. Necesarul de aer este
definit in functie de nevoia de caldura la nivelul camerei de ardere. Gazele de ardere produse prin
arderea combustibilului sunt extrase si apoi trec printr-un schimbator de caldurd, inainte de a fi
aruncate in mediul ambiant.

Pompa de centrifugare
a gazelor arse

,/—-!

Gaze arse

<&

G |

Extragerea > I
gazelor arse Apa rece

Apa incalzita

Fig. 9.7. Schimbator de caldura gaze de ardere/apa contra- curent [190].

Schimbatorul de caldurd este unul contra-curent legat la intrarea apei provenitd din

reteaua de distributie, in sistem. Trecand prin acest schimbator (Fig. 9.7) apa este preincalzita, ca
urmare a recuperarii unei cantititi de caldura proveniti de la gazele de ardere evacuate. In cazul
unei cereri mai mari, arzatorul auxiliar permite o preincdlzire suplimentara.
Arderea, care are loc deasupra cilindrilor, degaja o importanta cantitate de caldura, care va Incilzi
cilindrii, si prin intermediul gazului de lucru, va pune in miscare pistoanele. Defazajul intre doua
pistoane vecine este de 90°, lucru care permite pistoanelor, legate pe un platou oscilant (Fig. 9.8)
sd transforme miscarea verticald a pistoanelor, in miscare rotativa continua.

Fig. 9.8. Platoul oscilant si alternatorul [189].
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Aceastd migcare rotativd permite antrenarea unui alternator care produce curent continuu de
230V, pentru alimentarea retelei electrice a locuintei.

Partea superioara a cilindrilor, joaca rol de schimbator de cdldura de Tnalta temperatura,
permitand schimbul de caldura intre gazele arse si azot (Fig. 9.9)

azot provenit din
cilindrul anterior regenerator

4 : R

azot ce trece m <chimbat Ijl o
cilindrul urmator SC DAL TECE (i bator cald

Fig. 9.9. Sectiune prin cele 3 schimbéatoare de caldurd dintr-un cilindru [190].

Regeneratorul (Fig. 9.9) este compus din straturi succesive de site metalice, ce formeaza
un maiaj foarte fin. Acesta are ca scop colectarea si stocarea unei pargi din caldura continuta de
gazul de lucru si destocarea acesteia in timpul incélzirii. O economie de energie se realizeaza
datoritd preincalzirii azotului, la nivelul regeneratorului.

In schimbitorul rece (Fig. 9.9 si Fig. 9.10), gazul de lucru cedeazi cildura continuti
circuitului de apa de racire provenita din schimbatorul de caldura gaze arse/apa.

Fig. 9.10. Circuitul apei in motor
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Apa trece apoi prin canalul de circulagie Tn motor, unde este incdlzitd pana la aproximativ
85°C, servind, astfel, sistemului central de incilzire.

Azotul, odata racit, coboara sub pistonul adiacent (la nivelul volumului rece) datorita unor
conexiuni intre cei doi cilindri (Fig. 9.9).
Gazul de lucru este supus unei curgeri alternative oscilante intre schimbatorul cald si
schimbatorul rece, trecand prin regenerator.

9.6. STUDIUL SCHIMBATOARELOR DE CALDURA ALE MOTORULUI STIRLING

Pentru dezvoltarea modelelor de analizd a ireversibilitagilor in timpul functionarii
motorului, ne propunem sa calculdm aria suprafetelor de schimb de céaldurd, volumul de gaz
continut in schimbdatoarele termice, si volumele moarte de comprimare si de destindere.

Conform unor acorduri de confidentialitate incheiate cu furnizorul dispozitivului
experimental dezmembrat, nu vom prezenta toate dimensiunile prelevate in urma masuratorilor
intreprinse, rezumandu-ne la descrierea modului in care acestea au fost calculate.

Schimbatorul de caldura cald

™ Calculul volumului

Volumul azotului din schimbatorul cald poate fi exprimat astfel :

Vh = Vhl +Vh2 + Vh3 (9.1)
In spatiul Vhl, sectiunea unei aripioare este triunghiulard, astfel, volumul ocupat de azot se
exprima prin relagia :

Ay - h
Vh :M‘Nh (9'2)

Fig 9.11. Sectiunea schimbatorului cald pe partea cu azotul.

in care:
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Pp, - profunzimea spagiului format intre doud aripioare in volumul Vh, al schimbatorului cald,

[, - latimea spagiului format intre doua aripioare ale schimbatorului cald;

hhl - indlfimea volumului V), al schimbatorului cald;

Ny, - numadrul de spatii create intre aripioare.

2
ﬂha

2

th = '27[Rhcyl + Ny, '(ph3 —ha )'2Rh2 lh (9.3)

Ry, - raza canalului ;
R;, - raza cilindrului ;
eyl
Ph, - profunzimea spatiului creat intre aripioare in volumul V), al schimbatorului cald;

Ph, = Ph, — Ry,
Vi, = (Ph3 Ay -y, ) Ny, 9.4)
Ph, - profunzimea spagiului format intre doud aripioare din volumul ¥, al schimbatorului cald ;

hy, - inaltimea volumului ¥, schimbatorului cald ;

Rezulta volumul schimbatorului de caldura:
Vi =Viy +Vi, +V3, =5386.58 mmr’

™ Calculul ariilor suprafetelor de schimb de caldura

§°  Suprafata schimbitorului pe partea cu azotul (in interiorul cilindrului).
SN, =Sa, " Np+Sh, 9.5)
unde :
Sa, - aria suprafetei unui spatiu format intre doua aripioare.
Sa, = Sah1 + Sah2 + Sah3 (9.6)
Py hn
Sah1 = 12 L.2+1, “hp, 9.7)
Sahz = |!h . 2Rh2 + 2(ph3 - ha ) 2Rh2 J (98)
2
Sah3 = th lh + 2'ph3 'hh3 (9.9)
27[Rh
Shz = 2 .27[(Rhcyl -I-ha )— lh '2Rh2 'Nh (910)

Astfel, aria suprafagei de schimb de céldura cu gazul de lucru este:
Sn, = (Sahl + Sah2 +Sah3 )-Nh +8p, =21112.37 mm?
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§"  Aria schimbitorului cald pe partea cu gazele arse (fum)

Se calculeaza aria suprafetei de schimb de caldurd in contact cu gazele arse rezultate in urma
arderii, in exteriorul cilindrului.

L N
I sz
V
L
T hst il }{f{

pfl- J

Fig. 9.12. Modelarea cilindrului ce contine schimbatorul cald. Suprafaga schimbatorului in contact cu
gazele arse

Pentru a optimiza suprafata de schimb de caldura, cilindrul este constituit din numeroase
aripioare, ale caror suprafete vor fi calculate in cele ce urmeaza. Acest lucru va permite
determinarea ariei suprafetei totale de schimb de céldura in contact cu gazele arse :

Sf=Saf'Nf+Sf2 (9.11)
N - numarul de spatii create intre doua aripioare;

Saf - aria unui spagiu creat intre doud aripioare, ce poate fi calculatd pornind de la urmatoarea

formula :
Sa, =(Saf1 +S,, +Saf3) (9.12)
cu: ( )
' Py by
Safl =2 hfl Py, +% +lfhf1 (9.13)
unde:

hy - indltimea unei aripioare in volumul Vi al schimbatorului cald 1n contact cu gazele arse;

p, - profunzimea spatiului creat intre doud aripioare ale volumului V. al schimbatorului cald
in contact cu gazele arse;
[ 7 - latimea spafiului creat intre doud aripioare ale schimbatorului cald in contact cu gazele arse.

Safz =2pf2'hf2+hf2'lf (9.14)
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o LT

sz —5 27[Rf2'27ZRfcyl—Rf2 —hlefo (915)
in care:
Ry -raza canalului schimbatorului cald pe suprafaga aflata in contact cu gazele arse;
R £, - Taza cilindrului;

cy
rys - profunzimea spatiului creat intre aripioarele ce compun volumul Vs, schimbétorului in
contact cu gazele arse;
hy - inalfimea unei aripioare a volumului Vy ; A~ =2R; .
J2 J2 fa 2

hy -pr.
Sa, :2-%”% "y (9.16)

h . - indlfimea unei aripioare a volumului V. al schimbtorului cald pe partea cu fum;
Py - adancimea spatiului creat intre aripioarele volumului Vi, -
Deci :
= — _ 2
Sr= Saf Np+Sy, = (Sa/i + Saf2 + Saf3 ) Ny +Sy =39676.169 mm

Regeneratorul

W™ Calculul volumului mort al regeneratorului

Regeneratorul este constituit din straturi succesive de filamente metalice perforate, ce formeaza
un maiaj foarte fin. Cu scopul de a determina volumul de azot continut in regenerator la un
moment dat 7, se masoara grosimea si indl{imea unei site si numarul de ochiuri din care aceasta
este formata.

Se utilizeaza urmatoarele notatii:

h, - inalfimea regeneratorului; /4, =29.1 mm

L, - distanta Intre doua fire ale sitei; /,,,, =0.2 mm

S, - suprafata unui ochi; S, =0.04 mm?

e, - grosimea unui fir; e, =0.12 mm

V,m - volumul unui ochi al sitei; V,,,, =e, -S,,,, =0.12-0.04 = 0.0048 mm’

N, - numarul de site care compun regeneratorul; N, =71

e, - media distantelor intre doud site; e, = 0.195 mm

Ny, - numarul de ochiuri pe verticald;
N, - h _ h 291 _91
" h,, e .+l,. 02+0.12
P.- perimetrul regeneratorului; P. =147.9 mm
N,,, -numdrul de ochiuri pe orizontala;

mry,
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Fig. 9.13. Imagini marite de 40 de ori la microscop ale unei site - vedere de deasupra, respectiv vedere
laterala.

Ny, =By [y =147.9/0.32 = 462

Se calculeaza volumul la nivelul sitelor, apoi volumul de azot continut intre ele.

v V., - volumul la nivelul sitelor.

Ver =Ny Ny Ny Vi =14327.91 mm (9.17)
v’ V,,. - volumul intre site
Voo =epr (N —1)-P. - by =58748.1 mm® (9.18)
Rezulta, astfel, volumul regeneratorului :
V.=V, +V,. =73076 mm’. (9.19)

Schimbatorul de caldura rece

™= Calculul volumului schimbatorului de caldura rece

Volumul schimbatorului rece poate fi exprimat in aceeasi manierd ca si cel al
schimbatorului cald, data fiind geometria similara:

V.=(pe-l.-h)-N, =3.79 cm’ (9.21)
in care :
P, - adancimea spatiului creat intre doua aripioare ale schimbdtorului rece;
[.- distanta intre doud aripioare;
h, - indltimea schimbatorului rece;

N, - numarul de spatii create intre aripioare; N, =181
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Fig. 9.14. Sectiune a schimbatorului de céldura rece. Suprafata aflatd in contact cu azotul.

W™ Calculul suprafetei de schimb de cilduri pe partea cu azotul

S-a constatat ca o parte din caldura azotului, dupa ce a fost stocata in regenerator, trece in
schimbatorul rece, a carui suprafatd de schimb de caldura se calculeaza in cele ce urmeaza:

S.=2h. pe-Ny+(l.-h.)-N.=245.62 cm* (9.22)

™ Calculul volumului schimbatorului de cildurd rece pe partea cu apa

Volumul schimbatorului rece poate fi exprimat cu relagia:
3
Vi = (2~7r-chyl ~pw)~ N,, =530143 mm (9.23)

D, - adancimea spatiului creat intre doud aripioare ale schimbdtorului rece pe partea cu

schimbatorul de caldura rece pe partea cu apa;
h,, - naltimea schimbatorului rece pe partea cu apa;

N,,- numarul de spatii create intre aripioare.

R

Wn:yl

\j\j\j“ﬂﬂﬂ] N —

o Uty

Fig. 9.15. Sectiune a schimbatorului rece. Suprafata aflata in contact cu apa.
W™ Calculul suprafetei schimbdtorului de cildurd pe partea cu apa
2
Saw =2 27[Rch1 Pyt 27[Rch1 -1, =1590.43 mm (9.24)
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[,, - distanta intre doua aripioare ale schimbatorului rece pe partea cu apa;
Suprafata totata a schimbatorului rece pe partea cu apa este :

Sy =58, N, =28627.76 mm* =286.27 cm’ (9.25)

= Schimbatorul de caldura preincalzitor
- Suprafata schimbatorului de caldura gaz/apa pe partea cu apa

Se determina suprafata de schimb de caldura in acest schimbator, cu formula :
Sg_e=4L-h+1-h)=81810 mm* (9.26)

in care :

L - lungimea suprafetei de schimb de caldura;

[ - lagimea suprafetei de schimb termic;

h - Indlgimea schimbatorului preincalzitor ;

| - ] -I“
I LTI TN g (P,

lllllllllllllllllll

Fig. 9.16. Modelarea schimbatorului preincalzitor.

- Suprafata schimbdtorului gaz/apa pe partea cu gaze arse

Dat fiind faptul ca, gazele de evacuare trec printr-un canalul inconjurat de aripioare,
suprafata de schimb de caldura pe partea cu gazul este mult mai mare.

Se—g =Sa, -Ng =256500 mm? (9.27)
Sa, =2-Pg-h+lg-pg (9.28)
in care :

N, - numdrul de spafii create intre doua aripioare; N, =38



Contributii la dezvoltarea unor Metode ale Termodinamicii Ireversibile Ingineresti

Pg- adancimea unui spatiu creat intre doua aripioare ale schimbatorului preincalzitor;

h - 1nalgimea schimbatorului de caldura preincalzitor;
lg- distanta intre doua aripioare ale schimbatorului preincélzitor.

™= Calculul volumului mort de destindere

In momentul in care pistonul se afld in punctul mort superior, iniltimea spatiului creat
intre piston si chiulasa este : i, =13 mm.
Volumul mort de destindere este compus din volumul gazului plasat intre piston si chiulasa, si in

plus mai trebuie tinut cont si de spatiul creat intre piston si cdmasa acestuia, stiind cd segmentul
de etanseitate este plasat in partea inferioara a pistonului.

2 2 2 2 2
Vi, =V + Vi, =| 7y, Ay me |y 7 9Cs gy ol 9Cs Db |y +1(hp—h1Xd(%s—d§,)
‘ 18 6 4 8 6 4

—25728.98 mm>
(9.29)

Fig. 9.17. Volumul mort de destindere.

in care:

d o - diametrul camasii;
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d , -diametrul pistonului;

h,, - indlfimea pistonului; din care /; =25 mm

X Calculul volumului mort de comprimare

In momentul in care pistonul este plasat in punctul mort inferior, indl{imea Intre piston si blocul
motor este /,, =2.2 mm, la care se adauga indltimea suprafetei create intre piston si cimasa sa,
(4

deasupra ultimului segment de etansare /3 =2.5 mm, si inéal{imea spatiului creat intre tija

pistonului si camasa, pana la primul segment de etansare, iy =30 mm.

me,

h
Vi =V 4V, =70 ’ZC (d%s —d,2)+ ﬂ%(dé —d3 )+ ﬂ%(dé —d,2)= 36998.402 mm’
(9.30)

in care:
d o - diametrul camasii superioare;

d ;- diametrul cdmasii inferioare;

d, - diametrul tijei pistonului.

Fig. 9.18. Volumul mort de comprimare.
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Tabelul 9.1 Centralizarea valorilor misurate ale volumelor schimbitoarelor de caldurd, exprimate in mnn’.

v, v, Z % %

r me mc

5386.58 | 73076 | 3788.33 | 25728.98 | 36998.40

Existena n cadrul laboratorului LEME, de la Ville d’Avray a unui micro-cogenerator
demontat, a facut posibild demararea acestei serii de masuratori. Toate aceste valori masurate au
servit la alimentarea unor modele de analizd termodinamicd menite sd simuleze performantele
motorului Stirling, In vederea confruntarii acestora cu rezultate experimentale obtinute pe standul
experimental sau din literatura.

Prelevarea datelor experimentale s-a realizat pe un model identic, insa funcgional,
disponibil in acelasi laborator.

Pentru studiul micro-cogeneratorului echipat cu motor Stirling s-au folosit 3 modele de
analizd termodinamicd: Metoda Directd din Termodinamica Ireversibild cu Viteza Finita
[34,60,62,64,65,68,107,184,185], Metoda Izoterma [191] (Schmidt) si Metoda Adiabata [151]
(Finkelstein).

Obiectivele aceastei cercetari experimentalo-teoretice au fost urmatoarele:

"~ Determinarea experimentald a performangelor (randament si putere) a motorului Stirling
cu care este echipat micro-cogeneratorul analizat;

"~ Determinarea prin calcul a performantelor (randament si putere), prin studiul geometriei
si pornind de la masurdtorile proprii ale dimensiunilor principale ale componentelor motorului
Stirling experimentat, folosind cele 3 metode;

& Compararea acestor performanie (randament si putere) intre ele si cu datele
experimentale, pentru a determina care dintre ele se apropie mai mult de realitate, si care poate
ajuta mai mult pe inginerul/cercetatorul/proiectantul unei masini similare cu performante mai
bune si eventual chiar optimizata atat din punct de vedere geometric (dimensiuni) precum si
functional (turagie/viteza, temperaturi, rapoarte de compresie).

& Elaborarea, in perspectiva, a unei metodologii de efectuare a studiilor de sensibilitate si
optimizare a masinii Stirling cercetate experimental §i teoretic, precum si punerea bazelor de
reproiectare la alte performange (mai bune) si la alte Puteri (mai mari sau mai mici) faga de cele
ale masinii studiate.

& e

mai puternice de analiza, in vederea Tmbunatdgirii activitaii de proiectare optimizata. Atingand
acest scop tindem catre dezvoltarea unei Termodinamici Ireversibile Ingineresti care sa satisfaca
dezideratele formulate de Giftopolous [28] si Moran [29,30] in critica lor adusa Termodinamicii
in Timp Finit, care sa devind Intr-adevar un instrument puternic si deosebit de util cercetatorilor si
proiectantilor de masini Stirling (si eventual, in perspectiva, si pentru toate celelalte masini
termice).
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9.7. REZULTATE EXPERIMENTALE

Datele initiale utilizate de cele trei modele de analiza termodinamica mengionate mai sus,
sunt prezentate in Tabelul 9.2.

Tabel 9.2 Date caracteristice punctului de functionare [192].

" T | T
[rot/min] | K] | [K]
1500 800 | 333

Rezultatele obtinute prin aplicarea modelelor de analiza termodinamica, sunt comparate
cu rezultatele experimentale publicate anterior [193] si cu cele obginute pe standul experimental
disponibil in laboratorul universitatii partenere (Tabel 9.3 si 9.4)

Tabelul 9.3 Rezultate experimentale

Wel nel ch nth Qcomb W W T’Stll"lll’lg
ew | %] | tow] | (%] | kW] | [J/cictu] | (W] [2]
Experiment 1 [193] 1 12 | 6.66 | 80 8.33 46 1150 13.8
Experiment 2 1 9.8 1 6.73 | 66 10.2 46 1150 11.2
(laborator Ville d’ Avray)

Puterea mecanica este calculatd pornind de la valorile prezentate in Tabelul 9.3, considerand un
randament mecanic 7, = 0.87[193]:

jir = el (9.31)
0,87
Astfel lucrul mecanic furnizat pe ciclu va fi:
W= @@ (9.32)
0,87 n
Iar randamentul motorului Stirling poate fi exprimat astfel :
n
NStirling = — 2 (9.33)
0,87

9.8. APLICAREA ALGORITMULUI DE CALCUL AL METODEI DIRECTE IN
STUDIUL MOTORULUI STIRLING TIP ALPHA

9.8.1. Algoritmul Metodei Directe din Termodinamica cu Vitezd Finita
[34,60,62,64,65,68,107,184,185,50,71]

Ca si 1n cazul motoarelor cu ardere internd, in cazul motorului Stirling studiat, aflandu-ne
in imposibilitatea mdsurarii presiunilor maxime §i minime din motor, pentru dezvoltarea
modelului analitic impunem o presiune maxima p,,,,, =30bar .
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Valorile pentru volumele schimbatoarelor de céaldurd, rece, cald, de regenerare, si ale
volumelor moarte de comprimare, respectiv de destindere, obtinute in urma masuratorilor
intreprinse, servesc la calculul volumului V,,, , respectiv V;, al ciclului.

Vax cpr T Vinax.dest

Vinax = (9.34)
2
incare : Vinax cpr =Va + Ve +Vieg +Ve + V1 + Ve
Vinax.dest =Vn +Ve + Vreg +Ve+ Vi + Ve

Volumul minim al ciclului este calculat cu relagia :
Vinin =Vh +Ve +Vieg +Ve +V) (9.35)

Valorile obtinute sunt centralizate in Tabelul 9.4.

Tabelul 9.4. Centralizarea parametrilor geometrici si functionali ai motorului

Pmax [bar] |y 10% m¥] | Vo, 104 [m]

30 2.07 1.45

Utilizand valorile din Tabelul 9.4 si datele caracteristice punctului de functionare al masinii,
prezentate in Tabelul 9.2, se poate calcula presiunea minima din motor:
mq RT
Pmin =— (9.36)
max
in care :
R - constanta specifica a gazului de lucru,

m - masa gazului care trece prin regenerator la un moment dat.

Aceasta poate fi calculata pornind de la ecuatia de stare a gazelor perfecte:
_ PmaxVmin (9.37)

¢ Ry,

Studiul parametrilor caracteristici ai regeneratorului

Regeneratoarele motorului Stirling analizat sunt compuse din mai multe site dispuse
vertical, contrar tuturor masinilor pentru care Metoda Directd a fost validata, in care sitele din
care regeneratorul era compus erau dispuse orizontal. In consecintd se impune o analizi
comparativa clara privind cele doud tipuri de masini in cauza (masini cu regeneratoare ale caror
site sunt dipuse orizontal [62,64,65,68] si masini ale caror regeneratoare sunt dispuse vertical
[188,190,192,193].

Formulele validate pentru cele 12 motoare Stirling [62,64,65,68], ce au acelasi tip de
regenerator, prevazut cu site orizontale, se bazeaza pe o formuld a pierderilor de presiune funcgie
de viteza, dedusa de S. Petrescu si M. Costea [60,107], dintr-un grafic al lui Organ [71], bazat pe
sute de experimente de curgere a gazului prin site orizontale. Cum in cazul motorului analizat
regeneratorul este constituit din site dispuse pe verticald, acea formulad probabil nu mai este
suficient de exacta.

In consecintd este necesard stabilirea unor ipoteze de echivalare a celor doua tipuri de
regeneratoare, atat din punct de vedere al curgerii fluidului prin regenerator, al analizei
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parametrilor de ajustare, al calculului masei regeneratorului, suprafetei de schimb de caldura a
acestuia, si a numarului echivalent de site.

lror
Fig. 9.19. Modelare si sectiune a regeneratorului

in care:
e, -grosimea unui fir; e, =0.12 mm

h. - indltimea regeneratorului; A, = 29.1 mm

Cunoscand indl{imea regeneratorului /4, si diametrul unui fir e,, se poate calcula un
numar echivalent de site dispuse pe orizontala:

Noep = by 291 =121.25 site
2e,  2-0.012
Se calculeazi cate fire intrd intr-un cm’ de sitd pe directia Ox:
N firex = L ! =31.25 fire/cm?
Lyr +€. 0.02+0.012
in care [, este distanta intre doua fire.

Se consideri ca acelasi numar de fire este dispus intr-un cm’ al unei site si pe directia Oy.
Nﬁre,y = Nﬁre,x
in consecingd, numirul total de fire dintr-un cm’ este suma firelor pe cele doui directii, respectiv:
. 2
Nt fire = N fire,y + N fire,x = 02.5 fire/cm
Masa unui fir cu lungimea de / ¢m poate fi calculata cu relagia:
M gy f1em =€, 1-p=-0.012%:0.008 =3.619-107° kg
in care p este densitatea materialului din care este realizat regeneratorul.
Suprafata de schimb de céldura a unui fir avand lungimea de / cm, este:
S firfiem =7 €, -1=0.0377 em?

Suprafata de schimb de cilduri dintr-un cm’ de siti se poate calcula astfel:
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2
Sﬁre/cmz = Sﬁr(lcm) .N[,ﬁre =2.356 cm
Aria medie a unei site este:

Seiramed =hDocp = 2.91:1.5 = 4.365¢m?
Suprafata totala de schimb de caldura este:

SR =S e/ en? *Ssitamed - Nech = 2:356-4.363-121.25 = 1246.93cm”

Masa firelor ce constituie regeneratorul este, deci :

mp = Spp =9.975-10 kg (9.38)

" raportul  capacititilor termice ale gazului si matricii  regeneratorului
[50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:

myc
=_£78 (9.39)
MRCR
in care:
¢y g - cdldura specifica la volum constant a gazului de lucru;

cp - cdldura specificd la volum constant a materialului din care este constituit regeneratorul.

¥ Coeficientul ~de pierderi regenerative  in  versiunea  « pesimisti»  de
estimare[450,60,62,64,65,68,71,107,184,185]: :

_1+2M+e_B

X
2(1+M)

(9.40)

¥ Coeficientul ~de pierderi regenerative in  versiunea  « optimisti»  de
estimare [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:
B

_ M+e
1+M

X, (9.41)

Coeficientul de pierderi regenerative se calculeaza cu relagia [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:

X=Xy+(1-y)X, (9.42)
in care : y este un factor de ajustare validat pentru 12 motoare Stirling (cele mai performante din
lume) [68,184]:y =0.72.

" Factor ce tine cont de -caracteristicile transferului de caldurd in regenerator
[50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:

C
B= (1+M)ﬂi (9.43)
MgCy o Wy
in care :
C, -cursa pistonului;
w), -viteza pistonului.

Viteza pistonului poate fi calculata cu relagia :
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_ 2nCp
60

W (9.44)

p

unde : n - turatia motorului.

& Coeficientul de transfer de caldura convectiv in
regenerator [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:

0'395{417;11 }Wg.424 ey (Tm )-V(Tm )0.576
h

RT,
- ! (9.45)

(o) 1—— 7 |p0376 py2/3
4(b/d +1)

in care :
Pmax T Pmin _:
Pp=—""""—78$11T,

2 2

_In T

1, .
T = —=- raportul temperaturilor extreme;

Ty
v - viscozitatea cinematicd a gazului, [m?/s];
Pr - numarul lui Prandtl.

Dimensiunile caracteristice rezultate sunt centralizate in Tabelul 9.5.

Tabel 9.5. Centralizarea dimensiunilor caracteristice ale regeneratorului.

Decp[m] | hg[m] | Ly, [m] | e.[m] | Neep | Apeg[m’] | Sgm’] | mpg[ke]
0.015 0.0291 [ 0.0002 | 0.00012 | 121 | 0.00119 | 0.1257 [ 0.009975

Utilizand aceste date, se poate calcula viteza gazului la trecerea sa prin regenerator:
ApWp

Areg

w

. (9.46)

in care :

A,q - aria de curgere a regeneratorului,

A4, - aria pistonului.

Aria de curgere a regeneratorului poate fi calculata cu formula:
2 2
-D:
Areg = Doyt _ Ming (9.47)
4 4
Aria pistonului se calculeaza cu formula:
A, +4
_pl T p2 (9.48)
2
L | Dy
cu: Apl -aria proiectatd a pistonului, Apl = T ;

p
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2 2
)y _ ijja

A 2=A 1—A
p p 4 4

tija =

Cunoscand toate aceste date, se poate calcula [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:

¢~ Randamentul consecinti al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care tine cont

de pierderile datorate regenerarii imperfecte a caldurii introdus de Petrescu in [50]:
- -1

—TH (9.49)

Niir,x =| 1+
(y-1)ne

¢~ Randamentul consecinti al celui de al doilea Principiu al Termodinamicii care tine cont
de diferentele de temperatura introdus de Petrescu in [50]:

1
T

NILir AT = {1 + T_l} (9.50)
h

¢~ Data fiind dipunerea sitelor, diferita fatd de cazurile analizate anterior [68], rezistenta
hidraulici se va modifica, fapt ce va influenta caderea de presiune in regenerator. In consecinta
expresia randamentului consecinga a celui de al doilea Principiu al Termodinamicii, care {ine cont
de pierderile de presiune generate de viteza finitd a pistonului, de laminarea gazului la trecerea
prin  regenerator si de frecarea elementelor mobile ale maginii, devine
[50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:

2 5
W Cw, 2 3(0.94+0.045w, J10
Nirirzapi =1—| | 2 47 )ing+ % +( o) m'ne  (9.51)

WS, L Pmin 4 Pmin

in care [50,60,62,64,65,68,71,107,184,185]:
C =0.0045
wg [, - viteza sunetului la temperatura 7j, a sursei reci.

iar;
1

N =N0cNirir, X1 ir, AT (9.52)

Rezulta randamentul motorului Stirling [50]:
NSE =MNc "NiLir,X “NLir,AT "TIir,y APi (9.53)
Puterea motorului Stirling este datd de relatia [68,50,184]:

. Wp
WSE ZNszgRTh—lIlé‘ (954)

2C,,

in care : N -numadrul cilindrilor. In cazul motorului analizat N, c=4.

197



Catalina DOBRE — Teza de doctorat

z -factor de ajustare, validat pentru 12 din cele mai performante motoare Stirling din lume
in lucrarile[68,184] ca avand valoarea: z =0.8.

9.8.2.Rezultate ob{inute prin aplicarea Metodei Directe in studiul motorului
Stirling tip alpha

Rezultatele obginute prin aplicarea modelului de calcul adaptat §i prezentat anterior, sunt
centralizate in Tabelul 9.6.

Tabelul 9.6. Rezultatele aplicarii algoritmului Metodei Directe

nlrot/min] | Wp [m/s] N x [70) | Mg ar [70] My i,y APi (%] Nsg [70] WSE [W]
75 0.1 40.96404 64.12 99.5 17.96 | 76.82
375 0.5 41.85737 64.12 96.74 17.84 | 381.60
750 ] 41.87903 64.12 91.46 16.87 | 721.93

1125 1.5 41.88059 64.12 84.16 15.52 | 996.47
1500 2 41.88081 64.12 74.83 13.81 | 1181.39
1875 2.5 41.88086 64.12 63.48 11.71 | 1252.78
2250 3 41.88087 64.12 50.11 9.25 | 1186.66
2650 3.5 41.88087 64.12 34.72 6.40 | 959.09
3000 4 41.88087 64.12 17.30 3.19 | 546.11

Analizand rezultatele se poate constata ca asupra randamentului motorului Stirling, pierderile
generate de caderile de presiune reprezinta o cauza importanta a diminuarii performantelor.

Metoda Directa oferd rezultate exceptionale atat in ceea ce priveste evaluarea puterii cat si
a randamentului motorului Stirling.

Chiar daca dispunerea sitelor in regenerator este diferitd fata de cazurile pentru care
Metoda Directd a fost validatd pentru cele 12 motoare Stirling [68,184] fard a fi necesara
modificarea parametrilor de ajustare validagi (y=0.72 si z=0.8), si fard introducerea unora noi,
rezultatele analitice obginute pentru al 13-lea motor Stirling studiat in aceasta teza, sunt validate
in comparatie cu cele experimentale. Acest rezultat este extrem de important pentru conceperea si
proiectarea 1n continuare a noi masini Stirling foarte performante, care pot folosi orice varianta a
pozitionarii sitelor in regenerator (orizontala sau verticald).

Aceastd figurd evidengiaza si justifica alegerea constructorului cu privire la turatia
motorului 7 =1500 [rot/min], adicd w,, =2 [m/s] (conform ec. 9.44). Varianta aleasa reprezinta

un compromis in ceea ce priveste valorile puterii si randamentului mecanic.

Se constata ca s-a dorit obginerea unui randament mecanic mai mare in defavoarea puterii
furnizate. Pentru o turagie mai ridicata, puterea mecanicd tinde sa atingd valoarea maxima, insa
randamentul masinii ar scddea. Dacd se doreste pentru alte aplicatii o putere mai mare, la un
randament ceva mai mic, sau invers o putere mai mica la un randament mai mare, se poate alege
din Fig. 9.20, viteza optima corespunzatoare scopului dorit. Astfel, spre exemplu, ar rezulta din
grafic ca la viteza de 2.5 m/s s-ar obgine puterea maxima, la un randament care nu ar scadea prea
mult. Tindnd cont de faptul ca in prezenta aplicatie, cdldura de la sursa rece a motorului Stiling
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este recuperata si folositd pentru cogenerare, scdderea randamentului motorului Stirling din
instalatie ar fi compensatd de cresterea randamentului cogenerarii, randamentul global fiind
practic constant.

0.2
=== randament

== P*10 (-4
I -4)

A experiment. Putere

=
-
[

[=}
=
=

=]
=
=

B experiment. Randament

=
-
[

N
/|
%

Randament/Putere
/

a 05 1 15 2 25 3 35 4 45
Viteza pistonului w, [m/s]

Fig. 9.20. Evolutia randamentului si puterii in functie de viteza pistonului, w, .

9.8.3.Concluzii asupra studiului.

Analizand rezultatele grafice, se poate propune o altd variantd constructivd a masinii
studiate, care sa atingd valoarea maximd a puterii mecanice furnizate, corespunzitoare unui
randament mai mic.

Aceastd propunere implicd redimensionarea motorului, §i proiectarea optimizatd a
acestuia pentru o turatie mai mare, fapt care ar asigura puterea maxima.

De asemenea se poate propune proiectarea unei noi instalagii de micro-cogenerare care sa
poata furniza o putere electrica de trei ori mai ridicatd (aproximativ 3kW), putere necesard pentru
satisfacerea necesarului de electricitate al unei locuinte.

Pentru marirea puterii furnizate de motorul Stirling, cea mai simpld variantd este marirea
volumului de lucru, fapt care implicd modificarea dimensiunilor pistoanelor si eventual a turagiei.
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9.9. APLICAREA METODELOR DE {\NAALIZA DE ORDIN II (METODA
ADIABATA SI METODA IZOTERMA) IN STUDIUL MOTORULUI STIRLING
TIP ALPHA

9.9.1. Analiza adiabata

Analiza adiabatd [151] consta in divizarea motorului in cinci spatii elementare (Fig. 9.21):

- volum de destindere(e),

- volumul cald al schimbatorului de caldura cald (4),

- volum de stocare/destocare (regenerator) (r),

- volumul rece al schimbatorului de caldura rece (/),

- volum de comprimare (c).

Volumele de comprimare si destindere sunt variabile, depinzand de pozitia pistoanelor, in timp ce
volumele schimbatoarele de caldura sunt constante.

10e
e 2 11 o ¢

Fig. 9.21. Schema motorului Stirling divizat in 5 volume.

Sensul de curgere pozitiv al fluidului este indicat de cresterea numarului de ordine din figura.
Pentru a dezvolta modelul de analiza termodinamica, se utilizeazad dimensiunile masurate pentru
volumele schimbatoarelor de céldura cald V), rece V; si de regenerare V,, valori pe care le-am
centralizat in Tabelul 9.1.

Volumele instantanee V. si V. sunt determinate pornind de la dimensiunile geometrice ale
cilindrilor si de la cinematica utilizata.

V, =@(l—cos(a)t+(p,«) (9.55)
2
Veo
V. =01 - cos(wt +@; — pp) (9.56)
2

in care: V,y- volumul maturat in timpul destinderii si V,.; - volumul maturat in timpul
comprimarii.
Diferitele temperaturi 7;, 7, si 7; sunt considerate constante 1n schimbatoarele de caldura
aferente, despre ale caror volume se considera ca sunt izoterme.

In volumul de stocare/destocare al regeneratorului este definiti o temperatura
caracteristica, ca fiind media logaritmica a temperaturilor volumelor cald, 7, si rece, 7;.
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Ty—Tg
n 14
Iy
Pentru a evalua masa de fluid din fiecare volum, se aplica ecuatia de stare a gazelor perfecte:
e . V. _pPl

T6=

(9.57)

B G
10 8 6 (9.58)
mh:pVh; me:pVe
RT, RD»

Masa totala a gazului de lucru m, reprezinta suma celor 5 mase prezentate mai sus. Pornind de la
acestea, presiunea instantanee, presupusd a fi uniforma in motor, se obgine cu relagia:
_ mR
AN AR/NA
I, T, T, T, I,
Aplicand ecuatia de conservare a energiei in spatiul de comprimare presupus a fi adiabatic, se
poate stabili variagia masei in acest volum.

(9.59)

pdV, + Vcd—p

dm,=—— 1 (9.60)
RT,

Ty fiind temperatura la interfaga schimbator rece-spatiu de comprimare. Pentru a calcula aceastd
temperaturd, trebuie sa se tinad cont de sensul de curgere al gazului, respectiv :

dacd dm.<0, To=Tj¢ ,incazcontar Tg=Tg.
In aceeasi maniera se exprima si dm, in spatiul de destindere:
d,
pdv, +v, P

dm, =—— 1 (9.61)
RTs
Se face urmatoarea ipoteza pentru temperatura la interfaga spagiului de destindere/ schimbator
cald:
dacd dm, >0, 13 =T, 1n caz contrar 73 =Ty4.
In scopul determinirii variatiei masei in volumele constante ale schimbatoarelor de cildura, se
utilizeaza ecuagia de stare a gazelor perfecte, sub forma diferengiala:

dmy=m P V1. &P
b b

dm,=m, L Ve 4P (9.62)
p I, R

dmy, =m, P = Vn. P

Suma variagiilor elementare ale maselor celor 5 volume va fi 0, in ipoteza unei etanseitagi perfecte
(adica masa gazului este constanta in motor) :
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R/ T, T, T 7l

(9.63)
+ £ % + % — 0
Rl Ty
Se deduce, 1n consecintd, expresia diferentialei presiunii:
) {dVC . dVeJ
Tc T
dp = o> 3 (9.64)
Ve Vi Ve T, e
T, Lt Ty T,) T
Combinand ecuatiile (9.60) si (9.61) cu legea gazelor perfecte in forma diferentiald, se obgine:
dTig —{1 Tl‘)}d—p{l@Jﬂ (9.65)
o YTy ) p Ty ) Ve
ary _{IQJd_P{IT_zJ% 9.66)
T I3 ) p I3) Ve

Semnul maselor elementare transferate la interfetele volumelor depinde de sensul de curgere din
motor (pozitiv daca este sensul indicat de ordinea crescatoare a volumelor). Ele sunt calculate la
interfete cu ecuatiile urmatoare:

dm, = dmyg

dmy; =dm; — dmg < dm; = dmy + dm,.

dm, =dms —dm; < dms = dmy + dm, + dm,

dmy, =dms — dms < dmz = dm; +dm, +dm,. +dm,

dm, = —dmjy
Cantitatile de caldura la nivelul celor 3 schimbatoare, cald, rece si de regenerare, sunt determinate
pornind de la ecuagia de conservare a energiei, aplicata fiecaruia dintre cele 3 volume.

50, =%Vz dp — , (Ty dmq ~Ty dmy)

50, :%Vr dp ~c , (Tsdms —T; dmy) (9.67)

5Qh Z%Vh dp —Cp (T3 dWZ3 —T5 dm5)

Pornind de la presiunea instantanee si de la variagiile de volum ale spatiilor de comprimare,
respectiv de destindere, se poate calcula lucrul mecanic elementar al spatiului de comprimare
oW,, respectiv de destindere oW,

oW, =—-pdV,
{SWZ — —pdV, (9.68)
Suma acestor doud expresii reprezintd lucrul mecanic furnizat pentru un ciclu.
OW = oW, + oW, (9.69)

Prin integrare se obtine lucrul mecanic pentru un ciclu.
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9.9.2. Analiza izoterma

Modelul izoterm al lui Schmidt [191] consta 1n diviziunea motorului in 3 spatii elementare : un
volum de comprimare, un volum de destindere, si un volum de regenerare.
lo

H e1
o2

r es — W

P}

L es

lo,

Fig .9.22. Schema motorului divizat in 3 volume.

In acest caz volumul cald si volumul rece pot fi definite cu ajutorul relatiilor:
Vg =V, +Vy + Ve (9.70)
Vi =V, +V+V,,. (9.71)
in care : V.- volumul mort de destindere si V. - volumul mort de comprimare.

Aceste trei spatii sunt considerate izoterme, doud dintre ele avand volume variabile, dependente
de pozigia pistonului si spatiul de regenerare care va fi constant. Acest model se bazeaza pe
aceleasi ecuafii prezentate in paragraful anterior si aplicate volumelor izoterme. Modelul descris
amanuntit poate fi gasit In cadrul capitolului VII (subcapitol 7.5) unde a fost adaptat si aplicat
unui motor Stirling tip beta.

9.9.3. Rezultate si discutii. Studiu parametric

Dimensiunile geometrice calculate anterior au servit la alimentarea algoritmului de calcul
al Metodei Directe si a celor doud metode de analiza 0-D: metoda izoterma [191] si metoda
adiabatd [151]. Ecuatiile celor doud modele 0-D au fost rezolvate cu ajutorul programului de
simulare numerica Simulink/Matlab.Pentru cele trei modele de analizd termodinamica s-au folosit
datele initiale prezentate in Tabelul 9.2.

Pentru dezvoltarea unor studii de sensibilitate si pentru realizarea unei analize extrapolate
a rezultatelor furnizate de cele trei metode termodinamice, s-a variat turagia masinii n, care este
un parametru comun pentru cele 3 modele.

In Fig. 9.23 si Fig. 9.24 se prezinti un studiu parametric in functie de temperatura gazului
aflat In volumul cald. Se remarcd faptul ca modelul adiabat permite o buna estimare puterii
mecanice furnizate de motor. In ceea ce priveste randamentul acestuia, modelul adiabat este mai
apropiat de realitatea experimentala fatad de modelul izoterm. Acest lucru poate fi datorat unei mai
bune reprezentdri a geometriei motorului, prin comparagie cu modelul izoterm.

Volumele de destindere si de comprimare, fiind separate prin schimbatoarele de caldura,
fac ca impartirea motorului in 5 volume elementare, sa pard un rationament judicios.

In schimb, Metoda Directa furnizeazi rezultate ce validateazi modelul analitic, atat pentru
puterea mecanica cat si pentru randament.
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Fig. 9.23. Variagia puterii mecanice, calculata cu cele 3 modele de analiza termodinamica, pentru mai
multe valori ale temperaturii gazului aflat in volumul cald.

b2
LA

— —
&

= 23 — |

T 21 / =—#—model izoterm | |
-—

v =-model adiabat
'_E == metoda directa
- ]? \ |
= A experimental

_E 15

EIRE ""*—E E

5 11

=

= —

=

540 570 600 620 G660 690 720 750 T80 210
Temperatura T, [K]

Fig. 9.24. Variagia randamentului calculat cu cele 3 modele de analiza termodinamica, pentru mai multe
valori ale temperaturii gazului aflat in volumul cald.

In Fig. 9.25 si Fig. 9.26 se prezinti un studiu parametric in functie de turatia motorului.
Variind turatia motorului, valoarea masuratd pe standul experimental se suprapune valorii
obtinute analitic cu ajutorul Metodei Directe, atat pentru putere cat si pentru randament.

Modelul adiabat furnizeaza valori foarte apropiate de realitatea experimentald pentru puterea
mecanicd a motorului Stirling, insa compromite evaluarea pertinentd a randamentului mecanic.
Rezultatul obtinut pentru randament, poate fi afectat de faptul cd modelul adiabat nu gine cont de
pierderile generate de frecarea elementelor mobile cu peretii cilindrilor, de viteza de desfasurare a
proceselor, implicit de viteza pistonului, de laminarea gazului la trecerea prin regenerator si prin
celelalte schimbéatoare de caldura.
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Fig. 9.25. Varitia randamentului motorului Stirling in cele 3 metode de analiza termodinamica studiate cu
turagia motorului.
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Fig. 9.26. Varitia puterii motorului Stirling in cele 3 metode de analizd termodinamica studiate cu turatia
motorului.

Prin faptul cd metoda adiabatd nu poate tine cont de frecarea i laminarea din regenerator
si nici de dimensiunea §i pozijia acestuia, decat prin introducerea unei valori numerice a
randamentului de regenerare (in cazul analizat 1,,, =0.8) se poate constata cd metoda adiabata

nu este autosustenabild pentru optimizari ale ciclurilor, ale masinilor, nepermitand reproiectari la
alte dimensiuni, puteri sau randamente. Se poate propune insa utilizarea in cadrul modelului
adiabat, a ragionamentului dezvoltat in cadrul Metodei Directe pentru calculul analitic al
randamentului de regenerare in functie de dimensiunile regeneratorului, de dispunerea sitelor, de
caracteristicile materialului din care acesta este realizat, de viteza gazului la trecerea prin

regenerator, realizdndu-se astfel o prima unificare a celor doua metode.
Chiar daca dispunerea sitelor in regeneratorul masinii este diferitd de dispunerea sitelor in
regeneratoarele masinilor Stirling pentru care Metoda Directd a fost validata, Metoda Directa
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conduce la rezultate remarcabile, din punct de vedere al capacitdgii de imbunatatire a maginii
respective, prin studii de sensibilitate §i optimizare, si mai mult, permitdnd reproiectarea unei
masini cu putere mai mare, avand o constructie similara, ceea ce nu ofera de fapt nicio alta
metoda existentd in literatura.

9.10. CONFRUNTAREA REZULTATELOR OB{INUTE PRIN APLICAREA CELOR
TREI MODELE DE ANALIZA TERMODINAMICA (METODA DIRECTA,
METODA IZOTERMA SI METODA ADIABATA)

Masuratorile optice intreprinse pe piesele demontate ale micro-cogeneratorului echipat cu
motor Stirling, au condus la definirea geometriei diferitelor volume ale motorului, fapt care a
permis alimentarea celor trei metode de analiza termodinamica: Metoda Directd, metoda izoterma
si metoda adiabata.
Rezultatele obginute sunt prezentate in comparagie cu cele experimentale disponibile 1n literatura
[193] si cu cele prelevate de pe standul experimental.

Tabel 9.4 Comparatia rezultatelor

Metoda | Model Model Experiment

Directda | izoterm | adiabatic 1 2

W [J/ciclu] 47.26 42.64 46.12 46 46
WIW] 1181.4 1065.6 1153 1150 1150
NStirling [70] 13.8 23.21 11.73 13.8 11.2

Analizand rezultatele numerice, se poate constata ca Metoda Directd poate reprezenta cel mai
bine funcgionarea motorului. Metoda Directa are ca avantaj si capacitatea dezvoltdrii studiilor de
sensibilitate necesare optimizarii funcgiondrii motorului.

9.11. CONCLUZIILE STUDIULUI

Geometria complexd a schimbatoarelor de caldurd este determinatd pornind de la
madsuratorile optice. Analiza proceselor de transfer de cédldura si curgere a gazului de lucru, ce au
loc in motorul Stirling, a fost realizata prin aplicarea modelului izoterm (Schmidt) si a modelului
adiabatic (Finkelstein). Aceasta analiza consta in divizarea motorului 1n 3 respectiv 5 volume de
control cédrora le-au fost aplicate ecuatia de stare a gazului perfect si ecuagiile de conservare a
energiei $i masei. Sistemul de ecuatii diferengiale rezultat a fost rezolvat prin iterdri succesive in
mediul Matlab/Simulink. Puterile schimbate si randamentul calculate au fost comparate cu cele
obtinute experimental.

Metoda Directd de studiu si evaluare a ireversibilitdtilor in masinile termice, permite
obtinerea directd a expresiei randamentului in functie de viteza de derulare a proceselor si de algi
parametri geometrici si functionali ai ciclului.

Performantele motorului au fost evaluate considerand atat ireversibilitdtile interne cat si
pe cele externe generate de viteza finitd, de pierderile de presiune din masind, si de

eqe v,

Scopul acestui studiu a fost compararea celor trei metode de analizd termodinamica, in
vederea stabilirii metodei cea mai apropiata de realitatea experimentala.
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CONCLUZII GENERALE, CONTRIBUTII PERSONALE,
PERSPECTIVE

Teza de doctorat prezentatda abordeazd doua directii de cercetare, respectiv ciclul Carnot
ireversibil si ciclul Stirling.

% Modelul termodinamic pentru studiul ciclului Carnot direct cu ireversibilitagi
externe (datorate diferentelor de temperatura la surse), cat si cu ireversibilitdti interne (datorate
vitezei finite), a fost dezvoltat cu scopul evidengierii punctului de pornire al procesului de
unificare a Termodinamicii cu Viteza Finitd (7VF) cu Termodinamica in Timp Finit (77F).

Primul pas al procesului de unificare este caracterizat de modificarea expresia Chambadal-
Novikov-Curzon-Ahlborn, aplicatd in studiul unui ciclu inchis Carnot cu ireversibilitdti externe,
Pornind de la ecuatia fundamentald a TVF - expresia Primului Principiu al Termodinamicii
pentru procesele ce se desfiasoara cu Viteza Finitd, s-a dezvoltat o schemd de calcul analitic
bazatd pe Metoda Directd, cu ajutorul careia s-a evidentiazat efectul pe care il are viteza
pistonului 1n cadrul ireversibilitatilor interne, asupra performantelor masinii (randament si putere,
exprimate analitic In funcgie de viteza), prin introducerea unor «corectii» analitice in aceste
formule.

Obtinerea unor expresii analitice cu ajutorul Metodei Directe a putut fi posibild deoarece
Termodinamica cu Viteza Finita introduce inca de la Inceput in structura sa, pierderile interne, in
timp ce Termodinamica in Timp Finit nici nu si-a propus acest lucru in stadiul inigial (Novikov
[100], Chambadal [101], Curzon-Ahlborn [27])si nici in multe dezvoltari ulterioare. Abia odata
cu contributia lui Ibrahim [31], sunt introduse intr-o manierad intuitiva, insd fard a se baza pe
principiile Termodinamicii, pierderile interne prin factorul de ireversibilitate I, cu scopul folosirii
unor formulari cantitative noi, care sa prinda pierderile generate de ireversibililagile interne, chiar
in structura si metodologia sau algoritmul lor.

Modelul analitic propus pentru studiul ciclului Carnot ireversibil a fost dezvoltat si adaptat
la specificul ciclurilor cvasi-Carnot inversate.

Analiza este bazatd pe modele dezvoltate recent folosind Metoda Directd din cadrul
Termodinamicii cu Viteza Finitd [107]. Metoda Directd consta in analiza unui ciclu ireversibil
pas cu pas, pe fiecare proces, prin utilizarea expresiei matematice corespunzatoare a Principiului [
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al Termodinamicii pentru procese cu viteza finita si integrarea ei (pentru fiecare proces), pe intreg
ciclul. Expresia matematica a Principiului I al Termodinamicii pentru procese cu vitezd finita
include principalele surse de ireversibilitate interna si a fost folosita aici pentru deducerea
ecuatiilor ce leagd marimile aferente fiecarui proces ireversibil care se desfasoara cu viteza finita
in instalatiile cu comprimare mecanica de vapori. Aceste ecuatii au fost utilizate ulterior pentru
calculul complet analitic al performantelor ciclului (COP si Putere) si analiza generarii de
entropie, in functie de viteza pistonului si de alti parametri, precum: temperatura si presiunea in
vaporizator, respectiv, in condensator, raportul de comprimare al presiunilor si debitul masic,
proprietatile vaporilor in procesele adiabate ireversibile ce se desfasoara cu viteza finita.

In cadrul acestui studiu au fost obtinute expresii originale pentru calculul complet
analitic al randamentului izentropic al compresorului masinii frigorifice, formule esentiale
in optimizarea acestor tipuri de masini.

Dezvoltarea unei astfel de scheme de calcul analitic este o realizare extrem de importanta,
deoarece deschide perspectiva optimizarii reale a acestor masini sau a reproiectdrii pentru alti
parametri de putere frigorifica mai mare, sau coeficienti de performantd mai mari, lucru ce nu
putea fi realizat pand in prezent, tocmai din cauza lipsei acestor expresii analitice.

Expresiile analitice obtinute pot fi folosite atdt in metoda entropicd, in cea exergetica, In
cadrul Termodinamicii in Timp Finit, prin utilizarea lor intr-o structura unificatd cu Metoda
Directa din Termodinamica cu Viteza Finita. Aceastd constatare deschide perspectiva unificarii
acestor metode ale Termodinamicii Ireversibile (77F, metoda exergeticad, metoda entropica,
Termodinamica in Dimensiuni Fizice Finite -TDFF, etc.) cu Metoda Directa din Termodinamica
cu Viteza Finita, pastrand avantajele acelor metode si utilizind avantajele majore ale Metodei
Directe, respectiv luarea in considerare a pierderilor interne.

Expresiile analitice obginute au o realda importantd practicd, In ceea ce priveste proiectarea
optimizata si dezvoltarea metodologiilor ce fac posibila aceastd proiectare, dar si dezvoltarea
Termodinamicii cu Vitezd Finitd precum si a Termodinamicii Ireversibile Ingineresti, care
realizeaza o unificare a acestor ramuri.

Doar printr-o analizd combinatd, care ia in calcul ambele tipuri de ireversibilitati, interne si
externe, i printr-o analizd economica si tehnicd, temperatura vaporilor saturati 7, poate fi

optimizata asemenea COP-ului. Acesta directie de cercetare va fi adoptata in studiile urmatoare.
Totodata dezvoltarea unei scheme pentru optimizarea masinilor frigorifice industriale, care in
locul utilizarii ventilului de laminare folosesc un detentor cu piston sau turbodetentor, va fi
obiectul unei analize similare celei deja dezvoltate pentru compresor, pe baza Metodei Directe,
in cercetdrile viitoare.

[

Pornind de la analiza ciclului Carnot, ale carui performante reprezinta limitele
superioare pentru orice magind reald, fie ca este motor sau masina receptoare, cea de a doua parte
a tezei abordeaza o directie de investigatie de actualitate, legata de optimizarea maginilor Stirling
functionand dupa un ciclu cu ireversibilitati interne si externe.
Restrictiile impuse de functionarea reald a masinii provoaca reducerea importantd a
performantelor fatd de cele realizate in cazul considerdrii ciclului ideal. Pentru abordarea
studiului masinii Stirling de o manierd mai realistd si obfinerea unor rezultate mai apropiate de
cele reale de functionare, se impune analiza ciclului pe baza Termodinamicii Ireversibile.

In prezenta teza de doctorat, pentru a studia ciclul Stirling s-a recurs la analize de ordinul I

(Metoda Directa si Metoda Termodinamicii cu Dimensiune Fizica Finitd — TDFF) si la analize de
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ordinul II (Metoda Izotermd a lui Schmidt cu regenerare imperfecta si Metoda Adiabatd a lui
Fimkelstein) din cadrul Termodinamicii Ireversibile.

Metodele de analiza termodinamica studiate, au fost adaptate pentru studiul masinii Stirling
tip f si pentru studiul motorului Stirling tip « . Aceste doua dispozitive experimentale sunt

disponibile in Laboratoire Energétique, Mécanique, Electromagnétisme (LEME) de la Ville
d’Avray, al Universitatii Paris Ouest Nanterre La Défense. Rezultatele experimentale prezentate
in cadrul tezei de doctorat sunt rezultate originale, pe care le-am masurat personal pe instalatiile
analizate.

Aceste date experimentale au fost prelucrate utilizdnd programul Microsoft EXCEL.
Calculele numerice corespunzatoare rezultatelor experimentale, au fost efectuate utilizdnd soft-ul
MATLAB/Simulink prin elaborarea unor programe de calcul complexe, in vederea elaborarii
studiilor parametrice.

Aceste studii au fost dezvoltate, cu scopul de a adapta si aplica modelele de analiza
termodinamicd mai sus mentionate, la specificul masinilor Stirling — motoare si receptoare, si de
a confrunta rezultatele obginute pe cale analitica cu cele experimentale, in vederea determinarii
metodei care furnizeaza cele mai apropiate rezultate de realitatea experimentala.

Rezultatele obginute au permis evidengierea capacitdtilor fiecdrei metode studiate de a
simula funcgionarea reald a masinii Stirling analizate si de a propune variante constructive
imbunatatite.

Pe baza rezultatelor cercetarii Intreprinse in prezenta tezd de doctorat, s-au conturat
analiza termodinamica studiate.

S-a analizat dependenta performantelor motorului Stirling tip B 1n functie de turatia »

(respectiv viteza pistonului), care este variabild comund pentru cele trei metode de analiza
aplicate in acest caz (Metoda Directd, TDFF si Metoda Schmidt cu regenerare imperfecta).

Metoda Directd, dezvoltata in cadrul TVF, prezintd avantajul furnizérii unor expresii
analitice pentru calculul performantelor motorului (Randament si Putere) si permite calculul
analitic al influentei fiecdrei pierderi generate 1n timpul funcgiondrii motorului asupra
performantelor acestuia. Prin introducerea relatiilor analitice pentru calculul pierderilor de
presiune generate de viteza finitd a proceselor, de frecarea mecanica dintre elementele mobile ale
sistemului si peretele cilindrului, de laminarea gazului la trecerea sa prin regenerator, dar si a
relagiei pentru calculul pierderilor datorate transferului de caldurd la diferentd finitd de
temperaturd, s-a realizat o imbunatatire a metodei TDFF, si totodatd s-a facut o prima incercare
de combinare a celor doud metode (Metoda Directa si metoda TDFF).

Pentru studiul masinii frigorifice Stirling tip S s-au adaptate si aplicat trei metode de

analiza termodinamica: Metoda Directa, Metoda Termodinamicii cu Dimensiuni Fizice Finite —
TDFF si Metoda Izoterma cu regenerare imperfectd a caldurii.

Pentru a completa rezultatele Metodei Izoterme (Schmidt) cu regenerare imperfectd s-a
dezvoltat o analiza exergeticd a schimbatoarelor de caldurd, care sa ia in considerare nivelurile de
temperaturd §i estimeazd exergiile distruse, datorate ireversibilitdtilor interne s$i externe
(regenerare imperfecta si caderi de temperatura intre sursele de caldurd si gazul de lucru). Studiul
a fost completat cu o analiza entropica a degradarilor de energie In schimbatoarele de caldura ale
maginii Stirling. Interesul principal al bilanfului exergetic a fost de a permite, pe de o parte,
fiecarui component al sistemului la producerea pierderilor globale, pe de alta parte, §inand cont de
nivelul temperaturii ambiante.
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Rezultatele obginute cu ajutorul celor douad metode de analiza de ordinul I (Metoda Directa
si TDFF) sunt foarte asemanatoare In ceea ce priveste evaluarea pierderilor datorate regenerarii
imperfecte a caldurii, chiar daca modalitatea de evaluare a acestor pierderi difera atit ca ecuatii
(din cauza introducerii unor marimi diferite precum k, respectiv. X ). Cu TDFF se evalueaza
factorul de pierderi in regenerator pornind de la datele experimentale, in timp ce cu Metoda
Directa, X se calculeaza analitic.

In cazul unitatii de micro-cogenerare ce functioneazi cu motor Stirling, dati fiind
configuragia motorului, pe langa adaptarea algoritmului de calcul al Metodei Directe la specificul
motorului Stirling tip o, s-a avansat tema de cercetare catre modele dezvoltate ulterior, pornind
de la modelul Schmidt, respectiv modelul lui Finkelstein. Acest model introduce in analiza lui
Schmidt si o reprezentare a repartigiei instantanee a fluidului de lucru in motor.

Rezultatele analitice obtinute cu ajutorul Metodei Directe au fost confirmate experimental.
Astfel motorul Stirling cu care unitatea de micro-cogenerare este echipata, intra in categoria celor
12 motoare performante pentru care Metoda Directd a fost deja validata [62,68], parametrii de
ajustare fiind aceeasi (y=0.72 si z=0.8). In acest fel s-a validat Metoda Directa pentru un al 13-lea
motor Stirling performant. Mergandin aceasta directie sperdam ca Metoda Directd se va valida
pentru cat mai multe masini Stirling performante, devenind astfel un instrument puternic in
optimizarea $1 reproiectarea masinilor termice de orice tip, in vederea cresterii performantelor
acestora.

Data fiind dispunerea diferita a sitelor in regeneratorul masinii, modelul de calcul a condus
la rezultate remarcabile, din punct de vedere al capacitdtii de imbunatatire a masinii respective,
prin studii de sensibilitate i optimizare, si mai mult, permitand reproiectarea unei masini cu
putere mai mare, avand o constructie similard, ceea ce nu ofera de fapt nicio altd metoda existenta
in literatura.

Prin faptul ca Metoda Adiabatd nu poate {ine cont de frecarea si laminarea din regenerator
si nici de dimensiunea si pozifia acestuia, decdt prin introducerea unei valori impuse a
randamentului de regenerare (in cazul analizat n7,,, =0.8, impus) se poate constata ca Metoda

Adiabata nu este autosustenabild pentru optimizari ale ciclurilor, ale masinilor, nepermitand
reproiectari la alte dimensiuni, puteri sau randamente.

Se poate propune insa utilizarea ragionamentului dezvoltat in cadrul Metodei Directe pentru
calculul analitic al randamentului de regenerare in functie de dimensiunile regeneratorului, de
dispunerea sitelor, de caracteristicile materialului din care acesta este confectionat, de viteza
gazului la trecerea prin regenerator.

Combinarea cu alte metode ar putea aduce un surplus pentru fiecare dintre acestea. Spre

exemplu Tn Metoda Adiabata se poate propune studiul comprimarii i destinderii (presupuse a fi
adiabate) cu ajutorul Termodinamicii cu Vitezad Finitd, si nu cu Termodinamica Clasica
Reversibila.
De asemenea, Metoda Directd ar putea fi dezvoltata prin introducerea unei noi scheme de calcul,
in care comprimarea si destinderea sd fie tratate ca in Metoda Adiabatd, si nu considerate
izoterme si afectate de un parametru de ajustare z (in calculul puterii). Astfel comprimarea si
destinderea pot fi studiate independent de procesele de schimb de cdldurd din schimbatoare,
printr-un proces adiabat ireversibil cu viteza finita, iar apoi cu temperatura calculatd astfel la
iesirea din cilindrii respectivi, se pot analiza succesiv procesele ce au loc in schimbatoarele de
caldura.
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: In acord cu subiectul tezei au fost publicate o carte [107], din care un capitol este
strict dedicat valorificarii rezultatelor originale obtinute in urma analizei ciclului cvasi-Carnot, si
14 articole stiintifice, dupa cum urmeaza: 3 sunt publicate in reviste cotate .S.I, 6 sunt publicate
in baze de date internationale (BDI), 4 fiind publicate in Revista Termotehnica, publicatie care in
anul 2010 a obtinut cotatia B+. Dintre acestea, 5 articole sunt publicate in volumele unor
maniestari stiintifice internationale iar 2 sunt publicate in volumele unor manifestari stiingifice
nationale (Conferinta Academiei de Stiinte Tehnice din Romania)

In curs de publicare mai sunt 2 articole: unul la Buletinul Stiitific al UPB si unul la
Environmental Engineering and Management Journal (EEMJ, revista cotata ISI).
Lista completa cu lucrérile publicate este disponibild in ANEXA A.1.

_
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