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CAPITOLUL I

INTRODUCERE

Termodinamica reprezintd acea parte a fizicii macroscopice care se
ocupa cu studiul relatiilor dintre fenomenele termice si cele netermice
(mecanice, elecromagnetice, etc.), fenomene care intervin in caracterizarea
starilor sistemelor fizico-chimice si a transformarilor lor.

In terminologia curenti, prin termodinamici se intelege stiinta despre
energie in sensul cel mai larg al cuvantului. Din punct de vedere al
domeniului de utilizare, termodinamica se imparte in trei mari capitole:
termodinamica tehnicd (termotehnicd) termodinamica chimica si
termodinamica fizica.

Termotehnica se ocupd cu studiul proceselor ce se desfasoara in
masinile si in instalatiile termice, procese in care transferul de energie intre
corpuri se face sub forma de caldura si lucru mecanic.

1.1. SISTEMUL TERMODINAMIC

Numim sistem termodinamic un sistem fizico-chimic in care se
delimiteaza un spatiu sau o cantitate de materie pentru a studia proprietatile
termice sau conditiile de echilibru energetic. Delimitarea sistemului se face
prin suprafete de control (reale sau imaginare). Ansamblul corpurilor
inconjuratoare ramase in afara sistemului se numeste mediu ambiant.

Exemple: un sistem termodinamic poate fi reprezentat de cilindrul unei
masini termice, cu posibilitatea de a studia proprietatile gazelor din cilindrul
acelei masini cu piston.

Un sistem termodinamic poate fi constituit si din intreaga masina.

Sistemul Tn ansamblul sdu poate schimba energie cu mediul exterior, n
termotehnicd interesand schimbul de energie sub forma de caldura si lucru
mecanic intre sistemul termodinamic studiat si M.E.

Dupa proprietatile granitelor sistemului se disting tipurile de sisteme:

- sistem inchis (izolat si neizolat);
- sistem deschis.

Un sistem se numeste inchis daca nu are schimb de substanta cu M.E.
(deci contine intotdeauna aceeasi cantitate de materie). Un exemplu de
sistem termodinamic inchis il constituie un volum de gaz aflat intr-un
cilindru in care se deplaseaza etans si fara frecare un piston.

Prin sistem izolat se intelege un sistem termodinamic caruia ii este
interzis schimbul de energie cu M.E. (ex: nu este posibild efectuarea de
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lucru mecanic prin deplasarea pistonului, iar peretii cilindrului nu permit
schimbul de cdldura gaz - M.E.).

Un sistem este izolat adiabatic daca intre acesta si ML.E. se realizeaza
numai schimb de energie sub forma de lucru mecanic, dar schimbul de
caldurd nu este permis.

Sistemul din figura este inchis dar neizolat, deoarece, prin deplasarea
pistonului are loc un schimb energetic (lucru mecanic).

ME

Figura 1.1
Sistem inchis. Gaz inchis intr-un cilindru prevazut
cu piston etans si fara frecare

Un sistem se cheama deschis daca acesta schimba cu M.E. si energie si

substanta.
Exemplu de sistem deschis:

A, incazitd
s .
| o A rdcitd
4— A caldd
|
A rece
Figura 1.2

Boiler in care apa calda incalzeste
un curent de apa rece

Un sistem se numeste adiabatic atunci cand schimbul energetic sub
forma de caldura cu alt sistem sau cu M.E., prin suprafata sa delimitatoare
este imposibil.



1.2. STARE. PARAMETRII DE STARE. ECHLIBRU

Starea unui S.T. se poate determina prin masurarea directd a unui
numar (restrans) de marimi fizice caracteristice, numite mdrimi de stare.

Starea in care valoarea marimilor de stare nu variaza in timp se
numeste stare de echilibru.

Totalitatea marimilor fizice masurabile ale unui sistem care precizeaza
starea sistemului la un moment dat reprezintd parametrii de stare (ex:
presiune, temperatura, volum, densitate, etc).

Parametrii macroscopici descriu situatia unui sistem la un moment dat.

Parametrii macroscopici care descriu echilibrul termodinamic se
numesc parametrii termodinamici (P.T.). Acestia pot fi:

- dependenti de cantitatea de substantd si se cheamd exfensivi sau
aditivi (ex: volumul, entalpia, entropia);

- independenti de masd s§i se numesc infensivi (ex: temperatura,
presiunea, etc);

- externi, depind de relatiile sistemului cu M.E.;

- interni, reprezentati de marimi care depind de proprietdtile interne ale
corpurilor sistemului (ex: presiunea, temperatura, densitatea);

1.3. ECUATIA CARACTERISTICA (TERMICA) DE STARE

Intre parametrii termodinamici care caracterizeaza starea unui sistem,
existd o legatura observata experimental de forma:

f(p.v.T,..)=0 (1.1)

Aceastd relatie permite determinarea unuia dintre parametrii de stare
p,v,T, dacd se cunosc valorile celorlalti doi parametrii care caracterizeaza

o anumita stare de echilibru a sistemului.
La sistemele simple, la care variazd un singur parametru extern
(volumul), ecuatia (1.1) devine:

p=p(v,T) (1.2)

iar sub forma de diferentiala:

(2 &) (&), a3



1.4. COEFICIENTI TERMODINAMICI

Sunt derivatele partiale din ecuatia (1.3) si se raporteaza, de obicei, la
starea normald (p, =1,01325x10° Pa; 7,=273,15 K) marcata prin

indicele zero la marimile termofizice utilizate.
- coeficientul de dilatare izobara a volumului:

1 (oV
o= V_o(ﬁjp (1.4)

- coeficientul de variatie izocora a presiunii:

()
b ar ), (1.5)
- coeficientul de compresibilitate izoterma:
__L(a_Vj
=7y, ap ), (1.6)
- coeficientul de compresibilitate adiabatica:
1 (avj
gg=——| —
VoL P Jg (1.7)

- coeficientul de compresibilitate politropica:

¢, =——| — | » n=indicele politropic 1.8
= (13)
- coeficientul de destindere laminara:
() 5
op ), '

Ecuatia caracteristicd de stare pentru sisteme simple (1.3) se scrie sub
forma unei relatii intre coeficientii termodinamici:

a = PyP, (1.10)

Relatia (1.10) reprezintd forma care permite calculul unuia dintre
coeficientii termodinamici atunci cand se cunosc ceilalti.



1.5. PROCESE TERMODINAMICE

Un sistem termodinamic aflat in echilibru poate fi scos din aceasta stare
printr-o actiune din exterior. Astfel, are loc un proces termodinamic care are
drept urmare o transformare a starii sistemului (adicd o succesiune de stari
prin care trece in timp un sistem).

Sa ne imagindm un proces idealizat care se desfagoara infinit de lent
astfel incat starile intermediare sa poata fi riguros stari de echilibru. Astfel
de procese nu se pot realiza practic §i sunt denumite cvasistatice. Dupa
modul in care un sistem se redntoarce la starea initiald se disting:

- procese reversibile, In care sistemul revine la starea initiala trecand
prin aceleasi stari ca si procesul direct;

- procese ireversibile, in care sistemul revine la starea initiald pe alt
traseu, trecand prin alte stari.

In toate cazurile reale, procesele termodinamice sunt ireversibile.

Procesele cvasistatice - reversibile sunt procese idealizate care
indeplinesc atat conditia de cvasistaticitate, cat si pe cea de reversibilitate.

Procesele cvasistatice se pot reprezenta in diagrame, spre deosebire de
cele nonstatice (care cuprind stéri de neechilibru).

Ak Stan de

& ,\O’\\ echilibru

Y

Figura 1.3
Reprezentarea unui proces cvasistatic

Procesul cvasistatic este reprezentat prin curba din planul (a, A) data

de succesiunea continua de stari de echilibru.



CAPITOLUL II

PRIMUL PRINCIPIU AL TERMODINAMICII

2.1. LUCRUL MECANIC SI CALDURA

La interactiunea a doud sisteme pot avea loc transferuri de energie in
diverse moduri:

- modul de transfer de energie prin efect termic se numeste caldura (si
este caracteristic sistemelor care nu-si modificd parametrii externi in timpul
procesului);

- modul de transfer de energie prin efect mecanic se numeste lucru
mecanic (§1 este caracteristic sistemelor la care parametrii externi variaza in
timpul procesului).

Lucrul mecanic si caldura se definesc numai in procese de transfer de
energie, definirea lor pentru stari fiind o imposibilitate.

LUCRUL MECANIC

Este energia schimbatd intre un sistem si M.E. in cursul unei
interactiuni mecanice. Se noteaza cu ,,L.”, iar in mecanica elementara, lucrul
mecanic elementar schimbat de sistem cu M.E., "sL"este:

SL=F-dx 2.1
Unde:
F — forta
x — deplasarea punctului de aplicatie al fortei, pe directia fortei.

Figura 2.1
Sistem termodinamic inchis intr-un cilindru cu piston.



in cazul simplu al unui gaz aflat intr-un cilindru cu piston de sectiune
A, asupra cdruia actioneazd o fortd F paralela cu deplasarea dx  ca in figura,
sistemul primeste lucru mecanic din exterior. in termodinamica tehnici el
este considerat negativ, deoarece 1n tehnica se urmareste obfinerea de lucru
mecanic.

Deci:

6L =—pdV (2.2)
unde p - presiunea exercitatd de gaz asupra pistonului.

OBSERVATIE: lucrul mecanic este o forma de energie. Un sistem nu
poate inmagazina lucrul mecanic, ci numai energie, de aceea spunem cd
lucrul mecanic reprezinta una din formele de transmitere a energiei intre
sisteme.

In termodinamica se stabileste urmatoarea conventie de semne:

- daca sistemul primeste energie pe calea interactiunii mecanice, atunci
lucrul mecanic corespunzitor este negativ (L<0);

- daca sistemul cedeaza energie pe calea interactiunii mecanice, atunci
lucrul mecanic corespunzator este pozitiv (L >0).

L=0

L=0

Lucrul mecanic in transformarile de stare reversibile

Pentru a calcula lucrul mecanic consumat prin variatia volumului
consideram figura urmatoare:

1. Stare termodinamica initiala.
2. Stare termodinamica finala.

-10 -



Figura 2.2
Lucrul mecanic intr-o transformare
de stare reversibila.

In starea intermediara gazul are presiunea p si ocupa volumul V.
Pentru o deplasare infinitezimald dx a pistonului ( p = const., volumul

creste cu dV):
8L =pdV - lucrul mecanic produs de sistem este pozitiv.

Lucrul mecanic fotal efectuat sau consumat intre pozitiile 1 si 2 ale
pistonului va fi:

lezﬁzﬁL:flzpdv ] (2.3)

Variatia presiunii gazului din cilindru se reprezinta in functie de
volumul ocupat in diagrama mecanicd (p—v). Se observd cid lucrul

mecanic efectuat de gaz (L, ) este reprezentat de aria cuprinsd sub curba
1-2.

2
lef; pdV|= Ay 2.4)

iar lucrul mecanic elementar §L a fost hagurat dublu.
Pentru o masa de gaz egala cu unitatea, lucrul mecanic efectuat de gaz:

112:f12pdv [1/ke] 2.5)

-11 -



OBSERVATIE: S-a notat §L si nu dL deoarece lucrul mecanic
depinde de drum. Deci lucrul mecanic nu este o diferentiala totala exacta.

o A A - stare initiald
B - stare finald

Figura 2.3
Lucrul mecanic schimbat intre stérile A si B

Pentru drumuri diferite, lucrul mecanic (aria de sub curburd) ia valori
diferite.

Lucrul mecanic de dislocare (de deplasare)

kg 1k ju
lkg i
kg

o— |1
Bl

Figura 2.4
Interactiunea mecanica g-g in cazul unui sistem deschis

Exemplificim cu cilindrul unei magini cu piston In care intrd gaz la
p = const., printr-o conducta care face legitura cu mediul ambiant.

Pentru introducerea fiecarui kg de gaz in sistem se cheltuieste din
exterior un lucru (de deplasare sau de dislocare) care este cedat fiecarei
trange de gaz de catre masa de gaz aflata in spatele sau:

l,=F-x=p-A-x=p-v [I/kg] (2.6)

-12-



Lucrul mecanic tehnic

Consideram magina termica (M.T.) din figurd care produce un lucru
mecanic §i prin care trece o masd de agent termic “m” intr-un anumit
interval de timp. Aceasta M.T. este un sistem deschis si este delimitata
printr-o suprafata permeabila (schitatd punctat).

Dupa admisia in magind, agentul termic suferd o transformare
termodinamica, ajungand din starea 1 in starea 2.

i B
PIE
Wi — BLT. __>Vg
ty E i E tz

o
I
: 1 Lt
Figura 2.5

Lucrul mecanic tehnic

Lucrul mecanic total pe care 1l dezvoltd agentul termic in masind se
numeste lucru mecanic tehnic (sau lucru mecanic la axa deoarece el poate fi
produs la axa unei masini care poate reprezenta sistemul).

Expresia lucrului mecanic tehnic este:

Ly =L+, +L, (2.7)

unde:
L,, - lucru mecanic de dislocare la intrarea In masind (este pozitiv).

La=p1Vi
L., - lucru mecanic consumat pentru evacuarea agentului In masina (este
negativ).

Lev = _p2 'VZ

L,, - lucru mecanic produs la trecerea de la starea 1 la starea 2
Relatia (2.7) devine:

Ly, =RV, =PV, +L;, =L, —(P,V, ~P V) (2.8)
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2 . . L .
Dar 1, = J pdv - lucrul mecanic produs prin variatia volumului,
1
rezulta:
2 2 2
Ly, = L pdv-J'1 d(Pv)z—j1 Vdp 2.9)
Pentru m,,, = lkg

2
Lip = —L vdp (2.10)

Reprezentarea lucrului mecanic tehnic in diagrama p -y :

Figura 2.6
Lucrul mecanic tehnic reprezentat in diagrama (p —v )

Lucrul mecanic in sistemele adiabatice inchise. Energia interna

Daca se introduce intr-un sistem inchis lucru mecanic, acesta nu
dispare, ci ramane in sistem sub forma de energie acumulata sau se cedeaza
M.A.

Daca sistemul este inchis si adiabatic, energia respectivd se
inmagazineaza in agentul de lucru a carui stare energeticd se schimba.
Aceasta noua forma de energie este numita energie internd.

DEFINITIE: Energia interna este partea din energia totala a unui
sistem fizic care depinde exclusiv de marimile lui de stare interne.

Energia interna este o marime extensiva (ca orice energie), se masoara
in: J;kJ;cal;kcal, se noteazd cu "U’", iar pentru m =lkgsau Imol,
u=U /m (energia internd specificd).

Sistemul fiind si adiabatic, intreg lucrul mecanic schimbat de el cu
M.A. se transforma in:

U -U,=L; (2.11)

Ca orice energie, si energia interna este o marime de stare.
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CALDURA
Intre un S.T. si M.A. se poate realiza un schimb de energie pus in
evidentd prin modificarea temperaturii sistemului. Energia transmisa in
acest mod se numeste caldura si schimbul inceteaza cand temperaturile
M.A. 5i S.T. devin egale.

Cantitatea de céldura se calculeaza cu relatia calorimetrica clasica intr-
un proces termodinamic elementar:

8Q=m-c-dT [J] (2.12)
8Q=m-c-dT [J/kg] (2.13)

Cildura schimbatd de un sistem termodinamic in procesul
termodinamic 1 - 2, cand temperatura sistemului variaza de la T la T5:

Qn:flzﬁqulzm.c-cn ] (2.14)

CONVENTIE: céldura primitd de un corp in cursul unui proces
termodinamic este pozitiva (deoarece duce la cresterea temperaturii

sistemului d7 >0).
Q>0
- caldura cedatd este negativa.

Q<0

OBSERVATIE: Ca §i lucrul mecanic, cdaldura nu este o marime de
stare, marimea ei depinzdnd de felul procesului care duce sistemul de la
starea 1 la starea 2. Caldura este o marime extensiva (ca §i energia internd
§i lucrul mecanic).
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2.2. ENTALPIA

Este o marime de stare indispensabild in calculele termotehnice. Ca si
energia internd, ea caracterizeaza nivelul energetic al unui sistem
termodinamic.

Entalpia H se da in forma:

H=U+pV [J] (2.15)
unde:
U - energia interna.
pV - lucrul mecanic in deplasare.

Pentru unitatea de masa, entalpia masica:

h=u+pV [I/kg] (2.16)

2.3. PRINCIPIUL INTAI AL TERMODINAMICIL. FORMULARI

Acesta exprima teza indestructibilitdtii miscarii, deci si a energiei (ca
masura a miscarii).

Pentru sisteme izolate, principiul intdi al termodinamicii se exprima
astfel:

,, Intr-un sistem izolat, energia se conserva indiferent de transformarile
care au loc in interior.”, deci pentru sistemele izolate este valabila expresia
matematica:

ZEJ = const (2.17)
=

unde E; - energia de forma " j” (mecanicd, termica, etc.)

Aspectul cantitativ al principiului intdi scoate in evidentd faptul ca
energia se conserva, deci ea nu poate fi creatd sau distrusa, cu alte cuvinte:
“nu se poate realiza o magsind termicd cu functionare continud, care sd
produca lucrul mecanic fara a consuma o cantitate echivalentd de caldura”
— o astfel de masind a primit numele de perpetuum mobile de speta I, deci
,,este imposibila constructia unui perpetuum mobile de speta I.”

Latura calitativa a principiului intéi al termodinamicii indicd faptul ca
sunt posibile transformarile energiei dintr-o forma in alta, adica ,,nu se
poate realiza o magind care sa consume energie fara a ceda in exterior o
cantitate echivalentd de altd forma de energie.”
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Principiul intii al termodinamicii pentru sisteme inchise

Consideram un sistem termodinamic inchis care parcurge un proces
inchis (ciclu), sistemul termodinamic dezvoltand in timpul ciclului un
anumit lucru mecanic pe seama consumului unei cantitati echivalente de
caldura (fig.2.7).

Qe

L.

Figura 2.7
Sistem termodinamic inchis
care parcurge un ciclu.

Deci, la sistemele inchise care parcurg un ciclu:
Q. =L, (2.18)

relatie care nu poate fi demonstratdi matematic, dar care este verificatd
experimental.

Pornind de la relatia (2.18) se poate gasi expresia matematici a
principiului intdi al termodinamicii pentru sisteme iInchise care parcurg
procese deschise (fig.2.8).

Figura 2.8
Reprezentarea unui ciclu in diagrama (p —v )

Qla2 + Q2L‘l = LlaZ + L2L‘l _
O+ Qo =Ly + Ly, |

Q==L Ly, sau O, —L,=0,,—L,=ct (2.20)

(2.19)
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OBSERVATIE: diferenta Q,, -L;, nu depinde de proces ci doar de
starea initila 1 §i de starea finla 2, §i reprezinta variatia marimii de stare a
energiei interne.

AU=U,-U;=Q, Ly, [J] (2.21)

Pentru un proces termodinamic elementar

dU =8Q — 8L = 6Q — pdV (2.22)
sau pentru unitatea de masa:
Uy —u =gl [I/kg] (2.23)
du=28q—08l=06q—pdv (2.24)
Diferentiind relatiile de definitie ale entalpiei rezulta:

dH = dU +d(p- V) = dH = dU + pdV + Vdp

= dH=5Q + Vdp (2.25)

i

’ dh =8q+vdp (2.26)
dar

Vdp=—-L,; vdp =-0l, =
inlocuind si integrand

=H,~H=Q;,-Ly [

si

hy—hy=q;, 1y, [I/ke] (2.27)

CONCLUZIA: Intr-un proces deschis care se desfisoard intr-un
sistem inchis se dau urmadtoarele expresii matematice pentru principiul intdi
al termodinamicii:

Q,=U,-U+L, [J]
dn=u—u+l, [J/ke]
8Q=dU+35L [J]

dq=du+0dl [J]
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H;,=Q,-Q -Ly, [J]
hj,=q,-q; -1y, [J/kg]
in cazul unui ciclu: (ﬁdU =0

C

Din expresia principiului intdi, obtinem pentru energie interna:
dU =6Q—0L
Folosind relatiile deja introduse:
8q=cdT §i dl=pdv,
rezulta:
du = cdT —pdv (2.28)
de unde se observa dependenta:

u=u(v,T) (2.29)

exprimata ca o diferentiala totala exacta:

du Odu
du= dT+|—| d
u [GT ) + v, v (2.30)
Pentru un proces desfasurat la v = ct:
du=c,dT = @] dt (2.31)
aT ),
deci :
ou
°v:(5¥)vdT (2.32)

Din experienta lui Joule, care are drept scop evidentierea factorilor de
care depinde energia internd, se constatd ca la gazul perfect clasic energia
internd depinde numai de temperatura:

u=u(T) (2.33)

Deci 1n baza relatiei (2.32) si a expresiei principiului intdi, in cazul
general, principiul Intdi al termodinamicii se scrie:

dq=c,dT + pdv (2.34)
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2.4. ECUATII CALORICE DE STARE

Scriind expresiile matematice ale principiului intai al termodinamicii
s-a obtinut:
du=256q—8l §i dh=dq—8l,

de unde tragem concluzia ca energia interna §i entalpia de numesc marimi

calorice de stare deoarece variatia lor se exprima prin intermediul céldurii.
Revenind la relatia (2.32):

u=u(v,T) analog, pentru a determina dependenta entalpiei de parametrii de

stare s-a obtinut prin diferentiere: dh =&q+vdp deci

dh = cdT +vdp (2.35)
Adica:
h=h(p,T) (2.36)

Functiile: u=1,(T,v) si h=f,(T,p) se numesc ecuafii calorice de stare, iar

prin diferentiere se obtine:

Ju Ou

du=|2| a1+ 2 d

! [aT , +[au]T v (2.37)
oh oh

dh:[—] dT + ] dp
aT), ), (2.38)

Considerand un kg de agent termic care sufera o transformare la volum
constant, respectiv o transformare de presiune constanta, utilizind expresia
matematicd a primului principiu pentru sisteme inchise, obtinem:

(du)vz(ﬁq)vzcvdT;cV:[%] [1/kg K] (2.39)
R .40

p

Revenind in ecuatiile (2.37), (2.38) obtinem expresiile diferentiale ale
ecuatiilor calorice de stare:

du = ¢ dT +[@] i (2.41)
ov)p
oh
dh=c,dT+ [p] dp (2.42)
T
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e Aplicatie :

Cantitatea de gaze de ardere aflata in cilindrul unui motor diesel naval se
destinde ireversibil producdnd un lucru mecanic de 750 kJ. Stiind ca
pierderile de energie termica cdtre exterior sunt de 20 % si ca pe timpul
destinderii gazul primeste din exterior 500 kcal, sa se determine variatia
energiei interne a gazului in kJ.

Rezolvare:

Aplicand relatia 8q=du+8l principiului I avem:
-Qp=U,-U;+L;,
U,-U;=Q;+L;,

U, -U,;=500-4-1850,8-750=924 k]
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CAPITOLUL III

GAZUL PERFECT

Gazul perfect reprezintd o stare ideald (ipoteticd), de care gazele din
naturd se apropie cu atat mai mult cu cat p — 0 si cu cat temperatura este

mai mare, cu alte cuvinte: cu cat gazul este mai rarefiat.

Gazul perfect este o abstractie stiintifica ce are drept scop atat
simplificarea teoriei cat si formulele de calcul.

Gazul perfect este definit prin urmatoarele conditii:

- fortele de interactiune moleculard sunt nule;

- ciocnirile dintre molecule sunt elastice;

- moleculele sunt identice intre ele, asemanatoare unor sfere;

- viteza moleculelor este aceeasi pentru toate moleculele si este egald cu
viteza medie;

- volumul ocupat de molecule este neglijabil;

- distantele dintre molecule sunt foarte mari (ipoteza gazului rarefiat);

- gazul perfect este considerata orice substanta cu parametrii la o “distanta”
foarte mare de punctul critic.

In domeniul presiunilor si temperaturilor uzuale pentru functionarea
masinilor si instalatiilor termice, gazele tehnice se supun, cu mici abateri
legilor gazului perfect, de aceea la studiul proceselor din masinile si
instalatiile cu gaze, agentii termici pot fi considerati gaze perfecte, cu o
aproximatie admisibila.

3.1. LEGILE SIMPLE ALE GAZELOR PERFECTE

a) Legea Boyle — Mariotte

Intr-un proces izoterm (temperaturd constantd) produsul dintre
presiunea si volumul unui gaz raiméne constant.

P-v=ct
Sau pentru transformarea termodinamica de la starea 1 la starea 2:
PV, =P,V, (3.1)
Ecuatia (3.1) se reprezinta in (p-— v) printr-o hiperbold echilaterala

(fig.3.1).

-2



F &

Th*Ts
Ty

T

Figura 3.1
Izoterme ale gazului perfect

b) Legea Gay — Lussac

fntr-o transformare termodinamica desfasurati la presiune constanti,
volumul unei mase "m” de gaz perfect variaza direct proportional cu
temperatura sa absoluta:

v vV, 'V
L —ctsau L_—"2
T ¢ T, (3.2)
Cu ajutorul coeficientului de dilatare izobara :
RN AR
A (33)

se poate calcula volumul gazului la temperatura "¢ atunci cand se cunoaste
volumul v, la temperatura t, = 0°C.

\7(10):\70(14—0&) (34)
La gazele perfecte mai putem scrie i :

=[x 35
T, 273,15 3-5)
¢) Legea lui Charles
Daca o masa "m” de gaz perfect sufera o transformare termodinamica
de la starea 1 la starea 2 in timpul careia volumul masei de gaz perfect

ramane constant, atunci presiunea sa absoluta variaza direct proportional cu
temperatura gazului:
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B =const Sau i = &
T T T,

(3.6)
Cresterea unitatii de presiune pentru fiecare modificare a temperaturii
cu un grad este reprezentatd de coeficientul de compresibilitate izocord 3 :

1 (Jdp 1 1
AL |
P OT )y Ty 273,15% 3.7

Se observi cd la gazul perfect o = £, iar la gazul real o = .

d) Legea lui Avogadro

Un kilomol de gaz (considerat gaz perfect ) contine acelasi numar de
molecule, indiferent de natura gazului. Acest numar de molecule s-a
determinat teoretic si experimental:

N, =6,022-10* molecule /kmol (3.8)

Alt enunt: un kilomol de gaz (considerat gaz perfect) ocupd la starea
normald fizica acelasi volum V, =22,414m’ / kmol indiferent de natura

gazului.
Deci:
22,414=My,=My,=..=M v, (3.9)
22,414:%:&:...:& (3.10)
P P2 Pj

Cu M, masa molard, si din care putem determina volumul masic v; sau

densitatea p pentru un gaz in functie de aceleasi date ale altui gaz.

e) Legea lui Joule
Energia interna a gazului perfect depinde numai de temperatura.

du=c,(T)-dT (3.11)

f) Ecuatia Clapeyron sau ecuatia termica (caracteristicii) de stare a
gazului prefect.
Este un model matematic care da legdtura intre presiune, volum §i
temperaturd la o stare data.
Se considera o cantitate unitard de gaz perfect aflata in starea initiala,
caracterizatd de presiunea p;, temperatura t; si volumul specific v;. Gazul
trece din starea 1 in starea de echilibru 2 cand va ocupa volumul specific v,
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la presiunea p, si temperatura t, Trecerea se face prin doud procese
succesive: unul izoterm si unul izobar.

P4
P — -
T1=13t

I ]
L !

Pg—“"—‘T“] : 2
I | 1
. I
[ .
T L) T -
Vi v Va

Figura 3.2
Proces izoterm urmat de un proces izobar,
reprezentare in ( p- v) .

Py =Py (3.12)

ryY_ YV

T, T, (3.13)
%q}: Py, v (3.14)
T T,

Relatia (3.14) este generald deoarece starile 1 si 2 au fost arbitrare, deci
oricare ar fi starea termodinamica a gazului este satisfacuta relatia:

Pj;—v:const (3_15)

Notand cu "R", constanta caracteristica a gazului R [J /(kg~K)} ,

constanta din relatia (3.15), obtinem:
P-v
— =R
T (3.16)

sau o forma a ecuatiei lui Clapeyron pentru “m” kg de gaz perfect :

P.u=R-T (3.17)
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in relatia (3.17) v= V. rezulta ecuatia lui Calpeyron pentru un kg de
m
gaz perfect:

P-V=m-R-T (3.18)

Amplificand (3.17) cu M [kg/kmol| masa molard, obtinem:

P.-v-M=MRT (3.19)

Unde M.v=V,, volumul molar conform legii lui Avogadro [m3/kmol}

M-R =R - constanta universala a gazelor perfecte, nu depinde de natura
gazelor.

R =8314,4739  [I/(kmol-K)]

Constanta caracteristica a gazului perfect "R” se calculeaza in functie de
numarul de masa moleculara "M":

R
R="—
M (3.20)
3.2. COEFICIENTII CALORICI
Se deduc din ecuatia calorimetrica:
Qp=m-c (T,-T) (3.21)

si se definesc in procesele de transfer de energie prin efect termic.
Capacitatea calorica reprezinta cantitatea de caldura necesara unui corp
pentru a-si ridica temperatura cu un grad Kelvin:

C,= lim [&
AT—0( At

= [%(T)]x [1/K] (3.22)

X

Valoarea lui C, depinde de modul in care se desfasoara procesul de
incélzire, sau de racire, cu alte cuvinte de natura procesului termodinamic
deci: x=p,v,..,
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Astfel se definesc capacitatile calorice ale unui sistem supus unui
proces izocor (V= constant) sau izobar (p= constant):

Cp = [Z(Tz]p (3.23)

in calculele termotehnice care privesc corpurile gazoase, se utilizeaza
frecvent calduri specifice raportate la 1kg, 1kmol, 1’"13\/:

. caldura (specificd) masica:
. 1(0Q C
C J/(kg-K s = —|— =X
o kg K)ic, m[E)T]X = (3.24)
. caldura (specifica) molara:
. 1(0Q C
C J/(kmol-K)|; — | —X=x
we [JA )5 Cnis M[ or ]X - (3.25)
unde M - numarul de masa moleculara
e  caldura (specifica) volumica:
3 . 1[0Q C,
Cy J/(mN-K)] ’:\7[5] :V—Cnx (3.26)

Pentru coeficientii gazelor perfecte definiti mai sus sunt valabile
urmatoarele relatii:
e  Robert —Mayer:

CC —mR (3.27)

e  (Coeficientul adiabatic
c
k=-P_"Mp _p (3.28)

In calcule se folosesc valori aproximative ale lui k
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k= (3.29)

Cmv

e  (Gaze monoatomice : 1,66;

o  Gaze biatomice: 1,4;

e  Gaze cu mai mult de doi atomi in molecula: 1,33.

Comparand aceste valori cu cele determinate pentru gazele din natura
se constatd cd sunt corecte numai valorile obtinute in cazul gazelor
monoatomice.

CONCLUZIE: caldurile specifice ale gazelor monoatomice sunt
practic constante, iar cele ale gazelor cu doi sau mai multi atomi in
molecula variaza cu temperatura.

La temperaturi coborate, moleculele suferd numai miscari de translatie,
odata cu cresterea temperaturii gazului tot mai multe molecule intrand in
miscare de rotatie, valoarea caldurii specifice crescand. Daca temperatura
gazului creste In continuare, atomii din moleculd vor intra progresiv in
miscare de vibratie.

In realitate variatia caldurii specifice cu temperatura este de forma:

c=a+bt+ct?+... (3.30)
in calculele ingineresti, se utilizeaza cu suficientd precizie relatii
simplificate de forma:

c=a-+bt (3.31)

Cildura specifica medie, intre doud temperaturi ty, t,:

p— tZ_
cp,=c¢/2=

1 2
e fl odt (3.32)

Pentru a simplifica calculele se pot folosi relatiile:

C :m Saqu:Ctm
m 2 (3.33)
unde
g =ath (3.34)
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3.3. AMESTECURI DE GAZE PERFECTE

In exploatarea masinilor termice, agentii termici gazosi nu se intalnesc
in stare purd, ci sub forma unor amestecuri de substante care formeaza
sistemul termodinamic.

in termodinamica tehnici se studiaza proprietitile amestecului de gaze
in urmatoarele ipoteze simplificatoare:

- intre componenti nu intervin reactii chimice, astfel incat compozitia
amestecului nu se modifica;

- amestecul de gaze se supune unor legi specifice, cele mai importante
fiind legea lui Dalton si legea lui Amagat;

- amestecul de gaze, ca sistem termodinamic, il presupunem ca fiind
format din gaze perfecte, iar amestecul se comportd ca un gaz perfect
care se va supune, deci, tuturor legilor gazului perfect si va suferi
transformarile gazului perfect.

Legea lui Dalton: intr-un amestec de gaze perfecte, fiecare gaz
component ocupd intreg volumul ocupat de amestec, ca si cum celelalte
gaze n-ar exista, iar presiunea totald a amestecului este egald cu suma
presiunilor partiale ale gazelor componente:

p =ipi (3.35)
i=1

Legea lui Amagat: volumul amestecului de gaze obtinut prin
amestecarea componentilor sai aflati la aceeasi presiune §i temperatura este
egal cu suma volumelor acestor componenti:

V= En:vi (3.36)

e Participatiile masice si volumice ale gazelor componente

Masa totala a unui amestec de gaze este suma maselor gazelor
componente:

m=m; +m,+..+m+..+m, 3.37)
m .
kg="2 42y 40y T (3.38)
m m m m

Pentru un numar de gaze cu “n” componenti se face notatia:

mA . . . . PR sorrerr
g = H‘ - participatie (concentratie) masicad a componentei “i".
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Se obtine astfel:

igi =1 (3.39)

Daca gazele componente se afla la aceeasi presiune si temperatura ca si
amestecul, volumul total al amestecului, conform legii lui Amagat, este:

V=V, +V,+..+V,+..+V, (3.40)
vV, V. V.  Vn

mP=—t4 24 404 =

A Y (3.41)

Raportul %:ggi se numeste participatie (concentratie) masica, iar in

cazul general se poate scrie:

ipi =1 (3.42)
i=1

e Constanta amestecului

Consideram un amestec de gaze perfecte, care prin definitie este un gaz
perfect, putem scrie ecuatia termica de stare a amestecului:

PV, =m,_-R_-T (3.43)

am am am am

in conditiile legii lui Amagat, ecuatia de stare pentru fiecare componenta in
parte:

(3.44)
Pam Vﬂ = manTn
Componentele amestecului se afla la echilibru termic, deci
T=T,=.=T,=T,=T (3.45)

Insumand relatiile (3.24) obtinem:
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P (Vi+V,+..+V,)=(mR, + myR, +..+ mR )T (3.46)
Pam = (mlRl + m2R2 +ot man)'T (347)

Comparand ecuatiile (3.23) si (3.27), rezulta:

mam'Ram = mlRl +m2R2 ++man (348)
R, =R+ 2R, 4. .+ TR (3.49)
am am am
n
Ryn=Y &R (3.50)
i=1

e  caldura specifica a amestecului

Pentru un amestec de gaze care evolueaza intre doua temperaturi,
conform legii conservarii energiei:

Qumn=Q+Q;+..+Q, (3.51)

Qum = My *Com - AT (3.52)

Qi =m;-¢;-AT (3.53)

M, Co - AT = (myc; + myc, +...4mc, AT (3.54)
cam:r;n—lcl+mm—zcz +. Ch (3.55)

Cam :igi "G (3.56)

e  Masa specificid a amestecului

Consideram un amestec de gaze perfecte in conditiile legii lui Amagat
(fig. 3.3).
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A B C
O |+ +
O Oy s+
OOOQ + + +
Figura 3.3

Amestec de trei gaze
perfecte, diferite.

Se considera gazele componente separate prin pereti imaginari.
Py =Pg =Pc =Py,
Ty=Tp=Tc =T

Masa totald a amestecului este:
n

My, = m, (3.57)
i=1

Dar My = Pam 'Vam $1 m; = p; 'Vi (358)

Deci, revenind in relatia (3.39)

pam'Vam :plvl +p2V2 +"'+an11 (359)
pam:mLHzLerern . (3.60)
Vam Vam Vam
n
bam = P59 (3.61)
i=1

e Masa molari aparenti a amestecului

Pentru un amestec de gaze perfecte, in conditiile legii lui Amagat,

rrrrr

(i)Py V; = miR;T (3.62)
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PonVi = iR T (3.62")

Analog, pentru intregul amestec:

Mam
P 'Vamzi'%"r (363)

am

Prin impartirea membru cu membru a ecuatiilor (3.62%) si (3.63)
obtinem:

Vi _ m; Mam
Vam mam Mi (364)
— .. Mam
K‘jl - gl Mi
Stim ca:
> oi=1 (3.65)
i=1
. g;
1= Mam . N (366)
Deci:
My = 0 1
Zﬁ (3.67)
i=1 M;

Sau revenind in ecuatia (3.65) scrisa sub forma:

1
M

Pi = 0 M (3.68)

am

Suma din ecuatia (3.48), stiind ca Zgi =1 conduce la:
i=1
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1
1= Z@iMi (3.69)
deci:
Mam = ZpiMi (370)
it
a . Mam
Intorcandu-ne la ecuatia (3.65): ¥i =& 7~ 1in care folosim ecuatia
(3.68) obtinem:
1

. gi
;Mi (3.71)

@i=gi'T

pr=g Y (3.72)

P - M,

1

&= (3.73)

Z&

= 8i

Din (3.68), (3.70), (3.73) obtinem relatia de conversie:

pi-M; Pi - M;

Mim Z oM, (3.74)
i=1

g =

3.4. TRANSFORMARI SIMPLE ALE GAZELOR PERFECTE
Se considera ca procesele pe care le sufera agentii de lucru in interiorul

masinilor si instalatiilor termice sunt compuse dintr-o succesiune de
transformari termodinamice simple.
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Transformdrile de stare simple sunt procese termodinamice pe
parcursul carora variatia parametrilor de stare se face dupa aceeasi lege, din
starea initiald pana in starea finala.

TRANSFORMAREA IZOCORA

V' = constant

dv =0

P/T = constant
II. Caldura si lucrul mecanic schimbate de sistem cu M.E.
Conform ecuatiei principiului intai:

1. Ecuatiile transformarii:

§q = du+ pdv (3.75)
8q=du=c,dT (3.75%)
Deci intr-o transformare deschisa:

2
qlzzcvjl dT=c¢, (T,-T))=u, -y [J/kg} (3.76)

lezm'cv(Tz_Tl):Uz_Ul m (3.77)
Dacd Q;, >0 (T,>T,) in timpul transformarii izocore, gazul primeste

caldura din exterior.
Lucrul mecanic schimbat este nul:

L, :J;zpdV:O 7] (3.78)

Lucrul mecanic tehnic elementar:

2
6ll:vdp:>l“2:vf dp=v(P,—P) [I/kg] (3.79)
1

IIl. Reprezentare in diagrama (p-V )
Se reprezintd printr-un segment de dreaptd perpendicular pe axa
volumelor:
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K

I
4
V=32

Vv

Figura 3.4
Transformarea la v = constant

Daca transformarea are loc de la 1 la 2 avem de-a face cu o incalzire
izocora, iar de la 2 Ia 1 avem de-a face cu o racire izocora.

IV. Aplicatie: la toate recipientele care pastreaza gaze sub tensiune.
TRANSFORMAREA I1ZOBARA
L. Ecuatiile transformarii:

P = constant
dP=o0 (3.80)
V/T =constant

I1. Caldura i lucrul mecanic schimbat.
Conform principiului intai pentru transformari deschise:

8q =du+pdv (3.81)
2 2
= f1 edT + f1 pdv (3.82)
¢, = const p = const
2 2
(hz:Cvj: dT+po| dv (3.83)
dqn=¢, (L =T)+p(v,—v) (3.84)

Cum Pv=RT (3.64) devine:
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4 =(c, +R)(T, - T,) (3.85)
Folosind relatia lui Robert -Mayer, (3.85) devine:
4 =¢, (T, T (3.86)

Aceeasi ecuatie s-ar fi obtinut direct din ecuatia calorimetrica la
p =const.:

di2 :Cp(T2_T1) [J/kg}

Lucrul mecanic schimbat de sistem cu M.E. in timpul transformarii
izobare :

2 1
1‘2:f1 pdu:pfl dv=p(v,—v,) [I/kg] (3.87)
L,=mR(T,—-T,) [J] (3.88)
Lucrul mecanic tehnic elementar:
1, =0 deoarece dp=0 (3.89)

III. Reprezentare in diagrama (P ,v)
Se reprezintd printr-un segment de dreaptd perpendicular pe axa
presiunilor:

(28]

]

AN

2

Figura 3.5
Transformarea la p = constant.

Daca transformarea are loc de la 1 la 2 avem o destindere izobara, daca
transformarea are loc de la 2 la 1 avem o ricire izobara.
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IV. Utilizare:

Transformarea izobara se intalneste la toate procesele de transfer termic
din schimbatoare de cédldura. La unele masini termice (M.A.I.; T.G) arderea
are loc la p =constant.

TRANSFORMAREA IZOTERMA

1. Ecuatiile transformarii:
T = constant

dT=o0 (3.90)
P-v =constant

II. Caldura si lucrul mecanic.
Conform principiului intai pentru transformari deschise:

6q = du + 8l
6q = ¢,dT + pdv (3.91)
8q = pdv =6l (3.92)

2 2
qlz:f1 6q:f1 pdv (3.93)
Q,=L, (3.94)

in acestd transformare, cildura absorbitd de la mediul exterior este
transformatd integral in lucru mecanic, adicd, conform principiului intai,
variatia energiei interne este zero.

Din punct de vedere energetic, aceastd transformare este cea mai
profitabila.

Lucru mecanic elementar schimbat:

2
1, = [pav (3.95)
1
. . RT ;.
Din ecuatia de stare py = RT,p=—, deci:
2 2
o= [CRTY=RT [T L R0 2 (3.96)
1 1% 1 Vv V1
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Pentru transformare izoterma 1-2 avem:

Pv, =P,u, ,deci Y2 il
v, B
Deci:
) P
l;, =RTIn—==RTIn—
Vi p,

Lucrul mecanic tehnic:

2 P
lm:f vdp=RTIn-2
1 P,

1. Reprezentare in diagrama

Se reprezinta printr-un arc de hiperbola echilatera.

v

¥
¥
'
1
I
1
1
¥
L}
L]
1
1,
1
&
L

§---=

Figura 3.6

Transformarea la T = constant.

(3.97)

(3.98)

(3.99)

Daca transformarea are loc de la 1 la 2 avem o destindere izoterma, iar

de la 2 lal o compresie izoterma.

IV. Utilizare

Este o transformare ipotetica; nu se intilneste in transformarile practice
reale deoarece orice schimbare de lucru mecanic sau de caldurd intr-un
sistem termodinamic se face invariabil cu variatia temperaturii, deci cu
variatia energiei interne. Aceastd transformare este insd importantd si se
studiaza deoarece ea reprezintd o limitd a transformarii caldurii in lucru
mecanic. In plus, sunt portiuni in evolutia masinilor termice cand pe o
perioada foarte scurtd, T= constant. transformarile de schimbare de faza

(vaporizare, condensare) se desfasoard lap si T constante.
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TRANSFORMAREA ADIABATICA

1. Ecuatiile transformarii

04=0 3.100
q = constant (3.100)

Aceste ecuatii nu sunt suficiente, fiind necesar sd gasim o relatie intre
parametrii de stare.
Conform principiului intai:

8q = ¢, dT + pdv (3.101)

Din ecuatia caracteristica de stare p-v =RT, diferentiata, se obtine:

- pd“Rﬂ (3.102)
care conduce la:
c
E"(pdv—kvdp):—pdv (3.103)
dar
R=c¢,—c¢,
deci:
¢, -pdv-+e, vdp=—(c,—c,)-pdv (3.104)
¢, -pdv+c,-vdp=—c,-pdv+c,-pdv/:c, (3.105)
dp_ ¢ dv (3.1006)
p ¢ Vv
Facem notatia:
%y, k— exponent (coeficient) adiabatic (3.107)
CV
si (3.1006) devine:
dp dv
e SO T
b y (3.108)
Inp=—k-Inv+Inct (3.109)
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Inp-v* =Inct (3.110)
p-vt =ct (3.111)

o forma a ecuatiei transformarii adiabatice; celelalte forme se obtin folosind
ecuatia de stare:

Pu:RT;»p:$ (3.112)

din (3.111) rezulta:
vk =%“St (3.113)
VA = const (3.114)

Ecuatia (3.114) reprezinta cea de-a doua forma a ecuatiei transformarii
adiabatice

RT
PV=RT=v="" (3.115)
din (3.111) rezulta:
k Tk
p-%:ct (3.116)
_ t
prhT =S (3.117)
1k
bk T = const (3.118)

ecuatia (3.118) reprezintd cea de-a treia formd a ecuatiei transformarii
adiabatice.

I1. Caldura si lucrul mecanic schimbat
q;, =const deci 6q=0 cdldurd schimbata este zero

Lucrul mecanic schimbat:

2
112:\]; pdv (3.119)
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Atat p cat si v sunt variabili, de aceea se porneste de la punctul initial
(1) in care presupunem ca se cunosc parametrii de stare.

Vom scrie ecuatia transformarii adiabatice de la starea 1 la o stare
arbitrara:

pvf =p-v (3.120)
k
p:pl[ul] (3.121)
v

(3.119) devine:

2 1 -k
112:L/]‘ Pl'V{(%:Pl'V{(LfI Vﬁde:PI'VkL/IZZ

"1-k
Uk 3.122
~B )= e
K 1-k 1-k 1-k
_ bV Vy T N ]
1-k v 1-k || v,

o formad a expresiei lucrului mecanic.
Din p,-v, =RT, si
1k k-1

] -2 )

obtinem o altd forma a lucrului mecanic schimbat:

k-1

RT, |k
l,=—2L1-|2 3.123
. [m] (3.123)

Se poate obtine o forma a ecuatiei lucrului mecanic schimbat doar in
functie de temperaturi, inlocuind raportul presiunilor in functie de

temperaturi:
1k 1k

p* 'lepzT'Tz (3.124)
1-k 1-k 1k -1
[P_z]k VIR I R ;\{P_z]“ A _n (3.125)
P1 T, P2 T, P T, T




Deci (3.101) devine:

R

RT,
Li1— :H(Tl—Tz)

RL T
k-1

l,, =
t12 Tl

Lucrul mecanic tehnic:
2
Ly = fll vdp
din

1

o

P1V1 p-v :>V_V1[pl]
p

Deci (3.127) devine:

Lys = pf vlfp kdpf pzk—m k

1— =
iy K k K
=h [p2] —1|=——py, [1)2] -1

1——[\P1 k—1 b1

(3.126)

(3.127)

(3.128)

(3.129)

Analogie Intre lucrul mecanic de dizlocare si lucrul mecanic tehnic:

Ly, ==kl

1. Reprezentare in diagrame (p - V)

(3.130)

Adiabata se reprezintd printr-un arc de hiperbold cu o pantd mai mare

decat izoterma.

Pl -—-q

Pr___J

Figura 3.7

Reprezentarea transformarii adiabate si izoterme in (p - v)

La aceeasi variatie de presiune Ap=p,—p, variatia de volum este mai

mare la izoterma.
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Si transformarea adiabaticd este importantd din punct de vedere
energetic. Scopul acestei transformari este ca sistemul termodinamic sa-si
pastreze pentru sine o cantitate cat mai mica de energie, iar o parte cat mai
mare din energia pe care o poseda sa se transforme in lucrul mecanic.

OBSERVATIE: Din punct de vedere al mentinerii energiei interne a
sistemului termodinamic la un nivel cdt mai scazut, transformarea

de la 1 la 2 avem o destindere adiabatica, iar de la 2 la 1 o compresie
adiabatica.

IV. Utilizare
Este o transformare ipotetici cu care se aproximeaza procesele de
destindere si comprimare din masinile termice (motoare si turbine).

TRANSFORMAREA POLITROPICA

Acopera toate evolutiile sistemului termodinamic daca coeficientul
politropic ia diferite valori.

Este teoretica numai prin faptul ca este consideratd reversibild, din
celelalte puncte de vedre este o transformare practica.

Este o transformare generala in cursul céreia agentul termic schimba cu
M.E. energie sub forma de caldurd si lucru mecanic, si in care se modifica
parametrii de stare P,V,T.

1. Ecuatiile transformarii:
Particularizand in ecuatia principiului intai, §i anume:

dq =du+ pdv (3.131)
e dv=0, obtinem transformarea izocora;

e du=0, obtinem transformarea izoterma;
e 08q=0, obtinem transformarea adiabata;

e dp =0, obtinem transformarea izobara;

De aici rezulta caracterul general al transformarii mentionat mai sus.
Exprimand caldura calorimetric:

8q=c,-dT (3.132)

¢, — cdldura specifica politropica, ecuatia (3.131) devine:
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¢, dT =c,dT + pdv (3.133)

(¢, —c,)dT =pdv (3.134)

dar dT:%(pdv—o—vdp) si R=c, —c,, (3.111) devine:

Ch —Cy _
— (pdv +vdp) = pdv (3.135)
¢,pdv+c,vdp —c,pdv —c,vdp = ¢ py, —c,pdv (3.136)
(cn —cp)pdv—l-(cn—cv)vdp:O (3.137)
Cy —Cp
-pdv =—vdp (3.138)
Ch —Cy

In ecuatia (3.138) se face notatia "% g, exponent politropic; se
c,—C,

separd variabilele. In urma integrarii rezulta:
nlnv=—Inp-+Inct (3.139)
p-vt=ct (3.140)

relatie analoaga cu prima forma a ecuatiei transformarii adiabatice; deci prin
analogie putem scrie direct celelalte forme ale ecuatiei politrope:

T =ct (3.140")
1-n -
bh T (3.140™)

Scriind ecuatia transformadrii politropice intre doua stéri de echilibru:

PVl =pyv; (3.141)
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[ul]“ D (3.142)

Logaritmand, obtinem:

nin-L=mk2 (3.143)
Vy b1

Obtinem expresia exponentului politropic mediu intre cele doud puncte
ale transformarii:

Inp, —Inp,
n=————

Inv, —Inv, (3.144)

Faptul cd transformarea politropicd este un proces termodinamic
general mai rezultd dacd se particularizeazd valorile lui n in ecuatia
p-v" =const, cand se obtin celelalte patru transformari termodinamice

simple ale gazelor perfecte:

n=o0;p=const;c, —pC, transformare izobara;

n=1ln=1; p-v=constc, —_p ® transformare izoterma;

n=k; p-vX =const; ¢, = 0 transformare adiabatic; (3.145)
n=o00;V=const; c,—» ¢, transformare izocora;

1I. Caldura si lucrul mecanic schimbat
Din ecuatia principiului intai obtinem:

Qi =uy —u +1, (3.146)

Cum u,—u,=c,(T,—T))este avantajos sd obtinem expresia lucrului

mecanic schimbat doar in functie de temperaturi. Pe baza analogiei intre
ecuatiile transformarilor adiabatd si politropa, conform ecuatiei (3.126)
putem scrie:
R
I, = l(Tl—Tz) (3.147)

n—

deci (3.146) devine:

R
12 :cv(T27Tl)77

n—1 n—

(Tz*Tl):(Tszl)[Cv*Ll] (3.148)
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(hz:(Tz— 1) 1 (3.149)
L%
Q= (T, ~T)— (3.150)
n—1
dar Sr k,
CV
n—k
qlzzch(TZ_Tl) [1/kg] (3.151)
Pe de alta parte, din calorimetrie:
2
6q=c,dT, q,— f ¢ dT=c, (T,~T)) (3.152)
1
Comparand ecuatiile (3.128) si (3.129) rezulta:
c, =2 _]1( ¢, [I/kg-K)] cildura specifica politropica (3.153)
n—

Pe baza aceleiasi analogii se obtin si celelalte forme ale expresiei
lucrului mecanic schimbat, de exemplu:

n—I

RT, 0
ly=—! 1[132] [1/kg] (3.154)
n—1 P

1. Reprezentare in diagramd (p - v)

Fa
1
Pyv=ct
P Paut=ct
A Pvf=ct
» v
Figura 3.8

Transformarea politropa.
Sistemul termodinamic cedeaza céldura.
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1V. Utilizare

Forma curbei politropice este reprezentata in fig. 3.8.

Din expresia céldurii ¢, = n _11( ¢, (T,-T,) deducem ca fig.3.8
n_

corespunde cazului in careq;, <0 (adicd 1 <n <k).

Acest caz corespunde situatiei 1n care sistemul termodinamic cedeaza
caldura in exterior. El este caracteristic proceselor de comprimare, dar
numai dupa ce sistemul termodinamic a depasit temperatura organelor
motorului. De asemenea mai este caracteristic si la destinderea in motoarele
cu ardere interna mai exact in prima faza, cand sistemul termodinamic
evacueaza caldura in exterior. Este posibil ca pe ultima faza a destinderii
temperatura sistemului termodinamic sa fie mai micd decat temperatura
organelor motorului, atunci q,, > 0. Pentru aceasta situatie avem urmatoarea

figura:

Pvt=ct
Py =ct

v

Figura 3.9
Transformarea politropa.
Sistemul termodinamic primeste caldura.

Cind q,,>0 (n>k) sistemul termodinamic primeste caldura din

exterior, situatia aceasta corespunde primei faze a procesului de comprimare
in motor cand sistemul termodinamic primeste cdldura de la organele
motorului.

CONCLUZIE: La comprimarea §i destinderea in M.A.I. se considera
procesul politropic cu indice exponential variabil. In calculele termice se
lucreaza cu indicele "n” mediu.
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e Aplicatie:

Unul din motoarele auxiliare ale unei nave de transport marfuri uscate
este un motor cu ardere la volum constant. Stiind ca: volumul camerei de
ardere este 1,570-10" mm®, temperatura la sfarsitul compresiei, 100°C ,
presiunea initiald de 5 at si finald de 35 at, iar k= 1,3, sd se calculeze temperatura
la finele procesului de ardere si aportul de caldurd al combustibilului.
Apreciind puterea calorificd a combustibilului de H, =10000 kcal/ kg , s

se calculeze consumul de combustibil pe ciclu.

Rezolvare:

Aplicéand relatia P/T = ct, vom avea:

5
£y o1 P2 = g3 350.9810°

5.0.98.10° =3311K =3038°C
P 0,98

_4
Qn=U,-U, =L(p2 7p1)=ﬂ-105 -30-0,18=1538,6J=1,54 kI

k—1 0,3
Consumul de combustibil pe ciclu:

Co=R2 - 303510 Ki/ciclu
H, 4,18-10
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CAPITOLUL 1V

PRINCIPIUL DOI AL TERMODINAMICII.
ENTROPIA

4.1. PROCESE CICLICE (CICLURI TEMODINAMICE)

Principiul 1intai al termodinamicii aratd posibilitatea transformarii
energiei dintr-o forma in alta, acest principiu neprecizdnd conditiile de
desfasurare a proceselor termodinamice si nici sensul in care se pot realiza
diversele transformari ale energie.

Principiul doi al termodinamicii vine si precizeazd sensul de
desfasurare al proceselor spontane si stabileste conditiile transformarii
caldurii in lucru mecanic.

Transformarea continud a caldurii in lucru mecanic este posibila prin
realizarea repetata a unui ciclu termodinamic.

DEFINITIE: Se numeste ciclu termodinamic o succesiune de doud sau
mai multe transformari termodinamice in care agentul termic (Sistemul
Termodinamic) revine la starea initiala dar fara a parcurge aceleasi
transformari intermediare.

Rolul ciclurilor termodinamice este acela de a obtine lucrul mecanic in
orice cantitate, prin repetarea ciclului din céldura.

In termodinamica se cunosc doud sensuri de parcurgere ale acestor
cicluri:

e Sensul de parcurgere este sensul acelor de ceasornic, n acest caz
ciclurile se cheama directe.

e Sensul de parcurgere este invers rotatiei acelor de ceasornic, in
acest caz ciclurile se cheama inversate sau frigorifice.

In diagramele termodinamice ciclurile se reprezintd printr-o curba
inchisa.
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4.2. RANDAMENTUL CICLURILOR

Consideram un agent de lucru care efectueaza un ciclu motor intre
punctele limita 1 si 2 conform figurii:

joF ¥ \?U
1

H
*—b ¥

!

5"...-......_-

Figura 4.1
Reprezentarea ciclului motor.

Cand agentul evolueazd in sensul transformdrilor reprezentate prin
arcul de curbd /m2, acesta suferd o destindere, deci agentul termic
efectueaza lucrul mecanic in exterior pe seama caldurii primite de la sursa
calda (q;) conform principiului intai.

In diagrama ( p —v) lucrul mecanic este dat de aria suprafetei /m2 v,v,

(-/Zl 1m2v,n )

L1m2:ﬂ 1m2v,v

Cand agentul evolueaza in sensul 2nl, el va suferi o comprimare, deci
asupra sa s-a efectuat un lucru mecanic din exterior. Conform principiului
intdi al termodinamicii, agentul termic cedeaza caldura sursei reci (¢,). In
diagrama mecanicd (p —v ), lucrul mecanic este dat de aria 2n/v,v,

“ vy, ), deci:
L2n1<0; |L2n1

=A 2nlvyv,
Cum A4,,,,, >A5,,,, » deducem ca lucrul mecanic schimbat pe ciclu

este pozitiv.

Le=Lim>+ Lon=Lim2 - |L2n1

:/anlvlvz_ﬂanvlvz (4.1)
Deci lucrul mecanic schimbat pe ciclu este dat de aria cuprinsd in

interior curbei ce reprezinta ciclul in diagrama (p —v).
Principiul intai pentru transformari inchise.
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gra=gu (42)

Sg&l:%—\‘h‘ (4.3)

dar

deci
le=a—|a| [I/kg] (4.4)

Relatia (4.4) arata cd intr-un ciclu direct lucrul mecanic produs este
echivalent cu diferenta dintre cdldura primita de agentul termic de la sursa
calda si céldura cedata sursei reci. Adicd numai o parte din cdldura preluata
de cdtre agent de la sursa calda, in cursul efectudrii unui ciclu, se transforma
in lucru mecanic.

Numim randament termic al ciclului m,, raportul dintre caldura

transformatd 1n lucru mecanic si caldura primita de la sursele calde:

L_ Q@ *‘(h‘ =17M
q; q1 q;

Ny = 4.5)

CONCLUZIE: Un motor termic nu poate functiona decdt in prezenta a
cel putin doua surse de caldurd, o sursa calda de la care primeste caldura
q; §i o sursd rece cdatre care cedeaza caldura q, Din relatia (4.5) se
observa ca valoarea randamentului termic a unui ciclu este totdeauna
subunitara.

In continuare, vom considera ci agentul termic parcurge acelasi ciclu,
dar 1n sens contrar. Ciclul frigorific se caracterizeaza prin aceea ca prin
consumul de lucru mecanic din exterior, agentul absoarbe de la sursa rece
calduri g, si cedeaza sursei calde caldura g;.

Fk

=0

w0 |

1
1
1
1

i

d

Y S ——

=¥

V2

Figura 4.2
Reprezentarea ciclului frigorific.
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In acest caz lucrul mecanic primit din exterior este mai mare decat cel
efectuat, deci lucrul mecanic schimbat pe ciclu este negativ.

In acest caz avem o pompd de caldurd care permite transportul caldurii
de la sursa rece la sursa calda, acest transport nerealizdndu-se de la sine, el
datorandu-se unui consum de lucru mecanic din exterior.

In aceasti situatie definim eficienta frigorifica & £

%
S /

c

€ (4.6)

OBSERVATIE: Spre deosebire de randamentul termic 7, care este
intotdeauna subunitar, eficienta frigorifica ¢, > 1. Adica magina frigorifica

evacueazd mai multd caldura decdt echivalentul lucrului mecanic consumat
in acest scop.

4.3. PROCESE REVERSIBILE SI IREVERSIBILE

Procesele naturale se desfasoara spontan, intr-un anumit sens. Aceste
procese se pot desfasura si In sens contrar, dar pentru aceasta este nevoie de
un consum de lucru mecanic din exterior mai mare decat lucrul mecanic
furnizat de sistem in decursul procesului direct (spontan). Aceste procese se
numesc ireversibile.

Din contrd, procesul reversibil este acela in care sistemul trece din
starea initiala in starea finald astfel incat la inversarea procesului, schimbul
de céldura si lucru mecanic cu M.E. este acelasi ca si procesul direct. Cu
alte cuvinte, spre deosebire de procesul ireversibil, revenirea sistemului la
starea initiald se produce fara modificari persistente in M.A.

OBSERVATIE: Toate procesele din natura sunt ireversibile.

4.4. CICLUL CARNOT REVERSIBIL DIRECT

Pentru a gisi o magind termicd care sa functioneze cu randament
caldurd. Cum procesele inchise permit obtinerea lucrului mecanic in orice
cantitate prin repetarea procesului, procesul inchis gandit de Carnot este
alcatuit din urmatoarele procese deschise: doud izoterme si doua adiabate
(vezi fig. 4.3).
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Figura 4.3
Ciclul Carnot reversibil direct in diagrama ( p —v ).

Ciclul format din doua izoterme si doud adiabate, parcurs in sensul
acelor de ceasornic se cheama ciclul Carnot reversibil direct.

Masina care lucreaza dupa acest ciclu produce lucru mecanic cu
randament maxim.

Functionarea unei masini termice ideale care realizeaza ciclul Carnot
reversibil direct este prezentata in fig. 4.4.
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Sursa calda Sursa rece
(s.C) (SR)
Figura 4.4

Masina in care s-ar putea realiza ciclul Carnot.

Rezervoarele cu temperaturile Ty, si 7,, le presupunem infinit de mari,
astfel incat transferurile de energie prin efect termic sd nu modifice valoarea
temperaturilor. De fapt, in procesul / - 2 transmisia caldurii se imagineaza a
fi la temperatura constanta a gazului deoarece scaderea temperaturii gazului
datoritd dilatarii este compensatd de aportul de céldurd din exterior g;,.
Indepartand sursa de cilduri si izoland adiabatic cilindrul obtinem dilatarea
adiabatica 2 - 3. In starea 2 sistemul termodinamic nu este in echilibru, el
ramanand cu o neomogenitate termicd deoarece moleculele sistemului
termodinamic aflate in imediata vecinatate a S.C. detin o energie internd
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mai ridicatd decat cele aflate n vecinatatea pistonului. Pentru ca sistemul
termodinamic sd ajungd in echilibru termic, el se va destinde, temperatura
scade deoarece sistemul termodinamic nu primeste nici un fel de energie din
exterior, deci lucrul mecanic se efectueaza doar pe seama scaderii energiei
sale interne. In decursul procesului 3 - 4 sistemul parcurge un proces
izoterm, el fiind pus in legiturd cu S.R. care are temperatura Tgz < 73.
Astfel, sistemul termodinamic va ceda cantitatea de caldurd ¢;, Asupra
gazului se va efectua un lucru mecanic, acesta comprimandu-se, pistonul
ajungand la finele compresiei in punctul 4. Sistemul revine din starea 4 in
starea initiald / printr-un proces adiabatic. De aceasta datd, moleculele din
imediata vecinatate a pistonului au energii interne mai ridicate fata de cele
din imediata vecinatate a S.R., astfel tendinta de echilibrare termica face ca
sistemul termodinamic sd se comprime in continuu inchizandu-se ciclul.

Randamentul maginii termice care lucreazd dupa ciclul Carnot
reversibil direct:

lic: Q12*“134‘ zlfM

4.7
qi2 di2 di2 “7)

Ne =

unde /. — lucrul mecanic dezvoltat pe ciclu; lucrul mecanic util furnizat in
exterior 1n timpul ciclului se masoara prin aria /-2-3-4-1.
Utilizand relatiile demonstrate anterior

v, . v
q; =RTy an—T ’ ‘Q34‘:RTmlni (4.8)

si folosind ecuatiile transformarilor simple din componenta ciclului

k-1 _ k-1 _
Tyvi =Tyvy P3V3 =DP4Vy
k-1 _ k-1 k_ .k
Tyv,  =T,v; P2V = P33 4.9)
vy _ Vs
vy

Obtinem expresia randamentului sub forma:
T,
=1--m
N Ty, (4.10)
Din expresia (4.10) obtinem si prima formulare a principiului doi al
termodinamicii:
"Pentru ca o magind termicad sa functioneze, ea trebuie sa primeascd o
cantitate de caldura de la o sursa cu temperatura ridicata (S.C.) §i sd
cedeze o parte din caldura primita altei surse cu o temperatura mai scazutd

(SR).”

OBSERVATII: Din expresia (4.10) se observa ca maginile termice au
randamentul subunitar. Cdile de crestere ale randamentului ar fi:
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e Ridicarea temperaturii 7j; a S.C. — dar aceastd crestere este limitata
de rezistentele mecanice si termice ale materialelor din care se
construieste masina;

e Scaderea temperaturii 7,, a S.R. — si aceasta scadere este limitata
(T, poate scadea pana la Ty, )

Se poate obtine pentru m, valoarea maxima, adicd m, =1 prin doud

cai:
M. =1 dacd T, — 0K,
M. =1 dacd Ty,; —oco.

Am ardtat insd cd valoarea 7), este limitatd superior, iar conform
teoremei lui Nerst, temperatura de zero absolut nu se atinge pe nici o cale.

In concluzie, nici chiar in cazul ciclului Carnot nu este posibild
transformarea integrala a caldurii in lucru mecanic.

In realitate, maginile termice au randamente mai mici decat

deoarece vitezele de transformare a proceselor sunt finite (in cazul ideal
studiat procesele erau reversibile si cvasistatice, deci vitezele de desfasurare
ale lor infinit mici), ciclurile pe care acestea le realizeaza sunt diferite de
ciclul ideal Carnot, iar materialele si gazul utilizat influenteaza
transformarile energetice.

Limitele intre care se afla valorile randamentelor efective ale masinilor
termice:

n=18+289, - la instalatii de turbine cu abur;
n=20+25 % - la instalatii de turbine cu gaze;
n= 28%35% -laM.AL

NOTA: Randamentul ciclului Carnot nu depinde de natura mediului de
lucru.

4.5. CICLUL CARNOT REVRSIBIL INVERSAT

Consideram o masina care consuma lucru mecanic pentru a transporta
caldurd de la temperaturi scazute la temperaturi ridicate si care lucreaza tot
dupa un ciclu Carnot reversibil, numai cé ciclul va fi parcurs in sens invers
acelor de ceasornic. Un astfel de ciclu se cheama ciclu Carnot inversat si
este prevazut in fig. 4.5.
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Figura 4.5
Ciclul Carnot inversat in diagrama ( p —v )

Masinile care functioneaza dupa un asemenea ciclu se numesc magini
frigorifice daca Ty, = Ty (Ty = Ty.4), Sau pompe de caldura daca T,, = Ty,
S-a definit in aceasta situatie eficienta frigorifica:

34
g =
Y
unde
1%
Q3 =RT, In— 4.11)
Vs
si
v v
le =d33 =y =RT, In—>—RTy; In—2 (4.12)
vy v,

Transformarile / - 4 si 2 - 3 fiind adiabate, se scriu ecuatiile acestor
transformari:
Ty =T si T =T, 05" (4.13)

Impértind membru cu membru, obtinem:
Vo _ VY3

v v (4.14)
Revenind in ecuatia (4.12),
\%
o =(RT, —RTy)ln—* (4.15)
Va
Deci eficienta frigorifica devine:
gp = 7T'“ = L -1
T T, (4.16)



gp > 1 sau g <1

Pentru pompe de caldura definim eficienta pompei de caldura:

=—>1 (4.17)

unde m, - randamentul ciclului Carnot reversibil direct.

OBSERVATIE: In tehnicd se urmdreste ca eficienta sa aibd valori
cdt mai apropiate de cele ale ciclului Carnot reversibil inversat, acesta
servind drept ciclu de comparatie pentru celelalte cicluri frigorifice.

4.6. COMPARATIA RANDAMENTELOR A DOUA CICLURI
CARNOT PENTRU GAZUL PERFECT, UNUL REVESIBIL
CELALALT IREVERSIBIL

Consideram ca ambele cicluri Carnot se realizeaza intre aceleasi surse
de caldura care au temperaturile T si Tsk.

Am gasit pentru randamentul termic al ciclului Carnot reversibil
expresia:

SC

in realitate, aportul de caldurd de la S.C. la fluidul motor se produce in
timpul transformarii / - 2 la o diferenta finitd de temperaturd AT —T,, iar
transmisia cédldurii de la fluidul motor la S.R. se efectueaza in timpul
transformdrii 3 - 4, tot la o diferentd finitd de temperaturd AT, =T, — Ty -

Deci transformarile / - 2 si 3 - 4 sunt ireversibile.
La ciclul Carnot ireversibil diferentele dintre temperaturile surselor de
caldura si temperatura fluidului motor au o valoare finita:

T =Tsc AT,
Ty, =T + AT, (4.19)
OBSERVATIE: Ireversibilitatea transformarilor poate fi redusa la

zero daca diferentele dintre temperaturile fluidului motor si ale surselor
sunt infinit mici, adica:

T, =Ty —dT
T, = Teg +dT (4.20)
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obtinem deci, pentru randamentul termic al ciclului Carnot ireversibil

g — 1 s +AT; 4.21)
¢ Tsc — AT,

Comparand relatiile (4.20) si (4.21) deducem ca:

ey > e (4.22)

Adica: randamentul termic al ciclului Carnot reversibil este totdeauna
mai mare decat randamentul ciclului Carnot ireversibil pentru gazul perfect.

OBSERVATIE: Nu doar ciclurile Carnot sunt reversibile. Conditia ca
un ciclu sa fie reversibil este aceeasi cu cea corespunzatoare ciclului
Carnot: o diferenta infinit mica intre temperatura fluidului motor si cea a
surselor de caldura in timpul schimbului de caldura intre ele.

Situatia se complica dacd acest schimb de céaldurd nu se face dupa o
izoterma, deoarece chiar daca in punctul initial al transformarii temperatura
fluidului motor difera de cea a sursei de cildura cu o cantitate infinit mica,
la sfarsitul ciclului intre ele poate exista o diferentd finitd datoritd variatiei
temperaturii fluidului motor in timpul ciclului. De aceea procesul de schimb
de caldura devine ireversibil.

Pentru a depasi aceastd dificultate, se introduce notiunea de numar
infinit de mare de surse de caldura. Astfel, orice ciclu reversibil oarecare
poate fi reprezentat printr-o suma de cicluri Carnot elementare.(Fig.4.6).

P

Figura 4.6
Ciclu oarecare divizat in cicluri Carnot elementare

Fiecare izoterma, cu exceptia celor extreme, este parcursd de doua ori,
deci lucrul mecanic pe ciclu raimane neschimbat.

Ciclul Carnot reversibil este cel mai economic, din acest punct de
vedere, deoarece el nu necesita decat doua surse de caldura.
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4.7. GENERALITATI REFERITOARE LA PRINCIPIUL DOI AL
TERMODINAMICII

Principiul doi al termodinamicii are un caracter calitativ pentru ca el nu
se refera la cantitatile de energie schimbate, ci la sensul transformarilor care
se produc spontan. Prin aceasta, principiul doi, asa cum am mai aratat,
completeaza caracterul cantitativ al principiului ntai. Din acest motiv,
exprimarea matematica a principiului doi a necesitat introducerea unei noi
marimi de stare: Entropia.

REVERSIBILITATE SI IREVERSIBILITATE

Se poate imagina ca intre oricare doua stari 1 si 2, sistemul parcurge
doua transformari: prima de la starea 1 la starea 2, a doua de la starea 2 la
starea 1. Aceste transformari sunt denumite transformare directa si
transformare inversa.

In cazul transformarii reversibile (la realizarea ei in sens direct si in
sens invers, sistemul termodinamic revine la starea initiald), transformarea
inversa este un gen de imagine prin reflexie a transformarii directe. De
exemplu, daca intr-o transformare directd, sistemului ii este furnizati o
cantitate de cdldura, in transformarea inversd, aceeasi cantitate 1i este luata
sistemului.

Reamintim ca transformarea ireversibild este transformarea care dupa
realizarea ei in sens direct si in sens invers, sistemul termodinamic nu
revine la starea initiala.

Spre deosebire de transformarea reversibila (la care readucerea la starea
initiald a sistemului se face fard ca in M.A. si se producd vreo schimbare
remanentd), transformarea ireversibild este cea la care revenirea la starea
initiala este posibila doar pe baza unei interventii de afara, care se soldeaza
cu cheltuiala de energie.

Procesele statice sau cvasi - statice nu sunt mereu reversibile, existand
unele procese cvasi - statice cu caracter ireversibil. Procesele nestatice sunt
toate ireversibile.

Ireversibile sunt toate procesele in care intervin frecarea sau
deformatiile plastice, pentru ca lucrul mecanic cheltuit pentru invingerea
frecarii (sau pentru producerea deformatiei plastice) nu poate fi recuperat
deoarece acest lucru mecanic are un puternic caracter disipativ, el
transmitandu-se mediului ambiant sub forma de céldura.

Pentru ca un proces sa fie reversibil trebuie ca acesta sa fie alcatuit
dintr-o succesiune de stari de echilibru, iar trecerea de la o stare de echilibru
la cea urmatoare sd nu fie nsotitd de fenomene disipative. Existenta
fenomenelor disipative, oricat ar fi ele de reduse, imprima proceselor un
caracter de ireversibilitate. Procesele reale sunt insotite intotdeauna si de
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fenomene disipative, deci ele au un caracter mai mult sau mai putin
ireversibil.

Studiul proceselor reversibile este fructuos pentru termodinamica desi
aceste procese au un caracter pur teoretic.

4.8. ENUNTURI ALE PRINCIPIULUI DOI AL TERMODINAMICII

Enuntul lui Carnot: O masina termica nu poate functiona decat daca
este pusa in legatura cu doud surse de caldura: una calda (S.C) si una rece
(S.R).

O masind termica ce ar functiona cu un singur izvor de céldura, de
temperaturd constantid, ar fi un perpetuum mobile de speta a doua
(perpetuum mobile termic), deci: principiul al doilea al termodinamicii
enuntd imposibilitatea construirii unui perpetuum mobile de speta a doua.

Oswald completeaza: nu se poate construi 0 masind termica care sa
produca lucru mecanic fara sa consume caldura.

O magsind de acest fel nu ar contrazice legea conservarii energiei
(principiul intai), dar ar trebui sa lucreze, cel putin in parte, sub temperatura
M.A., pana la atingerea punctului zero absolut, ceea ce constituie conform
principiului trei, o imposibilitate. Un perpetuum mobile de speta a doua ar fi
0 masgina care ar transforma integral energia dezordonatd a M.A. intr-o
energie ordonatd, M.A. fiind pentru necesitatile masinii un rezervor infinit
de mare.

Clausius interpreteaza enuntul lui Carnot: caldura nu poate trece de la
sine (proces nefortat) de la o sursd cu temperaturd scazuta la o sursd cu
temperatura ridicatd, acest lucru fiind posibil doar cu un consum de lucru
mecanic.

Enungul Iui Planck: este imposibil de construit o magind care sa
functioneze periodic si care sd nu faca altceva decat sa ridice o greutate si sa
riceasca un rezervor de caldura.

Deoarece toate procesele sunt ireversibile, acest rezervor de caldura
este imposibil de gasit.

Enuntul lui Caratheodory: un sistem adiabatic inchis, plecand de la o
anumita stare si in urma transformarii, el nu poate atinge orice stare arbitrar
aleasa, cu alte cuvinte, el nu poate ajunge la stari ce presupun o energie mai
mica decat cele ale starilor care pot fi atinse prin procese reversibile la orice
volum.

Caratheodory a concretizat prin aceea ca domeniul ( p —v ) este Impartit

de o adiabata reversibila in doud subdomenii (fig.4.7).
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Figura 4.7
Domeniile determinate de adiabata reversibila.

Se observa ca destinderea adiabatica reversibila produce lucru mecanic
maxim, deoarece prin ea se ating in final cele mai mici valori ale energiei
interne.

Deci, din starea 1, in urma unei destinderi adiabatice nu se pot atinge
stari 2" care au energii interne mai mici decat cea corespunzatoare starii prin
care se ajunge prin adiabata reversibild (2). Toate transformarile situate
deasupra transformarii / - 2 sunt transformari ireversibile, care presupun o
energie internd ridicatd (deci toate volumele corespunzatoare vor fi mai
mari).

OBSERAVTIE: ireversibilitatea unei transformari apare §i in cazul
destinderii sau comprimarii unui gaz intr-un cilindru fard frecare, dar cu
vitezd finitd.

Astfel, In timpul comprimarii, pe piston se va exercita presiunea p.>p,
p fiind presiunea care se exercita in timpul comprimarii cvasi - statice. Deci,
lucrul mecanic consumat la comprimarea cu viteza finita, L., este mai mare
decat lucrul mecanic consumat pentru comprimarea cvasi-statica:

L, :Ipch > f pdV =L (4.23)

in timpul destinderii gazului cu viteza finitd, pe piston se va exercita
presiunea p, < p, deci:

Ly<L<L, (4.24)

Din toate aceste formulari deducem cad lucrul mecanic poate fi
transformat integral in energie internd, sau in orice altfel de energie (fiind
energie ordonatd), pe cand energia internd se poate transforma numai partial
in lucru mecanic sau 1n alte forme de energie.

Energia internd se caracterizeazd prin miscarea dezordonatd a
moleculelor, ceea ce face ca energia internd sa nu se poatd transforma direct
in alt fel de energie. In schimb, energia interni se poate transmite de la un
sistem la altul pastrandu-si caracteristica de energie a unei miscari
dezordonate.
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Totusi, dacd sistemul poseda presiuni i temperaturi mai ridicate decat
cele ale M.A., o parte din aceastd energie a miscarii dezordonate se poate
transforma in energia unei miscarii ordonate. Un exemplu ar fi in cazul unui
gaz care curge printr-un ajutaj. Curgerea se face de la presiune ridicata la o
presiune scizutd. In acest caz o parte din energia interna se transforma in
energie de curgere, care la randul ei se transforma integral in alte forme de
energie. Restul de energie ramane mai departe netransformabila in sistemul
considerat.

La transformarea lucrului mecanic in caldura se scrie:

L= 4.25
Q (4.25)
Pentru sensul invers al transformarii se poate scrie numai:
Q>L (4.26)
—>
In cazul unei transformari complet lipsita de pierderi disipative:
L
Ne= 6 4.27)

M, — randamentul termic al transformarii caldurii in lucru mecanic.

NOTA: Daca se ia drept referintd scara vietii de pe Pamdnt, se pot formula
o serie de enunturi ale principiului doi care sunt confirmate de experienta
cotidiand.

In micro si macrocosmos, existd insa si situatii in care aceste formulari
ale principiului doi nu sunt respectate.

Termodinamica fenomenologicd nu se ocupd cu aceste cazuri, ele
intrand in competenta termodinamicii statistice.

4.9. ENTROPIA SI DEFINITIA EI

Notiunea de entropie a fost introdusa in termodinamicd de Clausius.
Astfel, s-a creat posibilitatea de a masura caracterul mai mult sau mai putin
spontan al transformarilor, dar mai ales reversibilitatea sau ireversibilitatea
lor.

Prin intermediul entropiei este posibild scrierea ecuatiei matematice a
principiului doi, adica formularea riguroasa si stiintifica a acestui principiu.

Clausius defineste entropia astfel: dacd pentru un ciclu reversibil
fiecare element de element de caldurda (pozitiv sau negativ) schimbat de
catre un corp cu M.A. este divizat prin T (temperatura absolutd) la care are
loc schimbul si daca se integreaza pe tot parcursul raportul astfel obtinut,
integrala este nula.
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Pe baza acestei definitii, se introduce in termodinamica o marime
calorica de stare, cu caracter extensiv, cu expresia matematica:
0Q
dS=—= 4.28
= (4.28)
Pentru ciclul reversibil:
&
fas= Q_y (4.29)
T
unde f dS — integrala lui Clausius.

Pentru procesul adiabatic reversibil (care nu poate fi decét neciclic),
caldura schimbata este nula:
Q=0=dS=0=-S=const (4.30)
Un astfel de proces se numeste izentropic (la entropie constanta).
Pentru procesul adiabatic ireversibil, dar cvasi-static apare in plus
lucrul mecanic disipativ (de frecare) care dd procesului un caracter
ireversibil:

dS:BLTf>0 (4.31)

unde 8L — elementul de energie transferata disipativ.

Se observa cé in procesul ireversibil, entropia nu poate decét sa creasca.

Orice element de caldura care intrd reversibil in proces determind o
crestere a entropiei sistemului.

Orice element de caldurd evacuata reversibil din proces determind o
scadere a entropiei sistemului.

Daca consideram trecerea unui sistem termodinamic de la starea / la
starea 2, o datd printr-un proces reversibil, o datd printr-un proces
ireversibil, obtinem o variatie diferitd de entropie pentru cele doua procese:
1 — 2 proces reversibil

2
(A8),, =8-S, = f —BQT'” (4.32)
1
1 — 2 proces ireversibil
. 28Q,
(88 )y, =S -5 = [ (4.33)
1
unde
6Qirev - 6c)rev + 6Lf (434)
= 6()ire:v > 6Qrev (435)
=S, >S, (4.36)

OBSERVATIE: pe cale ireversibild, in procese deschise (neciclice), se
ajunge totdeauna la o valoare mai mare a entropiei finale decat pe cale
reversibild.
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Reprezentam in diagrama (U, v) transformarea adiabatica reversibild
(izentropicd) /2. Curba /2 imparte cdmpul diagramei in domeniu imposibil
de atins (sub curbd) si in domeniul de ireversibilitate, care cuprinde
procesele ireversibile (deasupra curbei) (fig.4.8).

U A

domeniul de
ireversibilitate
7 adiabata reversibila

de afins

v
-~

Figura 4.8
Transformarea adiabatica reversibild in diagrama U - v.

4.10. PROPRIETATILE ENTROPIEI ABSOLUTE ,,S”

a) Entropia absoluta este o functie de stare, deci entropia admite
diferentiala totald exacta.

Indiferent de tipul procesului, cdt si de reversibilitatea sau
ireversibilitatea acestuia:

Fas=o (4.37)
b) Entropia absoluta se conserva in cazul proceselor izentrope:
S = const (4.38)
La procese izentrope elementare:
dS=0 (4.39)

c) Entropia absoluta este o functie aditiva.

Demonstratie: fie o un sistem aflat in echilibru la temperatura T, care
primeste caldura elementara dQ la aceastd temperatura:

Descompunénd sistemul o in subsisteme, scriem:

=U
o= 1% (4.40)
Fiecare subsistem o, va prelua o caldura elementard 06Q, , astfel incat:
Q= 6Q, (4.41)

k

deci:
5Q 5Q
ds="S=) k=) ds, (4.42)
k k
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Entropia absolutd a sistemului « este:

Sus, = DSk (4.43)
d) Entropia empirica pentru un proces cvasistatic reversibil poate fi
definitd numai pana la o constanta arbitrara, adica:

_[ R
sff ec (4.44)

Principiul doi al termodinamicii nu permite evaluarea constantei C, in
schimb putem determina variatia entropiei intre doua stari (1 si 2) deoarece
integrala devine definita daca precizdm limitele de interpolare:

2 g
S, -8, = I ?Q (4.45)

4.11. DEFINIREA ENTROPIEI CU AJUTORUL CICLULUI
CARNOT

Carnot a studiat un ciclu reversibil format din doud izoterme si doua
adiabate, pentru care randamentul termic se exprima sub forma:
T

N, = —T—m (4.46)
M
unde 7, — temperatura sursei reci cu care este pusa in legaturda masina in
timpul compresiei izotermice, iar 7), — temperatura sursei calde.
Asa cum s-a ardtat, randamentul termic al oricarui ciclu motor

reversibil sau ireversibil este prin definitie:

L

P P - (4.47)
Qimrodusa QM

unde |Qm| - caldura evacuata, iar Qy caldurd introdusa pe ciclu in scopul

transformarii ei in lucru mecanic.
Pentru ciclul Carnot, cele doud expresii ale lui m, sunt echivalente si

obtinem:
T T
ol Tl s
Qum Tv Qu Ty
Deci, pentru ciclul Carnot:
M = Q_M (4.49)
Tm TM
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Acest raport dintre cdldura schimbatd de sistem si temperatura la care
s-a realizat in mod izotermic a fost denumitd de LORENTZ caldura redusa,
iar in acest caz particular, acest raport reprezinta expresia entropiei.

Consideram acum un ciclu reversibil oarecare, situat intre cele doua
temperaturi extreme Tj, (a S.C) si Tm (a S.R). Acest ciclu se imparte intr-o
serie infinita de cicluri Carnot (fig.4.9).

Py

T

T

Figura 4.9
Ciclul reversibil divizat intr-o infinitate de cicluri Carnot

Se observa ca fiecare izoterma mai putin cele 7,, Ty, = const., este
parcursa de doud ori, odatd pe compresie, odatd pe destindere, iar daca
izoterma este reversibild, efectul de transfer energetic este nul.

Pentru ciclul elementar j facem notatiile:

T — temperatura S.C.,
T, — temperatura S.R.
In acest caz, relatia (4.48) devine:

Qm‘ j
u = % (4.50)
T Tyi
Facand suma algebrica a tuturor acestor calduri reduse:
n Q . n Qm'
Z_MJ _Z_| J| =0 (4.51)
j=1 Ty =1 T
sau
n
Q i Qm'
j=1 Tvi T

ceea ce inseamna ca suma caldurilor reduse, care corespund tuturor
ciclurilor Carnot cuprinse intr-un ciclu reversibil este egala cu zero.
Pentru a ardta ca pe ciclul elementar se schimba caldura, (4.51) se scrie:
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5Q, . ‘
ZT =0 — suma integrala Riemann (4.52)
i

n . n Q .
NOTA: Z% si Z| mJ| reprezintd sume Riemann.
j=1 TMJ' j=1 ij

Pentru un ciclu reversibil suma integrald Riemann se transforma intr-o
integrald ciclica ce corespunde cu definitia entropiei data de Clausius si
Kelvin.

951 S?Q =0 integrala lui Clausius. (4.53)

DEMONSTRATIA ANALITICA A FAPTULUI CA ENTROPIA ESTE
UN PARAMETRU DE STARE (cu alte cuvinte, entropia nu depinde de
drumul pe care se efectueaza transformarea, ci doar de punctul final si
initial al transformarii).

Consideram un ciclu direct care se desfdsoara intre doua puncte 1 si 2
(Fig.4.10).

Py
a

S

Nl

v

Figura 4.10
Ciclul direct in diagrama (p - v).

Stim ca pe ciclu

§m(“m§m fm fm st

la2 2bl
6 5
éfQ th (4.54%)
la2 2bl
8Q _ [Q
@£7'£T (4.55)

relatie care aratd ca nu conteaza pe ce drum se face integrarea.
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CONCLUZIE: Entropia, ca parametru de stare, stabileste gradul de
perfectiune termodinamicd al unei transformari. Cu cdt variatia ei este mai
scazutd, cu atdt transformarea se apropie mai mult de ideal (de
transformarea reversibila).

Gradul de ireversibilitate a unei transformari este masurat de gardul de
crestere a entropiei.

In calculele termodinamice ne intereseazi variatia de entropie AS
decat entropia in valoare absoluta.

4.12. ECUATIA GENERALA A TERMODINAMICII

Am ardtat ca principiul doi al termodinamicii se exprima analitic prin
ecuatia:

gs>
T
unde semnul =" corespunde transformarii reversibile, semnul ">"
corespunde transformarii ireversibile.
Deci:
TdS > 8Q (4.56)
Pentru mg =1kg:
Tds > 6Q (4.57)
Conform principiului intdi pentru mgr = lkg :
6q =du+ 8l (4.58)
Tot conform principiului intai:
8q = du + pdv + 81" (4.59)

unde 1° include toate formele de lucru mecanic elementar, mai putin lucru
mecanic de dilatare.
Inlocuind (4.58) in (4.57):

Tds > du + 6l (4.60)
inlocuind (4.59) in (4.57):
Tds > du + pdv + 81" (4.61)
Sau pentru m , > lkg :
TdS > dU 4 pdV + 0L 4.61")

Ecuatiile (4.60) si (4.61°) reprezintd ecuatiile generale ale
termodinamicii.
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Dacéd singurul lucru mecanic efectuat de catre sistem este lucrul
mecanic de dilatare, ecuatiile (4.61) si (4.61") devin:
Tds > du + pdv

TdS > dU + pdV (4.62)
ecuatii folosite pentru sistemele aflate in stare de echilibru.

4.13. DIAGRAME ENTROPICE. VARIATIA ENTROPIEI iN
TRANSFORMARILE SIMPLE ALE GAZULUI PERFECT

Diagramele entropice sunt diagramele la care una din coordonate este
entropia. Aceste diagrame se utilizeaza in studiul transformarilor de stare si
in calculul proceselor din instalatiile termice.

in diagrama (T — s) curba 12 (fig.4.11) reprezinti o transformare
reversibild de stare exprimata prin variatia S = f{7).

Ta

Figura 4.11
Reprezentarea caldurii In diagrama (7 - s)

Pentru doud stari infinit apropiate, a si b pentru care T = const,
caldura schimbati de agentul termic cu M.E. intre cele doua stari:

[6Q| =|Tds| = aria (4.63)
iar caldura schimbata cu M.E. pe transformarea 12:

2
Q| = j: TdS

CONCLUZIE: Diagrama (T — s) se cheamad si diagrama calorica
deoarece aria de sub curba transformarii reprezinta caldura schimbatda cu
M.E. in decursul transformarii.

2
= j: arla,ppy = arldyp (4.64)
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In continuare sa urmarim reprezentarea graficd a transformarilor
reversibile ale gazelor perfecte in (7, s) pentru mgr=1kg.

a) TRANSFORMAREA IZOTERMA. (Fig.4.12)

destindere
T 1 > 2

ﬁ compresie
G -z/ :

Figura 4.12
Izoterma in diagrama (7 - s)

Din principiul intai obtinem pentru variatia elementara de caldura:

dg=du+8l =4l (4.65)
Combinand cu principiul doi:
Tds =8l (4.66)
Deci variatia de entropie dintre starile 1 si 2:
S8 =LRTI2 s, -5 =RIn‘2  [I/(kg-K)] (4.67)
T 12 12

Daca transformarea are loc de la 1 la 2, procesul este insotit de o
crestere de entropie (As12 > 0) , deci q;, >0, adicd S.T. primeste caldura.
Conform principiului intai, acest lucru este posibil pe seama efectudrii unui
lucru mecanic in exterior, deci are loc o destindere. in procesul 2 — I
entropia scade, deci S.T. cedeaza caldura in exterior. Conform principiului
intdi, pentru a mentine echilibrul, daca variatia energiei interne este zero,
trebuie consumata energie din exterior, deci are loc o comprimare.

b) TRANSFORMAREA ADIABATA:
0q=0=Tds =0=ds = 0= s =const. (4.68)

Deci, in transformarea adiabati reversibila, entropia este constantad
deoarece schimbul de caldura este nul:

S| =S5, [J/(kg-K)} (4.69)
in diagrama (T-s), adiabata se reprezinti printr-o dreapta paralela la axa
temperaturilor (Fig. 4.13).
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T F 3
] ) P 1
l» destindere
Ty f=====--- $2
cojnpresie
81 =82 2
Figura 4.13

Adiabata in diagrama (T - s)

In transformarea 12 , T,<T), deci U,<U, deci 6q=0=du+0&l=
= u, —u; = —lj,. Deci pentru ca S.T. sd ajunga in starea 2, S.T. suferd o

destindere. Transformarea 2 — / este o compresie adiabatica, fiind Insotita
de cresterea temperaturii.

¢) TRANSFORMAREA IZOCORA
Pentru a stabili ecuatia transformarii in coordonate (T - s) se folosesc
combinat ecuatiile principiului intéi si doi:
d0q=du+d8l=c,dT

0q = Tds (4.70)

Deci:
Tds=c, dT=ds=c, dTT (4.71)

Deci:
s, —s; =c¢, InT/} [J/(kg-K)] (4.72)

Adicd izocora se reprezintd in diagrama (7-s) printr-o curba
logaritmica.
L

Figura 4.14
Izocora in digrama (7 - s).
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Transformarea / — 2 este o incalzire izocora, iar transformarea 2 — I
este o racire izocora. Ariajpa reprezintd caldura schimbata pe transformare.
Panta tangentei la curba intr-un punct oarecare M:

dT T
tgo, =|— =—>0 (4.73)
dS v=ct cv
d) TRANSFORMAREA IZOBARA. Se procedeazi analog:
6q="Tds =c¢,dT (4.74)
dT
=ds= Cp ? (475)
=s,—s, =c,InT/} [I/(kg-K)] (4.76)
si transformarea izobara se reprezinta in (T —s) printr-o curba logaritmica.

TIL

Figura 4.15
Izobara in diagrama (7 - s)

Transformarea / — 2 este o incalzire izobara, iar transformarea 2 — [
este o racire izobara.
Panta tangentei la curba:

tgoy, =

d—T =—>0 4.77
| (4.77)

Deoarece ¢, > ¢, rezultd ca panta izobarelor este mai micd decat panta
izocorelor, adica in (7 — s) curbele izobare sunt mai putin inclinate decat
curbele izocore.

€) TRANSFORMAREA POLITROPICA
Se procedeazi la fel si se obtine tot o variatie logaritmica a entropiei:
8q=Tds=c,dT (4.78)

s,—s,=c,InT/} [1/(kg-K)] (4.79)
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n—k
Cumc =c, ,
n—1

s, —s, = %cv In" [J/(kg-K)] (4.80)

in fig. 4.16 a este reprezentatd curba politropica pentru / < n < k, iar in
fig. 4.16 b se reprezinta curba politropica pentru n > [ sin > k.

TJI T F'y

a)cazul I <n <k b) cazul n <1, n >k
Figura 4.16
Politropa in diagrama (7 - s)

Panta tangentei la curba:

dT) T n-1 T
] — (4.81)
CV

tga, =|—
o, =4

., ¢, n—k

4.14. VARIATIA ENTROPIEI LA AMESTECURI DE GAZ

Consideram doua gaze diferite pe care le presupunem perfecte. Pentru a
determina variatia entropiei lor la amestecare, se utilizeazd metoda Gibbs,
bazata pe dispozitivul din figura 4.17 si numit ecuatia lui van t'Hoff.

PV, TV NP, v, T
1 47Nl L

— N o
1/ "\ n
a/ \b

Figura 4.17
Cutia experimentala.
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Cutia are doud compartimente in care se gasesc cei doi componenti
gazosi aflati la parametrii indicati. In interior gliseazi cele doud membrane
semipermeabile a si b, membrana “a” permeabild la gazul din
compartimentul I, membrana "b” permeabila la gazul din compartimentul II.
Membrana "b” se deplaseaza spre dreapta, iar membrana "a” spre stanga,
cele doud gaze ocupand volumul V' = V; + V,, amestecarea presupunandu-
se a se realiza la 7= const.

Conform principiului intéi, lucrul mecanic elementar de destindere, la
deplasarea membranei “b":

]I =R, .T]nul—’_—v2 (4.82)
Ul
La deplasarea membranei ,,a” spre stanga, cand gazul II difuzeaza
izoterm 1n tot spatiu, lucrul elementar de destindere:

2

I, =R, T2 (4.83)

Deci lucrul mecanic elementar la amestecarea izotermica:
v, +v v, +Vv

low =T|R;In : ? +R,In : : (4.84)
Vl UZ
Variatia entropiei in procesul de amestecare a doud gaze perfecte:
A
As,, =29 R T2 g T (4.85)
T v, v,
Generalizare pentru "n” pistoane permeabile:
- 1
=> R;ln— (4.86)
= T
unde
V.
_ J
P\fj - U_

am

Dacé in ambele compartimente ale cutiei se afla acelagi component,
metoda Gibbs nu mai este aplicabild, ajungandu-se la paradoxul lui Gibbs.
Daca se inlatura cele doud membrane, intre doua cantitati ale aceluiasi gaz
nu are loc nici un proces termodinamic, nevariand nici un parametru.

4.15. FUNCTIUNI SI POTENTIALE TERMODINAMICE

Prin functiune termodinamica de stare a unui sistem se intelege o
functiune definita pentru stari de echilibru termodinamic sau pentru stari
asociate unor transformari reversibile si din care se pot obtine, prin
derivari partiale, ecuatiile termice sau calorice de stare.
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Dupa marimea aleasa ca valoare a functiunii si dupa grupul complet de
variabile independente ales pentru a caracteriza univoc starea sistemului, se
pot obtine diferite functiuni termodinamice, cum ar fi: energia internd,
entalpia, entropia, energia libera, entalpia libera, etc.

Importanta functiunilor termodinamice consta in faptul ca din ele se pot
deriva toate proprietitile termodinamice macroscopice ale sistemului atunci
cand acesta se afla in stéri de echilibru termodinamic.

Functiunile termodinamice care ating valori minime in starile de
echilibru termodinamic in conditii de izolare fatd de exterior se numesc
potentiale termodinamice.

Se cunosc patru potentiale termodinamice: energia interna sau potential
adiabatic — izocor (8q = o;dv = 0); entalpia sau potential adiabatic-izobar

(6q =0;dp = 0) ; energia liberd, functia lui Helmholtz sau potential izoterm
izocor (dT =o;dv=0) si entalpia liberd, functia lui Gibbs sau potential

izoterm-izobar (dT = 0;dp =0).

ENERGIA LIBERA (FUNCTIA LUI HELMHOLTZ)

DEFINITIE: Este aceea parte din energia internd a unui corp, care
prin procedee termice corespunzdatoare s-ar putea transforma integral in
alte forme de energie.

Cupland expresia matematica a principiului intdi cu definitia entropiei:

Tds =du + pdv (4.87)
Diferentiand produsul 7 - s, obtinem:
d(T-s)=Tds+sdT, de unde Tds=d(T-s)—sdT (4.88)
Revenind 1n (4.87):
d(T-s)—sdT = du+pdv (4.89)
de unde:
d(u—T-s)=—sdT —pdv (4.90)
Notam diferenta:
f=u—T-s [J/kg] (4.91)

unde "f" — energie liberd masica sau functia lui Helmholtz.
"f” este 0 marime de stare aditiva, deci:

F=m-f [J]
Din ecuatia :
df = —sdT —pdv (4.92)

rezultd ¢ £ =f(v,T); diferentiand:
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of of
df =|—| dT+|—| d
[6T]v [av]T Y (4.93)

identificand cu relatia (4.92), obtinem:
=[5 e {5
ot} p v ). (4.94)

Din relatia (4.91), pentru energia interna masica obtinem:

L of
u=f+T-s (495) iardin (4.94): u=f-T|—
(4.95) (4.94) [ 8T]V (4.95)
De asemenea, pentru entalpia masica obtinem:
of of
h=u+pv=Ff-T|—| —v|—
’ [aT]V [au ] (420
Cu ajutorul formulei (4.91), calculand diferenta:
f,—f =u,—u —T(s,—s,) (4.97)

obtinem termenul T( s, — s;) care reprezintd energia legatd, adica acea
parte a energiei care nu poate fi transformatd in lucru mecanic printr-un
proces izoterm.

Energia liberd este masura reactiilor chimice izoterm-izobare si are
valori minime in stérile de echilibru, conditiile de echilibru fiind:

AF > 0;dF = 0;d’F>0.
ENTALPIA LIBERA (FUNCTIA LUI GIBBS)
DEFINITIE: este o rezerva de energie integral transformabild in
lucru mecanic.
Folosind combinat o forma a principiului intai cu principiul doi al
termodinamicii, obtinem:
Tds = dh—vdp (4.98)
Folosind si relatia (4.88), rezulta:

d(T-s)—sdT = dh —vdp (4.99)
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d(h—T-s)=vdp —sdT (4.100)

Se face notatia: g=h—T-s [J/kg}, unde "g" este entalpia libera
masica (functia lui Gibbs) sau potential izoterm-izobar (dT = 0; dp = 0)
deoarece din relatia (4.100) se observa ca g=f(p,T). Diferentiind se
obtine:

og Jg
dg=|=22| dp+|==2| dT
g [3P]T er[aT]P (4.101)

Comprimand cu (4.101), rezulta:

og Jg
s=—|—=| ;v=|=—=
[8TL [8p ]T (4.102)
Din relatia g=h—T-s, se obtine pentru entalpia specifica:
og
h=g-T|—=
g [ T ]P (4.103)

Aceasta ecuatie, impreuna cu ecuatia (4.95) poarta numele de ecuatiile
Gibbs-Helmholtz.
Energia interna masica rezulta:

9g 9g
u=h—pv=g-T|—=| —P|=
o 100

Entalpia libera este masura proceselor izoterm-izobare avand valoarea
minima la starea de echilibru, conditiile de echilibru fiind:

AG > 0;dG = 0,d°G > 0.

4.16. LUCRUL MECANIC TEHNIC MAXIM

Principiul al doilea al termodinamicii afirma ca lucrul mecanic tehnic
maxim se obtine numai prin procese reversibile. Ireversibilitatea face ca
lucrul mecanic sd se micgoreze datoritd cotei-parte pierdutd pentru
compensarea cresterii de entropie.

Lucrul mecanic maximum-maximorum se obtine cand procesul
reversibil aduce agentul de lucru in echilibru termodinamic cu mediul
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ambiant, deoarece ajuns in aceastd stare, acesta nu mai este capabil sa
produca alt lucru mecanic in plus chiar si in alt proces.

Prin echilibru termodinamic se intelege starea in care doud sisteme au
ajuns sd aiba nu numai aceeasi temperatura (ca in cazul echilibrului termic),
ci §i aceeasi presiune.

Tll
Py =ct

Ty
Py=ct

/ dasie
: J

Thaa

8

Figura 4.18
Adiabata reversibila succedatd de o izoterma in diagrama (7 - s).

Agentul de lucru parcurge o adiabata si o izotermd, pornind din starea
initiald 1 si ajungand la starea finald "a”. Astfel, atinge starea de echilibru
total cu mediul ambiant.

Lucrul mecanic tehnic total:

ltTot = 1t12 + 1123 (4105)

Considerand un sistem adiabatic inchis, intr-o transformare adiabatica-
izentropicad / — 2:

1
1, =h —h, +E(C‘2 —c§)+ gz, -z,) (4.106)

Deci, In urma acestei transformari s-a ajuns la temperatura T, = T =
Twm.a, adica s-a atins echilibru termic cu M.A. Pentru a se realiza echilibru
termodinamic cu M.A. este necesard parcurgerea transformarii izotermice
2 — a, cand se realizeaza lucrul mecanic:

l; =h, —h, +%(C§ 7C§>+g(22 7Za)7Ta (Sa 732) (4.107)

Pentru atingerea echilibrului termodinamic cu M.A. este necesar ca
¢,=0. Lucrul mecanic total /7, reprezintd capacitatea maxima specifica a
sistemului de a produce (consuma) lucru mecanic tehnic (lucru mecanic
maximum-maximorum).

1
llm:hl_ha+5clz+g(zl_za)_T (sa_sl) (4'108)

a

Din aceasta relatie rezulta ca energiile cinetice si potentiale (energiile
mecanice) se transforma integral In lucru mecanic tehnic, iar din diferenta
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de entalpie (h; — h,) se poate transforma in lucru mecanic tehnic numai
partea care ramane dupa ce se scade din ea termenul 7,(s,- 5;).

Marimea /,7,,; nu este o marime de stare. Precizand insa starea M.A. prin
anumite valori ale marimilor sale de stare, /7, devine o cvasi-marime de
stare.

Marimea e=(h,—h,)-T,(s, —s,) se numeste exergie, iar produsul
T, (s, —s,) se numeste anergie. Deci (h; — h,) este suma dintre exergie si
anergie.

Prin definitie, anergia reprezinta energia legata minima care se cedeaza
mediului ambiant dupd ce sistemul a ajuns in echilibru termodinamic cu
M.A.; exergia este lucrul mecanic tehnic maxim doar pentru sistemele care
lucreaza fara variatii de energie cinetica si potentiala.

e Aplicatie

Pentru pornirea motorului principal la o nava de pescuit sunt utilizate 2
butelii cu capacitatea de 12 m® fiecare. Una din butelii este plind, aerul
gasindu-se la p=45 bar si la temperatura 35°C. Butelia plind este pusa in

comunicatie cu cea de-a doua care este goald. Aerul ocupand si cea de-a
doua butelie, se stabileste o noua stare de echilibru.

Considerand temperatura constanta, sa se determine variatia de entropie
stiind cd transformarea se face politropic cu ¢, =716J/(kgK),

¢, =10047/(kg-K),n=1,3.

Rezolvare:
a) Transformarea izoterma T =303K .

Vo _pViy Vo 45107012
v, T,V 3
b) Transformarea politropa.

AS=S,-S, =mRIn In2 =124,76k] /K

S, S, =mc, 2 4 m, lnp—z:pl—Vl(1004-1n2+716~1r118,45)

A\ Py T
n 1,3
\/ AN
=p |t | =45 | =1845
%) pl[sz (2]
45-10° 12
SZ—SI=L[10001n2+7161n18,45]:4,96~108J/K
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CAPITOLUL V

PRINCIPIUL AL TREILEA AL TERMODINAMICII

Din principiul al doilea al termodinamicii, pentru procese reversibile,
entropia unui sistem este:

S:Ié‘TQ+const. 5.

Neavand insa posibilitatea de a preciza valoarea acestei constante, Nernst
constatd experimental ca odata cu scaderea temperaturii, variatiile entropiei
devin tot mai mici, aceasta tinzand catre o valoare constanta finitd cand
T—0.

Pornind de la aceste observatii, Planck a elaborat un nou principiu,
principiul trei al termodinamicii, intelegind prin aceasta urmatoarele trei
afirmatii:

AFIRMATIA I: Entropia oricarui S.T. tinde cdtre o valoare constanta
finita cand temperatura T =0 .

Se naste intrebarea: “Starea de echilibru corespunzétoare izotermei
T =0 are sens, sau nu, pentru orice S.T.?”

Boltzmann raspunde interpretand statistic entropia:

S=K,InW (5.2)
Unde:
K, - constanta lui Boltzmann din teoria cineticd;

W - ponderea statistica a starii.

Starea de entropiec minima ( In# =0 ) este o stare de ordine totala,
adica S.T. trebuie sa se géseascd in stare de cristal ideal (singura stare in
care ordinea este perfectd). Dar starea de cristal ideal are sens doar pentru
corpurile perfect pure, orice impurificare constituind o abatere de la ordinea
perfecta. Aceste consideratii introduc o a doua afirmatie:

AFIRMATIA II: Entropia cristalelor ideale este nula la temperatura
T=0.
limS=0 (5.3)

-0
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CONSECINTA I: Energia libera, respectiv entalpia liberd se identifica
cu energia internd, respectiv cu entalpia, la limita 7 =0.

lrlirélerlirg(U—T-S):lTlir%U (5.4)

1T1_1}3G:1T1LI%(H—T~S):1T1_1}10H (5.5)

CONSECINTA 2: Indiferent de proces, cand 7 — 0, capacitatea
calorica tinde catre zero.

Capacitatea calorica fiind in functie de temperatura, asa cum s-a aratat,
poate fi dezvoltata in serie Intreaga:

C(Ty=a,+a,-T+a, T +..+a,-T"+.. (5.6)

Deci entropia elementara dS se scrie sub forma:

cdr
dS =—— (5.7)
T
sau
s = CdTT =a, dTT+ a,dT +a,TdT +...+a,T"" -dT +... (5.8)
deci
T AT T T T -
S=a0£7+a1£dr+a2!mr+...+an£T dT +... (5.9)
Deoarece |im § = 0, obtinem ¢d g, =0, deci relatia (5.6) devine:
-0
C(T)=Zan'T" (5.10)
1
deci, indiferent de proces:
lTiII%C(T):O (5.11)

AFIRMATIA III: Ca urmare a principiului III al termodinamicii,
temperatura () K este in principal inaccesibila experimental.

Faptul ca temperatura zero absolut este inaccesibila se demonstreaza
considerand un ciclu Carnot care functioneaza intre temperaturile
T, si T,=0K (figura5.1).
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Conform egalitatii lui Clausius:

$ds = As,, +As,, +As,, +As,, =0 (5.12)
A
a b
Tl ______
| | ) s
0 d c
Figura 5.1.
9,
AS,, = Tb (5.13)

1

Ceea ce Inseamna ca un astfel de ciclu, in care substanta de lucru este
racitd la izoterma 7 =0 nu poate fi construit, adicd se verifica
inaccesibilitatea temperaturii 0 X .
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CAPITOLUL VI

GAZELE REALE. VAPORI

6.1. PROPRIETATILE GAZELOR REALE

Abaterile gazelor reale de la legile gazelor perfecte devin importante in
domeniul presiunilor mari §i temperaturilor scdzute, de asemeni, abateri
substantiale se manifesta in vecinitatea starilor de condensare. In aceste
situatii interactiunea moleculard numai poate fi neglijatd, iar volumul
propriu al moleculelor trebuie sé apara in ecuatia caracteristica de stare.

Cercetarile privitoare la comportarea gazelor reale s-au indreptat in
doua directii:

- determinarea unei ecuatii caracteristice de stare, care sa reflecte

comportarea gazului real;

- studiul experimental in scopul determindrii valorilor marimilor
termofizice ale gazelor reale la diferite stari, rezultatele obtinute
experimental fiind transpuse 1n tabele si diagrame.

Experientele lui Andrews (1869) au evidentiat diferentele de

comportare ale gazelor reale in raport cu gazele perfecte.

Andrews studiazd compresia izotermad a unui gaz (Fig. 6.1), starea
initiala fiind starea "A” din diagrama. La o anumita valoare a presiunii (7, )

gazul incepe sd se lichefieze, lichefierea desfasurandu-se de-a lungul
palierului "BC” cand presiunea §i temperatura se mentin constante, iar
volumul specific scade foarte mult.

in punctul C gazul este complet lichefiat. Continuand comprimarea
izotermica, in diagrama (t — v) se obtine curba C - D cu panta foarte mare,
deoarece lichidele sunt mult mai putin compresibile decat gazele.

Repetand experimentul pentru diferite valori ale temperaturii se
observa cd pe masurd ce T creste, palierul BC se micsoreaza pentru cé la o
anumitd valoare a temperaturii (7, ), caracteristica fiecarui fluid, punctele B

si C se confunda in punctul critic K .

In punctul critic lichefierea sau vaporizarea se desfasoara fara variatie
de volum, punctul critic K fiind punct de inflexiune pentru izoterma
T, = const.

Izotermele 7 >7  sunt curbe continue foarte asemanatoare cu

hiperbolele echilatere, adica cu izotermele gazelor perfecte.

Unind punctele de tipul C se obtine curba MK, si unind punctele de
tipul B se obtine curba NK. Curba MKN se numeste curba limita de
vaporizare — condensare. Astfel, in diagrama (p — v) se deosebesc trei faze:
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a) Zona fazei gazoase I,

b) Zona fazei lichide II;

¢) Zona de vapori + lichid III (zona in care se desfasoara
transformarea de faza).

P4

T>T

>V
Ve Vi

Figura 6.1
Izotermele lui Andrews

Studiind experimental comprimarea gazelor reale, se obtine
coeficientul Z (factor de comprimare), care evidentiazd abaterea gazelor
reale de la ecuatia termica de stare a gazelor perfecte.

pv

Pentru gazul perfect Z =1.
Factorul Z este diferit de unitate pentru toate gazele reale.

Z4

T>Tg ,Ts

Figura 6.2
Diagrama z = f ( P) pentru vaporii de apa

Din figura 6.2 se observa ca pentru 7 < 7, (temperatura lui Boyle),

existd un punct in care gazele reale se comporta similar cu gazele perfecte
(punctul Boyle).
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V4 . | AZ

Pentru 7 — 7 | oz =0 sau lim|—|=0

op), r=o| Ap

Pentru T > T, variatia izotermei este foarte abrupta.

Pentru a pune in evidentd abaterea gazului real de la legea Boyle —
Mariotte (Fig. 6.3) se studiaza variatia p.v= f(p) la t= const.
diagrama prezentatd fiind trasata pentru CO, .

pv

700 S0P T
w2 L
400 \\X) LSl /)
| A
T

p
0 200 400 600 BOOD 1000

Figura 6.3
Izotermele gazului real co,

Abaterea comportarii gazului real fatd de comportarea gazului perfect
este redatd prin abaterea izotermelor reale fatd de liniile orizontale care
reprezinta izotermele gazului perfect.

Se observad in diagrami ca izotermele ¢ < 500°C ale CO, admit un

punct de minim, punct care se cheama punct Boyle, iar curba care se obtine
prin unirea acestor puncte se numeste curba Boyle. Izoterma de 500°C are
punctul de minim pe axa ordonatelor si poartd numele de temperatura lui
Boyle. In aceste puncte de minim comportarea gazului real este similara cu
cea a gazului perfect, in afara acestor puncte sesizdndu-se abateri majore.

6.2. ECUATII TERMICE DE STARE ALE GAZELOR REALE

Ecuatia de stare a gazelor perfecte py=RT nu corespunde

comportarii gazelor reale si nu redd fenomenul modificarii de faza. De
aceea, pentru gazele reale s-au elaborat forme diferite ale ecuatiilor de stare,
care au expresii matematice cu un grad diferit de complexitate. Aceste
formule s-au stabilit pe cale teoreticd (pe baza unor ipoteze simplificatoare),
sau pe baza interpretarii datelor obtinute din experiente.
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Ecuatia Mayer — Bogoliubov este una dintre cele mai complete ecuatii
de stare deoarece ea tine seama de fortele de interactiune moleculara (6.2).
Ecuatia Vucalovici (6.3) are coeficienti 3, verificati experimental

pentru aburi supraincélziti, dar forma acestora este valabila pentru orice gaz
real. M.P. Vucalovici a determinat aceasta ecuatie pornind de la premiza ca
moleculele se grupeaza in complexe moleculare alcatuite din minim doua
molecule.
i a1
py=RT[1-) — L — (62)
7 i+l v (kT)

pv= RT[I — i ﬁivi] (6.3)

6.3. ECUATIA VAN DER WAALS

J. van der Waals stabileste in 1873 o ecuatie de stare pentru gazele
reale pe baza teoriei cinetico-moleculare. El porneste de la ecuatia termica
de stare a gazului perfect:

p-v=RT (6.4)

Pentru a o aplica §i gazelor reale, van der Waals face urmatoarele
consideratii:

I. Dacd moleculele substantelor s-ar misca haotic, presiunea rezultata
din ciocnirea lor cu peretii recipientului in care se afld, se numeste presiune
cinetica (p,, )

Datoritd coeziunii dintre molecule, miscarea acestora nu este franata,
iar presiunea exercitata de molecule asupra peretilor recipientului este:

pm:pcin_pc (65)

unde  p - presiunea masuratd cu ajutorul manometrului,
p, - presiune de coeziune.

Van der Waals considera cd in ecuatia termica de stare trebuie sa
intervind presiunea cinetica. El scrie presiunea de coeziune ca fiind invers
proportionald cu patratul volumului specific v (volumul s-a micsorat
datorita cresterii numarului de molecule pe unitatea de volum, si datorita
maririi intensitatii fortelor intermoleculare):
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a
Pe="7 (6.6)
A%
a - constanta lui van der Waals.

II. Van der Waals presupune cd fluidul poate fi comprimat pand la
atingerea volumului propriu 5 al moleculelor (5 = covolum). De aceea, in
ecuatia sa, introduce numai volumul (v — ).

Moleculele au fost considerate de van der Waals ca fiind sfere cu
volum bine definit, care nu se pot intrepatrunde. Covolumul 5 este
aproximativ egal cu volumul lichidului la presiune si temperaturd normala
(cand presupunem ca moleculele se ating, fard sd mai existe spatii libere
pentru comprimare).

Considerand ca temperatura absolutd are aceeasi semnificatie pentru
gazul perfect, cat si pentru gazul real, ecuatia (6.4) devine cu ajutorul
relatiilor prezentate:

a
[p+—2](v—b=RT) 6.7)
A%
care se mai scrie sub forma unei ecuatii de gradul trei in v :

v3—[ﬂ+b]v2+i—£20 (6.8)

p p p

in care " R " reprezintd constanta gazului perfect, iar ¢ si b sunt constantele
lui van der Waals, care depind de natura gazului real.
Radacinile acestei ecuatii sunt reale cand 7 < T, , ele se confunda

intr-o singura valoare in punctul critic si devin imaginare pentru 7> T .
Reprezentarea ecuatiei (6.7) in diagrama ( p — v ) este prezentatd in figura
(6.4).

p4

}T>TCI

Figura 6.4
Izotermele lui Andrews in diagrama (p —v)
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Observdm cd pentru 7 < T, s-a obtinut curba ABCDEFG care este

diferita de izoterma Andrews in domeniul bifazic. Aceastd curba prezinta un
maxim (pct. E) si un minim (pct. C).

Pentru o anumitd valoare a presiunii se obtin trei solutii reale
reprezentate de punctele B, D, F.

Izotermele van der Waals corespund din punct de vedere calitativ
comportarii gazului real numai pe portiunile AB (zona de lichid) si FG
(zona de gaz). In domeniul bifazic apare abaterea rezultati prin curba
BCDEF, care nu corespunde fenomenului ideal de vaporizare (care se
desfasoard izoterm — izobar §i care se reprezintd prin segmentul BF).
Explicatia constd in faptul cd ecuatia van der Waals este valabild numai
pentru stiri omogene ale fluidului, domeniul de sub curba limitd
corespunzand stdrilor de echilibru a doud faze (stari eterogene).

Curba izotermicd a gazului van der Waals in domeniul bifazic este
astfel incat ariile BCD si DEF sunt egale.

Pentru punctul critic se obtin solutiile:

8a a
v =3b, T = R
g o~ opr’ P T 7

Parametrii punctului critic K (p_,v

(6.9)

T, ) sunt tabelati pentru diferite

gaze, avand posibilitatea calculului coeficientilor ¢,b, R ai ecuatiei van der
Waals pentru aceste gaze.
8p.,. V.,
‘2)’ R:_pz‘r er
3 T

cr

v‘)‘
b= ; ; a=3p,-v (6.10)
Inlocuind aceste valori in ecuatia lui van der Waals, se obtine ecuatia
de stare sub forma:
2

3p - 8 :
T [V_h]:_M.T 6.11)
\4

3) 3 T,

din care putem obtine rapoartele:

% T
p,,:pi; = L= 6.12)

cr
unde p ,v 7 - marimi admisibile numite parametri redusi, cu ajutorul
carora ecuatia lui van der Waals se scrie sub forma:
3
p.+—
v

r

(3v, —1)=38T, (6.13)

ecuatie care poartd numele de ecuafia starilor corespondente. Aceasta
ecuatie nu contine constantele g,b, R, deci este aplicabila pentru toate

gazele care admit ecuatia de stare van der Waals, indiferent de natura lor.
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6.4. SCHIMBARI DE FAZA DE ORDINUL INTAI

Acestea sunt nsotite de transferuri de energie intre corp si M.A. La
p si T constante, in timpul unei schimbari de stare de ordinul intai, corpul
isi modifica starea de agregare.

Un corp poate exista in cele trei stari clasice de agregare: solida,
lichida, gazoasa, iar trecerea de la o stare de agregare la alta se cheama:

Topire solid — lichid
Vaporizare lichid — vapori
Sublimare solid — vapori
Desublimare vapori — solid
Condensare vapori — lichid
Solidificare lichid — solid

Cantitatea de cédldurd schimbata de corp cu M.E. in timpul acestor
procese se numeste caldura latenta si se scrie sub forma:
L
[=— [J/kg| (6.14)
m
Cele trei faze (solida, lichida, gazoasd) coexistd in punctul "7 " din
diagrama (p —T') (Fig. 6.5)

P4 K
vaporizare
Tk .
solidificare condensare

lichid

solid

T
gaz

sublimare

- desublimare

Figura 6.5
Diagrama fazelor

La apa, punctul triplu reprezintd o stare fundamentala la care se face
raportarea scarii termodinamice de temperaturi si se defineste prin:
T, =273,1598 K =~ 273,16 K

pr =0,00611 bar

Sub punctul triplu, gheata poate sublima.
In figura (6.6) sunt reprezentate curbele de vaporizare p = f(¢) pentru

diferite corpuri.
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Pbar]

M |

Figura 6.6
Curbe de vaporizare pentru
diferite corpuri

tgl’cl

Stare de saturatie se numeste starea de echilibru termodinamic intre
lichid si vapori in cursul procesului de vaporizare, iar temperatura de
vaporizare poartd numele de temperatura de saturafie ¢ . Din figurd se

observa cd temperatura de saturatie creste odatd cu crsterea presiunii, iar
fiecarei presiuni ii corespunde o valoare univoc determinata a temperaturii
de saturatie.

6.5. PROCESUL DE VAPORIZARE

Consideram un lichid aflat intr-un vas inchis cu un piston mobil astfel
incdt se asigurd mentinerea presiunii la o valoare constantd in decursul
procesului. Lichidul care are initial temperatura ¢, (< ¢ ) este incalzit

vaporizare

pana la temperatura ¢ de saturatie (corespunzatoare temperaturii de
saturatie p ).

In acest moment, lichidul se afla in stare de saturatie si incepe procesul
de vaporizare. Continuandu-se incélzirea, lichidul vaporizeaza treptat,
presiunea si temperatura mentinandu-se constante. Prin vaporizare volumul
specific creste foarte mult (aprox. 1624 ori).

Se numesc vapori saturati uscati, vaporii de la suprafata liberd a
lichidului, si care au temperatura de saturatie.

Vaporii saturati umezi sunt acei vapori care mai contin si particule de
lichid antrenate in masa vaporilor, uneori sub forma de ceata foarte fina.

Vapori saturati uscati sunt vapori care au inca temperatura t, si care se

obtin la sfarsitul vaporizdrii, cand s-au vaporizat si ultimele picaturi de
lichid.

Dacda S.T. primeste cildura in continuare, temperatura vaporilor
depaseste valoarea t, iar volumul creste moderat. Vaporii cu ¢ > t, se

numesc vapori supraincalziti.
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Figura 6.7

Incalziri izobare ale lichidului, vaporizare
si supraancalziri ale vaporilor
in figura (6.7) este reprezentat in diagrama p—v procesul de
transformare a lichidului in vapori supraincalziti la presiune constanta.
La p, = const. punctele:
A — starea lichidului (¢, )
1’ — lichid de saturatie ( t,)
1" — vapori saturati uscati (¢,)
B — vapori supraincalziti (¢ > t, )
in diagrama (T—s), curbele limita pentru apé-abur prezintd un punct

de maxim care este chiar punctul critic K. (fig.6.8.)

T4 K p, = const
p,= const
B p, = const
—
A
1 1
+ + >s
A *B

Figura 6.8
Obtinerea vaporilor supraincdlziti (B) din apd (A) 1a p = const.

In aceastd diagrama s-au trasat izobarele p . p,. p, = const.

corespunzatoare figurii 6.7.
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Cele trei zone: de lichid, vapori saturati umezi si vapori supraincalziti
apar in diagrama (T — s) in modul urmaétor (fig.6.9.):

Din diagrama (Tfs) putem determina cildura necesara obtinerii
vaporilor supraincélziti. Procesul izobar de obtinere al vaporilor
supraincélziti dintr-un kg de apa (cu temperatura initiald 7, ) este 0 1" 1" 2

(fig.6.10)
T.ll
1

lichid .
vapori
vapori supraincilziti
saturati
I umezi 1

11

Figura 6.9
Zone de lichid, vapori saturati umezi si vapori supraincalziti

Figura 6.10
Reprezentarea céldurilor de incélzire a lichidului,
de vaporizare si de supraincalzire a vaporilor

Procesul de obtinere a vaporilor supraincalziti de stare 2 este alcatuit
din trei procese:
01" - 1incalzire izobara a lichidului pana la saturatie (starea 1°);
I'1"" - vaporizare (desfasurata la p si t constante);
1"*2 - incélzire izobard, sau supraancalzire, a vaporilor saturati uscati
(1'") pana la starea de vapori supraincilziti (2) de temperatura T.
Cialdura necesara producerii vaporilor supraincélziti nglobeaza
caldurile de pe cele trei procese diferite:
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e ¢, (cdldura de incilzire) — reprezentatd de aria suprafetei 01 BA, este

exprimatd de relatia calorimetrica:
q,=c,(Ts-T.) [J/kg]: (6.15)
unde ¢, - cildura specifici medie a lichidului.

e In procesul de vaporizare, cildura latenti de vaporizare [, este data
de aria suprafetei 1'1""CB.
==l [J/ke]: (6.16)

utilizand definitia entalpiei: h =u + pv, se obtine:

lv:uvv_uV+p(V"—V'):p+l//' (617)

introducénd astfel
caldura internd masica de vaporizare

p=u"-u' [J/kg]- (6.18)

si caldura externd masica de vaporizare
y=p("-v). (6.19)
0 si Y variaza cu presiunea si temperatura ca in fig. 6.11, anulandu-se

la starea critica.

1,4
r{‘
v

»T
k
Figura 6.11
Reprezentarea médrimilor / , p, y functie de T

caldura necesara supraincalzirii izobare a vaporilor:
4,=c¢,,(L-T5) [J/kg]- (6.20)
q,; = aria;.,pc (6.20')

OBSERVATIE: Procesul invers 11" este procesul de condensare.
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6.6. MARIMILE DE STARE ALE VAPORILOR SATURATI UMEZI.
CURBE DE TITLU CONSTANT

Deoarece calitatea vaporilor saturati umezi se modifica continuu pe
parcursul procesului de vaporizare, ca urmare a transformarii treptate a
lichidului in  vapori, este necesara introducerea unei marimi care sa
caracterizeze starea vaporilor saturati umezi la un moment dat.

Aceastd marime este titlul vaporilor saturati umezi (x), si reprezinta
raportul dintre cantitatea de vapori aflati in amestec si cantitatea totald a
amestecului:

"

m m

v

x= = :
m,+m, m'+m" (6.21)

unde  m;(m’)—masa de lichid [ kg]
m, (m"") — masa de vapori [ kg]

Valoarea titlului x variazd intre 0 si 1, si anume lichidul saturat are
titlul x =0 (pe curba limita inferioard), iar vaporii saturati uscati au titlul
x =1 (curba limitd superioar).

Pentru m kg de vapori saturati umezi, volumul total este:

V=Vv+V,. (6.22)
Masa acestor vapori este:
m=m +m, - (6.23)
Introducand volumele specifice ale vaporilor saturati umezi, lichidului
si vaporilor saturati uscati (V = K; vi=v, = ﬁ; vi'=y, = LJ ecuatia
m m, m,
(6.22) devine:
m-v=m -v'+my". (6.24)
sau
=Sl Dy (6.25)
m m
deci
v=(1-x)v+x-v" (6.26)

Volumul specific al vaporilor saturati umezi se vor calcula conform relatiei:

v=vrx(v'-v') [m'/kg]- (6.27)

-95 -



Analog se stabilesc formulele pentru marimile calorice de stare ale
vaporilor saturati umezi:

u=u'+x(u"-u") [J/kg] (6.28)
h=h+x(h"-h")=h'+xl, [J/kg] (6.29)

s:s’+x(s"—s’):s'+x% [J/kg K]

N

(6.30)

in diagramele din fig 6.12 s-au obtinut curbele de titlu constant. Curba
limita inferioara reprezintd curba de titlu constant x =0, iar curba limita
superioara este curba de titlu x =1. Curbele de titlu constant se intalnesc in
punctul critic K.

i K i

Figura 6.12
Reprezentarea curbelor de x = const.

6.7. DIAGRAME TERMODINAMICE ALE VAPORILOR

in aceste diagrame sunt trasate curbele reprezentative ale principalelor
procese. Cu ajutorul acestor diagrame se pot determina marimile de stare
necesare in calculele termodinamice, sau se pot urmari procesele termice ce
se desfdgoara in maginile si instalatiile in care evolueaza vapori.

Experientele lui Andrews referitoare la procesele de vaporizare si
condensare ale bioxidului de carbon, au condus la concluzia ca temperatura
si presiunea se mentin constante in aceste procese. Rezultatele acestor
experiente sunt redate in trei diagrame clasice: p—v (Clapeyron), T —s
(Boulvin), #—s (Mollier).

In aceste diagrame se disting clar cele trei domenii: zona de lichid, zona
de vapori umezi, zona de vapori supraincalziti. Starile de saturatie sunt cele
la care Incepe vaporizarea. Vom nota cu prim parametrii termofizici
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aferenti. Starile de vapori saturati uscati sunt cele la care vaporizarea este
finalizata, parametrii termofizici corespunzatori avand indicii secund.

Transformarea izocora

in figura 6.13, a, b si ¢ este prezentat procesul izocor de incalzire si
vaporizare, in diagramele p—v, T'—s, h—s.

P T4

h

V=ct

s

©

Figura 6.13
Reprezentari ale transformarii izocore

Se observa din diagrama ca prin incalzire la v = const., aburul saturat
umed 1si mareste titlul, devenind intai saturat uscat si in continuare abur
supraincdlzit (v, >v_). Cand v, <v_, prin incalzire izocord, prin
cresterea presiunii se obtine condensarea vaporilor prin amestec, iar in final
(in punctul 2") se obtine doar lichid, adica umiditatea aburului creste pana
cand lichidul devine saturat (se atinge curba limita inferioara.

Pentru procesul de incélzire din domeniul vaporilor umezi, punand
conditia vV, =V, 8¢ obtine:

vi+x (v =) =v,+x, (v -v)) (6.31)

deci titlul punctului 2:

Vv, —V, v, =V,
=12 45 L

X, = —
2 v, —v, v, —v, (6.32)
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Céldura  primitd se calculeazd conform §g=du+ pdv, unde

v = const. , deci:

G, =U, — Uy 2”; X (”2_u2)_|:ul+xl(ul_u1):| [J/kg] (6.33)
sau:

9, = u2 - ”1 X0, = X0 (6.34)

Lucrul mecanic in aceasta transformare este nul.
Transformarea izobara

In cazanele si instalatiile termice, procesele de incilzire a apei, de
vaporizare, de condensare, se considera ca fiind transformari izobare.

in fig.6.14, de la stinga la dreapta este reprezentat procesul izobar de
incélzire, vaporizare a apei si supraincélzire a vaporilor.

U

: h
T P ’/PU/ P(‘l‘
K

PP

cr
K

Figura 6.14
Reprezentari ale transformarii cu izobare

in domeniul vaporilor umezi, izobara si izoterma se suprapun si au
alura de linii drepte.
Cildura primid pe parcursul acestui proces, necesara trecerii de la x; la
X, (X] < X») este:
Gy, = hy, —vdp =h, [J/kg] (6.35)

G =h,—h =u,+ p,v, —u,—pyv, = (uz _u1)+p(‘/2 _Vl) (6.36)

u-—-u

u —u

, deducem:

u, :xz(u”—u')—iru' (6.37)

Din =
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ulle(u —u')+u
deci uz—u1=(u —u)(xz—xl)=p(x2—xl)
lar v2=x2(v —v)+v

deci v, =V, =(V“—V')(x2—x1)
Revenind in relatia (6.36):

9 :(x2 —xl)[(u”—u')+p(v”—vvﬂ =1 (x2 —xl)

Lucrul mecanic schimbat:
112=p(1/2—v1) [J/kg]

Transformarea izoterma

(6.38)
(6.39)
(6.40)
(6.41)

(6.42)

(6.43)

(6.44)

In fig. 6.15 procesul izoterm este trasat in diagramele p—v, T —s, h—s.

P

Figura 6.15a, b, c
Reprezentari ale transformarii izoterme
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Cildura si lucrul mecanic schimbat de agentul termic (apa- abur) cu
M.E. In acest proces:

Ag=TAs [J/kg] (6.45)

Transformarea adiabata

in calculele termotehnice destinderea si compresia aburului in masinile
cu piston si turbine se considera ca fiind adiabatice.

Transformarile adiabatice pot fi izentropice sau neizentropice iar in
figura 6.16 au fost trasate cu linie plind adiabatele izentropice si cu linie
intrerupta cele neizentropice.

P T

Figura 6.16
Reprezentari ale transformarii izoterme

in diagramele entropice 7-s si h-—s, transformarea adiabatici
reversibild se reprezinta printr-un segment vertical.
In diagrama p -y adiabata (chiar izentropicd) se frnge la intersectia

cu linia de condensare. Acest lucru este posibil deoarece valoarea
exponentului politropic ,,n” suferd o schimbare brusca la trecerea de la
vaporii umezi la cei supraincélziti (n creste in acest sens); n = k numai in
domeniul vaporilor supraincélziti pentru cd numai aici existd calduri
specifice.

Destinderea adiabatica a vaporilor supraincalziti se realizeaza dupa
legea:

p v = const. (6.46)

Destinderea adiabaticd a vaporilor saturati umezi depinde de titlul

acestora:
1,03540,1x

pv = const. (6.47)

Dacd destinderea adiabaticd 1incepe din domeniul vaporilor
supraincalziti §i continua in domeniul vaporilor saturati umezi, de la curba
x = 1 adiabata experimentald este:
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p V" = const. (6.48)

Indiferent de sensul de parcurgere, adiabatele neizentropice se soldeaza
cu crestere de entropie.

Curba de titlu constant x = 0,5 imparte cdmpul diagramelor in doua
domenii: in zona de x < 0,5 prin destinderea adiabatica a aburului saturat
umed, acesta se usuca (isi mareste titlul), iar in zona de x > 0,5 aburul se
umezeste in cursul destinderii adiabatice.

6.8. LAMINAREA VAPORILOR. EFECTUL JOULE - THOMSON

Laminarea (strangularea) fluidelor reprezintd reducerea sectiunii de
curgere a fluidului.

In urma laminarii adiabatice valorile entalpiei unui fluid motor sunt
aceleasi atat inainte, cat si dupa o rezistentd locala. Acest proces se
reprezintd in diagrama (h-s) printr-un segment orizontal h = const.

In fig.6.17 este reprezentatd laminarea vaporilor de apa.

h4

Figura 6.17
Laminarea vaporilor de apa

1-2-1""-laminarea vaporilor saturati umezi.

1b-2b-laminarea in domeniul vaporilor supradncalziti.

la-2a- laminarea vaporilor saturat uscat.

Laminarea este o transformare ireversibila deoarece la reducerea

sectiunii de curgere apare totdeauna o scddere locala a presiunii statice a
fluidului. In aceste conditii, procesul este insotit de cresterea entropiei.

P2 6
s, (h,p2 ) - (h,pl ) = .[pl (éjhdp (6.49)
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cum Os 14
5 , T (6.50)

sy(hopy)=s5,(hp) == " Zdp (6.51)
s, (h,p,)=s,(h,p,)= I:%dp (6.52)
deoarece P> Py = 85>8 (6.53)

Pentru a cunoaste variatia temperaturii in cursul laminarii adiabatice

trebuie cunoscuta valoarea derivatei: [a_TJ .
op Y
Din relatia evidenta:

o) (ap) (on) __,
o), \an ). \ar) =~ (6.54)

si stiind ca :

oh) _
ar) < (6.55)
P
op ), or ), (6.55%)
se obtine:
T(Gv} —-v
[5_TJ :_(%j .(a_l’j __\or), (6.56)
op ), op ), \Oh » ¢,

Numim: (a_Tj - coeficient de laminare adiabaticd sau efect Joule -
op ),
Thomson diferential.

Notamcu , _ [8_Tj , care in general este nenul.
1 ap h

Intelegem prin efect Joule - Thomson variatia temperaturii gazelor si a
lichidelor ca urmare a laminarii adiabatice.
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Mai numim pe &, - coeficient Joule - Thomson.

Cunoscand valoarea «; se poate construi diagrama (h,T) a substantei

studiate, se pot determina cdlduri specifice (c,), functii calorice, volume
specifice.

Variatia temperaturii gazelor si lichidelor in procesul de laminare
adiabatica, in cazul scaderii insemnate a presiunii in gatuiturd (adica efectul
Joule- Thomson), este datd de relatia:

P2
T-T,=| “adp (6.57)

unde T,, T, — temperaturile fluidului Tnainte i dupa gatuitura.
La calculele efectului Joule - Thomson se utilizeaza diagrama (h-T) a
fluidului laminat (fig.6.18).

h

P, = conmst.
l}l = comst.
2 1
T, T T
Figura 6.18

Laminarea adiabatica in diagrama ( h— T)

Cunoscand starea fluidului inainte de gatuiturd (p;, T) si presiunea p,
dupa gatuitura, se poate determina temperatura T,, tindnd cont ca procesul
1-2 este izoentalpic.

Pentru determinarea semnului efectului Joule - Thompson, se porneste
analiza semnului expresiei:

(f%) y
a = ( or ] _ o), , care da semnul efectului Joule - Thomson.
-\ ), ¢,

Intotdeauna ¢, > 0

oT

cresterea temperaturii fluidului;

- daca (6 V) <Y = g <0 iar laminarea adiabatd este insotita de
P
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oT

- daci 9V v iar laminarea este insotitd de
— | >==a,>0> :
P

scaderea temperaturii fluidului;

- daca [9V - Y 4 -0, adicd laminarea adiabatd este
or), T

caracterizatd de constanta temperaturii fluidului.

Cazul [8_‘/) =Y are loc la gaze perfecte, adica prin laminare gazele
oT T
P

perfecte nu isi modificd temperatura. De aici se desprinde concluzia ca
efectul Joule - Thomson se manifestd doar la gaze reale i lichide.

Experimental a rezultat ca semnul lui ¢, pentru aceeasi substanta

depinde de starea sa. Starea fluidului pentru care ;= 0 se numeste punct

de inversie al efectului Joule - Thomson (gazul real se comporta ca si gazul
perfect).

Locul geometric al punctelor de inversie intr-o diagrama de stare a unei
substante se numeste curba de inversie a efectului Joule - Thomson

(fig.6.19).
. ncalzite

| LAY

P

v

Figura 6.19

- sub curba a, >0 laminarea determina o racire a fluidului.
- in exteriorul curbei a,<0s laminarea determina o incalzire a

fluidului.
-dacd p < p, ,izobarele intersecteaza curba de inversie in a,b.

Deplasandu-ne in lungul izobarei se observa ca la temperaturi scazute
a, <0, sub clopot a, >0 (pentru ca are loc racirea datoritd laminarii), iar

pentru temperaturi foarte ridicate se ajunge din nou in regiunea ¢, < 0.

-la p> p, seobtine ¢, <0 pentru orice temperatura.
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- punctul de maxim al curbei de inversie se numeste punct de inversie
critic.

P

K

T,

Ramura stanga de inversie a curbei nu ajunge la axa ordonatelor pentru
ca ea se intersecteaza cu curba de saturatie.

6.9. CICLUL CLAUSIUS — RANKINE. INSTALATII DE ABUR

Transformarea energiei chimice a combustibililor in lucru mecanic si
eventual, In continuare in energie electrica, se realizeaza in masini $i
instalatii termoenergetice: motoare cu ardere internd, motoare cu reactie,
instalatii cu turbine cu gaze, instalatii cu masini cu abur.

Este posibila obtinerea lucrului mecanic tehnic pe baza energiei temice
a vaporilor in cadrul unor instalatii de fortd care functioneaza dupa ciclul
Clausius-Rankine. Agentul termic uzual este apa.

In continuare, este prezentata instalatia care realizeaza ciclul Clausius-
Rankine si care se numeste centrald termoelectrica cu condensatie (C.T.E)
(fig.6.20).

Figura 6.20
Schema unei centrale termoelectrice cu condensatie

Instalatia este compusd din: preincalzitor (P.I); vaporizator (V);
condensator (K); pompa (P). ,,C” reprezintd generator de abur.
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Apa (in faza lichidd) se incilzeste izobar in P.I. pana la saturatie. In V
are loc procesul de vaporizare al apei (proces la p= const si T= const), iar
aburul saturat uscat obtinut este introdus in S.1. si incélzit pana la T;. Aburul
suprancalzit este introdus in T unde este destins adiabatic. In timpul acestui
proces energia internd a vaporilor se transforma in lucru mecanic si mai
departe in energie electricd prin intermediul generatorului electric G. La
iesirea din turbind, aburul are presiune si temperaturi scizute, apoi este
introdus 1n K, unde are loc condensarea aburului cu ajutorul unui agent
termic de temperaturd mai scazutd decat a aburului. Caldura latentd de
condensare qy este egald cu suprafata 2-3-a-b-2 si se pierde in M.A. In
continuare lichidul este comprimat adiabatic cu ajutorul pompei, cu

specificatia ca diferenta de temperatura AT, este neglijabila.

T4 K p1
2 S 11
P

. C

! |

3 + I
I

x=0 e 2\1\\' =1
[
| »
a b c s
Figura 6.21

Ciclul instalatiei termoenergetice cu abur supraincalzit

Initial, ciclul Clausius-Rankine a apdrut fard S.I. intre agregate, ceea ce
inseamnd ca va rezulta un abur cu x = (0,8 + (0,85 n urma destinderii in

turbina. In aceasta situatie exista pericolul aparitiei picaturilor de apa care
distrug paletele turbinei.

Destinderea reala a aburului in turbina este politropica. Datorita frecarii
aburului cu paletele turbinei, aburul isi mareste entropia, starea sa finala
fiind 2°.

Definim randamentul relativ intern sau politropic raportul:

_h—h,
n,= m (6.58)

n, =0,65+0,80; valoarea lui 77, depinzénd de gradul de prelucrare a

paletelor turbinei.
Puterea C.T.E. :

p-p
d

7] (6.59)
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unde

D [kg/s] — debitul de abur;
d — consumul specific de abur.

1

- (hl _hz)ﬂp MM [kg/(WS)] (6.60)

1, - randament mecanic;

77, - randamentul generatorului electric.

Consumul specific de caldura necesar producerii unei Ws:
g=d(h—h)) [J/(Ws)] (6.61)
Consumul specific de combustibil:

h —h,
kg !/ (Ws
(hl—hz)'P,-'Uc'Up'Um'Ug [ ( )] (6.62)

b=

unde
P; — puterea calorifica inferioard a combustibilului [J / kg]

n.— randamentul instalatiei de cazane.

Daca exista pierderi de abur ( Da) in T.E. va trebui adaugatd apa de

entalpie h,. In aceastd situatie relatiile (6.61) si 6.62) se modificd prin
introducerea entalpiei f, in locul entalpiei 4, , unde:

Dll Dll
fiind posibila aproximatia hy=h,-
Randamentul C.T.E. rezulta:
p=th
h—h, e e (6.64)
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Metode de crestere a randamentului ciclului Clausius- Rankine.

Este posibild cresterea randamentului Clausius-Rankine fie prin marirea
lucrului mecanic dezvoltat pe ciclu (1), fie prin micsorarea caldurii evacuate
la condensator (qy).

®  Ridicarea presiunii p; — metoda aplicabila pentru presiuni p = 150bar .
Aplicand aceastda metoda, ciclul devine '2°3'4'5'6'1" (fig.6.22)

PILIN
4

22

Figura 6.22

o Marirea temperaturii T; — metoda des utilizatd. Valorile maxime sunt
limitate de rezistenta mecanicd slabd a materialelor la temperaturi
ridicate.

T, >~ 800K

Ciclul nou obtinut este 1°'2'°234561"".

e Micsorarea presiunii p; - se obtine ciclul 12'*°3"°4°"*561. Din Figura
6.22 se observd cd se mareste 1. si se micsoreaza i .Pentru buna
functionare a condensatorului, destinderea se face pand la
p, =0,04bar .

e Metoda supraincalzirilor intermediare - Se utilizeaza turbine cu mai
multe trepte de destindere, astfel ca aburul se destinde de la p; la p
(presiune intermediard), dupa care este retrimis in S.I. Incalzit pana la
T,, aburul este introdus In a doua treapta a turbinei. (fig.6.23).
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a b [
Figura 6.23

Ciclul si schema instalatiei termoenergetice cu abur
cu supraincalzire repetatd a aburului

Se observa din figura ca suprafata ciclului creste cu 2°1°2'°22", dar si
cildura evacuata la condensator creste cu 22" "cb2.

e Metoda preincalzirii regenerative — se preia debitul de abur m,, de
la priza "a” a turbinei, folosit la preincalzirea apei in P.I. Restul de abur
(rh—rhp) se destinde in continuare pana la p,. Condensul este colectat in

degazonul D si pompat la cazane (fig.6.24).

Ta B
K
5 ogl
h b
1n f a
3| * c} 2
gk :'\
HN —_ S
d e f ¢
Figura 6.24
Ciclul si schema instalatiei termoenergetice cu abur, cu preincalzire a apei de
alimentare

Conventional, se considera cd segmentele nb si ab sunt proportionale cu
debitele ( nb = rb) .

ab_ _ab _m,
an bn+ab m (6.65)
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adica debitul de abur “m " se destinde de la starea / la starea a, iar debitul
m- ri’lp se destinde de la starea a la starea c.

Ciclul s-a micsorat cu suprafata abc2, iar cildura evacuatd la
condensator se micsoreaza cu o cantitate egala cu suprafata cfg?2.
Din bilantul termic al P.I.:

rit(h, —h,) =1, (h,—h,) (6.66)
cu h = h , rezultd ca suprafetele abfga si 34ned3 sunt egale.

Cazul ideal este acela in care se utilizeaza un numar infinit de P.1. care
transforma linia /abc intr-o linie curba paraleld la curba 4n5, obtinandu-se
astfel un paralelogram curbiliniu a carui linie corespunde cu aria ciclului
Carnot reversibil/direct. Procedeul este cunoscut sub denumirea de
regenerare sau carnotizare a ciclului Clausius-Rankine, si reprezintd
metoda generatd de ridicare a randamentului termic a ciclului instalatiilor
termoenergetice cu abur.

e Metoda termoficarii. Consta in producerea combinata a energiei
electrice §i a caldurii iIn C.E.T. Schimbatorul de céldura (S) apartine
centralei. In el, aburul provenit de la priza turbinei serveste la incilzirea
agentului termic care circula prin reteaua de termoficare, si care alimenteaza
cu caldura consumatorii. (fig.6.25.)

abonati

reteaun de
termoficare

Figura 6.25
Schema centralei de termoficare

Randamentul C.E.T.- ului este:
_P+0
T B P (6.67)

unde
Q - sarcina termica a retelei (J/s);
P - puterea generatorului electric;
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B - consum de combustibil;
P; - puterea calorifica inferioara a combustibilului (J/kg).

e Metoda ciclurilor binare: se utilizeaza doi agenti termici: mercur
(sau A,B,s ;C1,H;90) si apa. Cum mercurul are curbele limita (x=0 si x=1)
apropiate de verticald se poate construi un ciclu apropiat de ciclul Carnot
reversibil direct.

La aceste instalatii, condensatorul instalatiei de mercur este cazan
pentru instalatia cu apa (fig.6.26).

| 3
[

- 1

Figura 6.26
Ciclul si instalatia termoenergeticd binard mercur — abur

Daca randamentul celor doud cicluri sunt 7, si 7,, ele consuménd din
exterior cdldurile Q/ si Q/ pentru producerea lucrurilor mecanice L; i Ly,
randamentul global al instalatiei este:

_ mtn,—n -, +k772
U Tik (6.68)

unde f — %
0

in cazul limita k = 0,

n=a 0, =000, (6.69)

adica randamentul termic al ciclului combinat este superior valorilor
partiale ale randamentelor ciclurilor componente.
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CAPITOLUL VII

AERUL UMED. MASURAREA PARAMETRILOR
AERULUI UMED

7.1. CARACTERIZAREA AERULUI UMED CA PARAMETRU
TERMODINAMIC

Aerul atmosferic este format din aer umed si substante impurificatoare
formate din praf si diferite substante chimice sub forma de gaze.

Aerul umed este un amestec de aer uscat si vapori de apa care, in
general, se gasesc in stare supraincalzita.

Pentru prima oard compozitia aerului a fost determinata in anul 1774 de
chimistul francez Lavoisier, fizicianul Georges Claude facand ulterior
masurdtori precise prin distilarea aerului uscat lichid in 100dm’ si gasind:

20,99dm302; 78,03dm3N2; 0,03dm3C02; 0,94dm> Ar; 0,01dm3H2.

In prezent se lucreazi cu o compozitie a aerului uscat prezentat in
tabelul 7.1.

Tabelul 7.1

Component Participatii volumice | Participatii masice

% %
Azot N, 78,087 75,52
Oxigen 0, 20,95 23,15
Argon Ar 0,93 1,282
Dioxid de carbon CO, 0,03 0,046
Neon Ne 18 x10* 12,5 %10
Heliu He 5,24% 10" 0,72 X 10
Hidrocarbonati 2,03 10* 1,28 x10*
Metan CH, 1,5 X10* 0,8 x10*
Kripton Kr 1,14 10™ 33 x10*
Hidrogen H, 0,5 x10* 0,035 10"
Oxid nitros N,O 0,5 X 10* 0,8 x10*
Xenon Xe 0,08 X 107 0,36 X 10
Ozon 0, 0,01 X 10 0,015x 10"
Radon Rn 6X 107" 7% 107"

99,999 9 99,999 9

Deoarece substantele straine care impurifica aerul atmosferic se gésesc
in cantitati reduse, se considera cé aerul uscat este compus numai din azot si

oxigen:

79% No;

76,7% Ny;

21% O,
23,3%0,
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Facand aceastd aproximare, este usuratd analiza parametrilor de stare a
aerului umed si a diverselor produse industriale in care aerul umed este
utilizat ca agent de lucru.

7.2. MARIMI DE STARE. DIAGRAMA (h,. -x)

Starea aerului umed este caracterizata de marimile de stare:
- presiune,
- temperaturad,
- umiditate,
- densitate,
- caldura specifica,
- entalpie.

In continuare, se folosesc indicii:
aum. - aer umed,
v. - vapori de apa,
a.usc. - aer uscat.

a) presiunea aerului umed:

Ps = Pr t Pause. [N/mz] (7.1)

unde:
p, - bresiunea barometrica,

p, - bresiunea partiala a vaporilor de apa 1n aer si reprezintd presiunea

pe care o au numai vaporii de apa dacd ocupa acelasi volum pe
care il ocupa aerul umed.
D, - Dresiunea partiala a aerului uscat.

Presiunea aerului umed se determind pe baza legii lui Dalton, aerul
umed fiind, conform definitiei, un amestec de aer uscat si vapori de apa:
P=Pownt Py (7.2)
Presiunea partiald a vaporilor de apa creste odatd cu cresterea cantitatii
de vapori continuti in aerul umed, pana atinge valoarea maxima, cand aerul
este saturat.

b) temperatura aerului umed:

Aecrul umed este caracterizat de trei temperaturi:

e temperatura termometrului uscat (1) — este temperatura aerului
umed mdsuratd cu un termometru obisnuit, protejat Impotriva
radiatiilor termice;
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o temperatura termometrului umed (1)

este temperatura
masurata cu termometrul obisnuit, avand rezervorul infasurat cu o
husa din tifon imbibata in apa.

Temperatura termometrului umed este mai micd decat cea indicatd de
termometrul uscat, deoarece, pana la saturatie, aerul preia vapori de la husa
imbibata in apa, si implicit de la rezervorul termometrului umed. Aceasta
temperaturd se mai numeste si temperatura de saturatie adiabatica.

Temperatura termometrului umed va fi cu atat mai coborata cu cat aerul
este mai sarac in vapori de apd si va indica aceeasi temperatura cu cea a
termometrului uscat cind aerul este saturat cu vapori de apa.

e temperatura punctului de rouda (I,) - este temperatura la care

vaporii de apa din aerul umed, récit izobar, devine temperatura de
saturatie.

Cu cat temperatura aerului este mai ridicata, cu atat capacitatea lui de a
prelua vapori este mai mare. Cu cat temperatura este mai scazutd, cu atat
capacitatea de a retine vapori de apa este mai redusa. Astfel, racind aerul
umed fard sa se adauge vapori de apa, la o anumita temperatura aerul devine
saturat. Racind in continuare aerul sub aceasta temperaturd, o parte din
vapori devine exedentara si se depune sub formad de picaturi. Astfel se
gaseste temperatura punctului de roua.

Marimile de stare specifice care caracterizeazd aerul umed sunt
raportate la 1 kg de aer uscat deoarece 1 kg poate avea o compozitie diferita
deoarece cantitatea de umiditate din atmosfera se modifica.

¢) umiditatea aerului umed:
e umiditatea absolutd ( p,, ) - este masa de vapori de apa continutd

N 3
intr-un m"~ de aer umed.

P Ty gog. Lr 273 [k_g}

pv T 760 T m’ - a.um. (7-3)

Py =Py

unde:
p, - densitatea vaporilor in conditii normale;

p, - bresiunea normald.

* umiditatea absoluta maxima ( p, ) - densitatea la saturatie in vapori

de apa a unui m® de aer umed.
273 k
ps =0,804- Ps 215 [—g} (7.4)

760 T m’ - aum.

e umiditatea relativd ((/)) - este raportul dintre cantitatea de vapori
continuta de o unitate de volum de aer umed raportatd la cantitatea
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de vapori de apa continuti de aceeasi unitate de volum de aer
saturat.

Py _ Py
Pr_Pr e
Ps  Ps [ ] (7'5)

sau reprezintd raportul dintre presiunile partiale p,, si p, ale vaporilor de

apa.

d) densitatea aerului umed.
Masa aerului umed se scrie sub forma:

ma,um, = ma,u.s‘z', + mV [kg]
Aplicand legile gazelor perfecte pentru:
aerul uscat __Paus 3
:pa.usc_R T [kg/m:|

vapori =P 3
p = Py = » [kg/m :|
Se poate scrie ci:

aum_ _ ma.usc mV

= +—= + =
pa.um V V V paAum pV
pa.u\'c pV
=——awe 4 3 |kgaerumed/kg aeruscat
Rausc ’ T RV ’ T [ g g ]

Prin prelucrarea relatiilor se obtine:

b, =0,463.Le_q 75 | _kgaum. (7.6)
’ T T kgausc.-K

e) caldura specifica a aerului umed

paum. —

l-cpu_m_c_ +x-c, J
1+x kg aum.-K

unde:

Chause. caldura specificd a aerului uscat kJ ;
kg aum.-K

Cpy - caldura specifica a vaporilor de apa kJ ;
kg, - K

X - continutul de umiditate, reprezintd masa de vapori de apa
raportatd la masa de aer uscat.
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oMy ~0.622 P, [kgvaporldeapa}

P,-P, kg aeruscat

a.usc.

Mai exista continutul maxim de umiditate:
X¢ - masa maximd de apd (la saturatie) raportatd la masa de aer

uscat.

xo = mg 0,622 P {kgvaporideapd}

- P, kg aeruscat

a.usc. B

Presupunem céd procesele pe care le sufera aerul in instalatiile de
climatizare, se desfagsoara la presiune constanta (presiunile sunt apropiate de
cea atmosfericd). In calculele ingineresti se va calcula deci cu caldura
specifica la p = const. Deoarece caldura specifica variaza cu temperatura, se
lucreazd 1n general cu valori medii. La temperaturi cuprinse intre
(_20+80) °C si presiuni intre (720+760)mm Hg se pot considera

urmatoarele valorii medii:

Cpause. = 1,006 {L} - caldura specifica medie a aerului uscat.
kgausc.-K
c, =1,86 kJ - céldura specificd medie a vaporilor de apa.
kgv-K

Deoarece x << 1, lucram cu caldura specifica raportata la 1 kg aer uscat

L w &
pa.um. pa.usc. v kg ausc.- K .

f) entalpia aerului umed - sau continutul de céldura, este cantitatea de
caldura existenta in amestecul de aer uscat si vapori de apa.
Prin conventie, entalpia aerului nesaturat este:

h:(l—x)cpa-ta+x(l,,+cpv-ta) (7.8)
Unde:

Cpa = Cpyuse. - cdldura specifica a acrului uscat la temperatura 7, ;

Cpy - céldura specificd a vaporilor de apa la temperatura 7 ;

[, (sau ) - caldura latentd de vaporizare la temperatura £ .
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In diagramele aerului umed se traseazi entalpia a (1+ x) kilograme,

care se exprima prin relatia:

kJ
h, =c, -t +x(l, +c, -t )=h,  +xh |———W 7.9
e Tpa e ( g ) {kga.usc.-K:| (7.9)
unde:
h o =c -t =1,006-1 kJ - entalpia aerului uscat
a.usc. pa.usc. a a kg a.usc.

h,=1 +cp, -t,=2500+1,86-¢, - entalpia vaporilor de apa
Deci:

h :1,006-ta+(2500+l,86-ta)-x (7.10)

I+x
Dupa ce principalele marimi de stare ale aerului umed au fost
introduse, se impune reprezentarea starilor si proceselor termodinamice care

caracterizeazd aerul umed in diagrame.
Diagramele cele mai des folosite sunt:

- diagrama (hy,,—x) (Mollier) hu{k hJ } ){k kg, }
g ausc. g ausc.

- diagrama (h,.—1) (Mueller-Hohn);
- diagrama ( X — t) (Carrier),
toate acestea construite pentru un kg de aer uscat. Dintre aceste diagrame se

detageaza (hHX — x) , sau diagrama Mollier, cea mai frecvent utilizata. in

aceastd diagrama se traseaza in ordonatd entalpia hl a aerului umed, iar

+Xx
pe abscisa continutul x de vapori de apa. Diagrama se traseaza pentru o
anumitd valoare a presiunii barometrice B, deci in ea se pot urmari toate
transformdrile izobare ale aerului umed. Izotermele aerului umed sunt
drepte cu inclinarea:

oh
— | =2500+1,86-¢ )
& : (.11)

Datorita valorii mari a lui lv (2500 kJ/kg) ele sunt inclinate fata de axa
absciselor, deoarece primul termen este mult mai mare decét cel dependent
de £,, asa cum se vede in figura 7.1. Pentru a evita acest lucru, care face
inutild cea mai mare parte din campul diagramei, Mollier a rotit axa
entalpiilor astfel incat izoterma #,= 0 sd fie paraleld cu axa absciselor.

[zotermele t, > 0°C vor avea o mica inclinare divergentd in sus (datorita

-117 -



termenului # 1,86 7, ), iar cele pentru ¢, < 0°C vor avea o micd inclinare

in jos, tot divergenta.
Acum, dreptele de entalpie constantd vor fi inclinate fatd de cele doud
axe rectangulare. In figura 7.2 este prezentatd diagrama ( h, —x) in

regiunea punctului de 0°C.

h

A
1+x

t,>0°C

t,=0C

Figura 7.1

Diagrama (h — x) a aerului umed nerotitd

Se observa din figurd cd directia lui 4, coincide cu izoterma pentru

t=0"C (apd) din domeniul suprasaturat. in unghiul hasurat se afl
domeniul de inghetare al apei, deoarece entalpia p 0°C pentru gheatd

difera de cea a apei, prin entalpia de topire.
In figura 7.3 este trasatd diagrama (h,x) completd, in care curba

pentru ¢ =1 se numeste curba limitd de saturatie, deoarece ea separd
domeniul cetii (suprasaturat) de domeniul aerului umed nesaturat. Ea leaga

intre ele punctele " X ” pentru fiecare valoare a temperaturii.
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h A
1+x

1>0°C \/

h,, = const.
p=1 t>0°C
0 [r=0"C
q ) h,, = const.
i t=0°C (apd)
%
t<0°C . 5

t<0°C 1=0°C (gheata)

hl+x =0
Figura 7.2

Diagrama (h - x) in regiunea ghetii

Izotermele se frang in jos cand intersecteaza curba limita de vaporizare,
deoarece In domeniul cetii entalpia este numai aproximativ proportionala cu
temperatura. De aceea, in acest domeniu, izotermele merg aproape paralel
cu dreptele de entalpie constanta.

OBSERVATIE: Aerul se considera saturat cu vapori de apa daca
py = pg temperatura amestecului este t>0,01°C, aceastd temperaturd
corespunzand punctului triplu al apei. Dacd t < 0,01°C, condensul produs
de suprasaturate are formd de zdpada sau de ceatd de gheatd. Daca
p, < pg» vaporii de apa sunt in stare supraincalzita la temperatura t a

amestecului si sunt incolori.

Cantitatea de vapori de apa care trebuic adaugatd aerului pentru a
deveni saturat, se numeste uneori saturatd. Dacd aerul contine mai multa
umiditate decat cea corespunzatoare saturatiei, el se numeste suprasaturat,
dar surplusul apare aproape intotdeauna sub forma de ceatd (excluzand
cazurile de echilibru metastabil).
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Figura 7.3

Diagrama Mollier ( h, x) pentru aer umed
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La trasarea acestei diagrame se utilizeazd coordonatele oblice
o= fiy de un unghi de aproximativ 135° pentru a apare clar curbele de

umiditate relativa.

hl+x

K
€8 e

0"\ x{;i}

K8 s

Figura 7.4 —a)
Diagrama (h1+x - x)

Utilizand o diagrama neortogonala apar dificultéti, de aceea abscisa ON
este Inlocuitd cu ON" astfel incat liniile de entalpie constanta sunt inclinate
cu 135° fata de verticald in sensul pozitiv al axei ON" (fig.7.4a). In figura
7.4b sunt prezentate toate curbele si dreptele care caracterizeaza diagrama
(hm — x)- Starea aerului umed In diagrama (hM — x) este precizatd prin
patru familii de parametri (izoterma, continutul de umiditate, umiditatea
relativa, entalpia). Precizam pe figura:

- punctul de roud A , caracterizat de temperatura de roud (nivelul de
temperatura la care condenseaza vaporii de apa din aer - aerul devine saturat
in umiditate), se obtine la intersectia dreptei x , =const. Cu ¢ =1. Izoterma

care trece prin acest punct reprezinta temperatura de roua;

- 121 -



(b)

X kgy
K8 guse
Figura 7.4 — b)

Diagrama (th - x)

- temperatura termometrului umed (sau de saturatie adiabaticd a
vaporilor de apa din aer) se obtine prin izoterma care trece prin punctul
A, aflat la intersectia , =const Cu p=1. in cazul aerului umed, avand
in vedere cd toate procesele au loc la presiune constantd, evaporarea
adiabata se face la & = const .

Pe marginea diagramei sunt indicate valorile raportului de
termoumiditate, numit §i raza procesului sau scara unghiulara a diagramei,
aceasta marime caracterizand schimbarea de stare a aerului umed:

e 2 (7.12)

unde Q - schimbul de céldurd realizat de agentul termic

Q = I’;’lu.zm(" Ah

m,, - cantitatea vaporizatd sau condensata

w
.

my, = Ma.usc* Ax

Mause - debitul de aer uscat [M} ;
S

Deci:
&= A—h {L} (7.13)
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Semnul variatiei de temperaturd aratd dacad procesul este de incalzire
( At > 0) sau racire ( At < 0) iar semnul variatiei in continut de umiditate

indicd dacd procesul este de umidificare ( Ax > 0) sau de uscare ( Ax < 0).

In situatia in care Ak =0, procesul este adiabat, iar pentru Ax =0 procesul

este uscat.
Diagrama se poate Tmparti in patru zone limitate de dreptele h = const.
si X = const., conform figurii 7.5.

hT zona Il o= 1

zona Il |*

h=const.

X =const.

Figura 7.5
Zone in diagrama ( h— x)

- zonal: ¢g> O(Ah > 0;Ax > 0), procese de preluare si umiditate (ex:

injectie de abur in aer umed);
- zonall: ¢ < O(Ah >0;Ax < 0), procese cu preluare de caldura si cedare

de umiditate;
- zona III: g>O(Ah<O;Ax<O), procese cu cedare de caldura si de

umiditate;
- zonalV: ¢ < 0( Ah < 0;Ax > 0), procese cu cedare de céldurd si preluare

de umiditate.

7.3 TRANSFORMARI ALE AERULUI UMED. DOMENII DE
UTILIZARE

de climatizare de la bordul navelor.
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a) Procesele de racire a aerului
Aerul care urmeazd a fi rdcit are parametrii punctului A: ¢,,¢, k.

Récirea se poate face pana in punctul B caracterizat de parametrii: ¢,,¢,, 4,

si X (vezi fig.7.6).
h P4
Y Py
tA
Iy B
le C
hy
hy
Jie
X =const. X
Figura 7.6

Procesul de ricire al aerului

Aerul umed s-a racit deoarece acesta a cedat cantitatea de caldura:

G, =h,—hy [k /kg] (7.14)
hy=cpty+(l e, ) x, [k/kg] (7.15)
hy=cpty+ (4, ;) x, [k 1kg] (7.16)

)CA =ng =X
(7.17)

:>qrs:cpa.(tA_tb‘)+x.cpv.(t/4_tlf) [k]/kg]

Valoarea . C, este foarte mica si se neglijeaza, deci

4, =Cpa '(ZA _tB) [k‘]/kg] (7.18)
sau cantitatea de caldurd cedatd de aerul umed este proportionald cu
diferenta de temperaturd a punctelor de la inceputul si sfarsitul procesului.
De asemenea, procesul este caracterizat de cresterea umiditatii relative a

aerului ((03 > (/’A)'
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Procesul se realizeaza la x = const. pana in punctul C, cand aerul devine
saturat (‘ﬂc = 100%).

Climatizarea in sezonul calduros trebuie sa reducd simultan si
temperatura §i umiditatea relativd a aerului, de aceea, racirea aerului va
continua si sub punctul C. Réicirea aerului sub punctul de roud (C) se
realizeazd pe curba de ¢ =100% , procesul fiind caracterizat de cedare de
umiditate (xc > xD) (vezi fig.7.7).

Aceasta este singura posibilitate de uscare a aerului in instalatiile de
climatizare navale. Cu cat temperatura f,, este mai joasd, cu atat cantitatea
de umiditate separatd este mai mare. Condensul (apa separatd prin

condensarea vaporilor) se depune pe aripioarele ventilatorului. Acesta se
colecteaza in tava de termotanc urmand a fi eliminat prin drenaj.

h
p=1
C
tC
D
0 he
hD
Xp  Xc X
Figura 7.7

Procese de racire si uscare ale aerului

Pentru procesul de racire si uscare al aerului, cantitatea de caldura
cedata de aer umed se scrie sub forma:

4 =he=hy
he =c,, -tc+(l,, +va'lc)'xc;
h,=c,, -tD+(l,, +cpv-tD)-xD;
= Gy =y (te—tp)+ 1 (xc —xp )+ cpy (e te —xp 1) (7.19)

Ultimul termen se neglijeaza deoarece x << 1 rezulta:

4, :Cpg'(fc_tp)+lv'(xc_x0) [k,]/kg] (7.20)
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b) Procesul de reincilzire partiala

h Dr
p=1
te r
Ip / D hF
hD
Xp =Xp X
Figura 7.8

Procesul de reincélzire partiala a aerului

in punctul D s-a obtinut un aer caracterizat de o temperaturi prea
coborita si o umiditate relativd ¢,  =100% . Aerul cu acesti parametrii,

introdus in incdperi, creeaza o senzatie de inconfort datoritd temperaturii
cobordate §i a umiditatii relative foarte ridicate.

In aceste conditii, se impune preincilzirea partiala a aerului, pentru a
obtine aer de stare F caracterizat de parametri acceptabili. Aerul de stare F
se obtine prin incélzire la x = const. intr-o baterie de reincélzire a aerului,
functionand cu abur (incélzitor final).

In aceasti situatie, cantitatea de caldura preluati de aerul umed este:

G =he—h p= Cra '(ZF _tD)+x'CPV '(tF _ZD):
=(cpa+x-cPV)(tF—tD) [kJ /kg]
x avand valori fixate mici (intre 0,006 si 0,012 kJ/kg), produs Xx-cp, se

(7.21)

poate neglija, deci:
Qs =Cp - (1r = 1) (7.22)
OBSERVATIE: La rdcirea aerului la x= const. (cu cedare de caldura
sensibila q,; de cdatre aerul umed) Ahy, < o(hB < hA), deci & =—©, iar
cazul reincalzirii finale la x = const. (cu preluare de caldura sensibila q;; de
catre aerul umed), Ah,, > O(hp > h, ) deci & =400. In cazul racirii
aerului cu cedare de caldurd latenta si umiditate Ax = Xo —X,, raza

procesului este:

Ah,,
§= =Pl e, (o= 1y) (7.23)
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¢) Amestecul

In instalatiile de climatizare navale, aerul climatizat nu este proaspit in
totalitate, conform STAS 10693 — 76 admitandu-se recircularea a 30% din
volum, cu o purificare de praf si gaze toxice pani la 50%. In timpul
exploatdrii, in instalatie se va trata un amestec de aer brut cu aer recirculat,
deci se amesteca adiabatic doud cantititi de aer umed cu umiditati si
temperaturi diferite.

in figura 7.9 facem urmditoarele notatii: P — proaspat; R — recirculat;
A — amestec; L, — proportia de aer proaspat; LR — proportia de aer
recirculat.

Starea aerului amestecat (punctul A) se afla conform regulii parghiilor.
Punctul A se afld pe dreapta care uneste starile initiale R si P. Starea finala
A imparte segmentul de dreaptd R — P in doua parti astfel incat:

SN
th

=

Conform acestei reguli, punctul A se afla mai aproape de punctul cu
participatie mai mare.

Parametrii amestecului se pot determina si analitic cu ajutorul relatiilor
de bilant:

- pentru entalpie:

Lphy+Lyhy =(Lp+Ly)-hy =

_ Lph, + Ly
A~ (LP + LR) (724)
- pentru umiditatea absoluta (continutul final de vapori al amestecului):

Lyxp+Lpxy=(L,+Ly)-x, =

_ Lpxp+ Lpx,
X4 —(LP+LR) (7.25)

Temperatura amestecului (ts) se citeste direct pe diagrama, deoarece
acest punct se afld in domeniul nesaturat sau suprasaturat, chiar atunci cand
punctele P si R se afla in domeniul de nesaturat.
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Pr Py
h Pp e=1

R| \h_,q

i X4 ip

Figura 7.9
Procesul de amestec al aerului

OBSERVATIE: Daca nu s-ar proceda la reincalzirea aerului dupd
rdcire §i uscare, §i acesta s-ar trimite cu starea D in cabine, s-ar produce
un amestec in zona de ceatd a diagramei, producandu-se depunere de
umiditate pe obiectele din cabind (mai ales pe cele din lana care sunt
foarte higroscopice), pe pereti, pe tavan, pe pardoseald (deoarece
melamina, melacartul, si pardoselile incaperilor au calduri specifice mici §i
se racesc rapid).

d) Umiditatea aerului.

Dacé se naviga in zone reci, climatizarea aerului se face prin incélzire
si umidificare. Aerul brut este preincilzit conform schemei din figura 7.8,
numai cd punctul D (aerul brut) nu se afld pe curba ¢ =100%, ci are o
umiditate relativd de 70 — 80%. In urma incalzirii acestui aer la x= const.,
in preincalzitorul de aer (o baterie cu aripioare functiondnd cu abur), se
obtine un aer cu umiditate foarte scazutd, ¢ <10% care dd o senzatie de
inconfort, producand uscarea mucoaselor si epidermei.

Este necesar ca umiditatea relativd a aerului sa fie in jur de
@ =40-60% pentru aerul introdus, pentru aceasta, intre preincalzitor si
incélzitorul final se realizeazd umidificarea aerului cu ajutorul injectiei de
abur in aer — singura metoda acceptabila in conditiile instalatiilor navale.
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P

p=iz

hg

X X
F ] X

Figura 7.10
Procesul de umidificare a aerului in timpul incalzirii

Procesul de umidificare prin introducere de abur se realizeaza la
temperaturd constantd. in figura 7.10 punctele F si G indici inceputul,
respectiv sfarsitul procesului de umidificare.

Cantitatea de cdldurd preluatda de aerul umed (cédldura latentd de
condensare a aburului si cdldura sensibild de racire a condensului) pana la
temperatura t este:

D umigir. = hg —hy = Cralc +Xg (ZV + CPVtG)_ Coalp = Xp (ZV + CPVtF)

7.26
[k /ke] (7:26)
Cum t; =t. =t=const.=
Gumigir. = Xg =X )1, + (x5 = xp )eppt = (xo —x0 ) (], +cppt
dif ( G F)V ( G F) PV ( G F)(V PV) (727)

[k /kg]
Umiditatea absolutd a aerului creste cu cantitatea de abur introdusa
conform relatiei:
Ax =x, —x,
Pentru procesul de umidificare a aerului, raza procesului este:

e=1l,+cp -t (7.28)

Pentru G trebuie astfel ales incat dupa incalzirea finald sa se atinga un
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Cantitatea de abur introdusd este reglatd automat de cdtre instalatia
dotatd cu aparate de reglare si control automat al umiditatii finale, insa
reglarea aparatelor §i controlul parametrilor aerului introdus trebuie
realizate cunoscandu-se procesul.

In cazul navigirii in sezonul cald, cind aerul este foarte uscat, este
necesara umectarea aerului. Umectarea mai este necesara in sezonul cald,
cand aerul este racit prea mult si pierde in continutul de umiditate, devenind
uscat. Determinarea parametrilor starii finale se face din ecuatiile de bilant
de umiditate si energii:

- aerului umed i se adauga vapori de apa:

m, (1+x,)+Am, =m, (1+x,) (7.29)

unde
m, - debitul de aer umed;
Am,, -adaos de vapori de apa.

Am,
=>x,=x+ (7.30)
ma
- bilantul de energii pentru procesul adiabatic:

m,h, +Am,h, =m_h, (7.31)

o by =2 g
m, (7.32)
= Ah=Ax-h, (7.33)

Directia de proces:

e=h, (7.34)

adicd entalpia vaporilor introdusi (h,) reprezintd tocmai coeficientul
unghiular al razelor de pe marginea diagramei (h-x)-

In figura 7.11 este reprezentat modul de trasare al acestei transformari.
Dreapta de deasupra izotermei t; reprezintd un adaos de vapori cu entalpia
hy 1n aerul umed (gl ) , lar cea de sub izoterma, adaosul de apa cu entalpia h

(gz ) Directia celor doud drepte duse prin punctul 1 este paraleld la dreptele

punctate dusa prin polul O, a caror inclinare este tocmai hy respectiv h.

- 130 -



Pol 0

Figura 7.11
Adaugarea de vapori de apa 1n aerul umed

7.4. INSTALATII DE CLIMATIZARE LA BORDUL NAVELOR

Instalatia de climatizare de la bordul navei (termotanc, ventilator, si
clapete de reglaj) este montatd Intr-un compartiment separat, de obicei
amplasat pe o punte superioara, pentru ca aerul proaspat sa poate fi aspirat
curat, fara a fi necesare canale suplimentare pentru aspiratia aerului (vezi
fig.7.12). Aerul proaspdt este aspirat printr-un sistem de clapete reglat
manual, un aslfel de sistem fiind intalnit si pe aer recirculat. Existd 1nsa
cazuri in care aceste clapete reglabile sunt amplasate numai pe conducata de
recirculare a aerului, singura manevra necesara fiind inchiderea ei pe timpul
functionarii in timp de racire, realizdndu-se proportii de amestec aer
proaspat — aer recirculat, luat in seama de proiectant pentru exploatarea in
regim de racire a aerului. Clapeta de pe conducta de recirculare pe timpul
exploatarii In regim de incalzire, se inchide deoarece, conform STAS
10693-76, instalatia functioneaza in acest caz 100% aer proaspat.

OBSERVATIE: Revenirea aerului recirculat prin conducta de
recirculare in termotanc este asiguratd prin suprapresiunea care se
realizeaza in cabine, prin introducerea aerului climatizat, deoarece
sistemul de climatizare (cabine, careuri, saloane, coridoare) trebuie inchis,
adicd cu hublouri si usi inchise, fara sa permitda comunicarea cu exteriorul.
In caz contrar, nu se pot realiza conditiile de confort (temperatura,
umiditatea) stabilite prin proiectare.
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Figura 7.12
F - filtru; B p; - bateria de preincélzire; B g - bateria de

ricire; U - umidificator cu abur; B p - bateria de incdlzire

finala; H - higrometru; V - ventilator

a) Procesul de ricire

Aerul proaspat, impreund cu aerul reciclat, este trecut prin filtru, dupa
care este racit, fiind trecut printr-o baterie de racire. La iesirea din B.R.,
aerul este racit §i uscat, apoi este trecut prin incalzitorul final, unde are loc
incélzirea si reducerea umiditatii relative la valorile optime de confort.

Aerul cu acesti parametrii este aspirat de ventilator si refulat in canalele
de climatizare, de unde este distribuit la fiecare spatiu climatizat (vezi
fig.7.13).

Procesul 1-2-3-4 este valabil pentru conditionarea aerului cu
caracteristicile aerului proaspat, deci la pornirea instalatiei de climatizare.

Existd posibilitatea reciclarii la 30 - 50% din aerul climatizat, refulat
din incédperi. Acesta este caracterizat de un continut de caldura, umiditate si
particulele de praf, starea acestui aer fiind reprezentatd de punctul 5 din
figura 7.14. Acest aer urmeaza a fi filtrat, apoi se amesteca cu aerul proaspat
1, obtinandu-se un amestec reprezentat de punctul 6 in regim de exploatare,
procesul de climatizare este 6-7-3-4.
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Figura 7.13
Componenta:
1. —filtru 7. — ventilator
2. —registre de aer 8. — ajutaje de flux
3. —ricitor de aer 9. — tubulaturd
4. — calorifer 10. — nige de aer
5. —umidificator cu abur ~ 11.— ventilator
6. —separator de picaturi ~ 12. — calorifer

13. — compresor
14. — condensator

h
t
ts 5
t3) 4
7
hy
t 3
/AN
D
=z (8)
Xy=X3 X5 Xg=Xy Xq=Xp X
Figura 7.14

Reprezentarea procesului in diagrama( h— x)
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b) Procesul de incilzire necesar in anotimpul friguros, se realizeaza in
termotanc cu ajutorul preincalzitorului si a incélzitorului final. Conform
STAS 10693-76, pe timpul de incélzire nu se admite recircularea aerului
(vezi fig.7.15).

Stabilirea parametrilor aerului (stabilirea punctului 1) se realizeaza
masurand la bordul navei temperatura si umiditatea relativa, care apoi se
inscriu in diagrama (h — x). Determinarea temperaturii se realizeaza cu
ajutorul termometrului expus la umbrd, afard (termometru uscat).
Determinarea umiditdtii se realizeazd cu ajutorul hidrometrului sau
psihrometrului.

h
ty 4
o=t 2 3
2=13 B
PL U By
t AT
1
1 h3 —aZ
hy 2@ \ 3\\ @
L @ ﬁ@
X1= X2 X3=X4 X
Figura 7.15

Bateriile de preincélzire si de incélzire finala sunt dimensionate sa faca
fatd climatului rece (t1 =-25°Csi ®, =80% ). In situatiile in care

temperatura ¢, < 25°C , pentru a se asigura temperatura interioard de confort

este necesara recircularea unei cantitati de aer provenita de la sistemul de
recirculare folosit la functionarea in regim de racire (fig.7.16.), proportia de
aer recirculat fiind stabilitd de capacitatea de incalzire a bateriilor PI si IF
(punctul 2).

La navele care au posibilitatea de reglare a temperaturii de confort in
fiecare incédpere (prin asigurarea incilzirii finale a aerului in cabine cu
ajutorul unei rezistente electrice reglabile) incalzitorul final nu exista si
bateria de racire este montatd imediat dupa filtru, inaintea preincalzitorului,
care devine preincalzitor pe timpul functionarii in regim de racire.

Umiditatea cu abur a aerului tratat este asigurat de un higrostat montat
in conducta de refulare care regleaza debitul de vapori injectat in aer, dupa
preincalzire.
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CAPITOLUL VIII

INSTALATII FRIGORIFICE

8.1. PROCEDEE DE PRODUCERE A FRIGULUI ARTIFICIAL

A produce frig pe cale artificiald inseamnda a realiza scdderea si
mentinerea temperaturii unui corp, sau sistem de corpuri sub temperatura
mediului Inconjurator.

Modalitatile de producere a frigului sunt diferite, atat ca procedeu, cat
si ca instalatii utilizate, si se califica in:

a) Procedee termodinamice, care sunt de doua feluri:
1) Procedee termodinamice deschise:

- rdcirea prin evaporarea apei;

- rdcirea prin amestecuri frigorifice;
2) Procedee termodinamice inchise:

b)

Comprimarea de vapori in compresoare mecanice (instalatii
frigorifice cu compresie mecanca;

comprimare de vapori in ejectoare (instalatii frigorifice cu ejectie
de vapori reci);

Comprimare de vapori cu compresor termochimic(instalatie
frigorifica cu absortie);

comprimarea de gaze si destinderea lor izentropicd (producere de
lucru mecanic in exterior);

Comprimarea de gaze si destinderea lor izentalpica (laminarea
gazelor);

Comprimarea de gaze si destinderea lor in cdmp centrifugal (efect
Ranque).

Procedee electrice si magnetice:

Procedee bazate pe efectul electrotermic de racire (efectul Peltier,
efectul Ettinghansen)

Procedee bazate pe efectul magneto-caloric (demagnetizarea
adiabaticd);

Efectul termomecanic in He II si efectul magnetocaloric in
superconductori.

OBSERVATIE: datorita conditiilor specifice de exploatare, la bordul
navelor se utilizeaza numai instalatii frigorifice cu comprimare de vapori in
compresoare mecanice.
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8.2. TERMODINAMICA PRODUCERII FRIGULUI ARTIFICIAL
PRIN COMPRIMARE DE VAPORI. MASINA FRIGORIFICA

Al doilea principiu al termodinamicii in formularea lui Clausius (1850)
stipuleaza “caldura nu poate trece de la sine de la un corp cu temperatura
mai scdzuta la altul cu o temperatura mai ridicatd ”, ceea ce inseamna ca
micsorarea §i mentinera temperaturii unui corp la valori mai scazute decat
cea a mediului ambiant nu este posibila decat prin consum de energie.

Instalatia electricd are menirea de a realiza temperaturi mai scazute
decit cea a mediului ambiant, intr-un mediu inchis, izolat termic fatd de
exterior.

Scéaderea temperaturii se realizeaza prin preluarea caldurii din acest
spatiu si cedarea ei citre mediul ambiant aflat la un nivel superior de
temperaturd. Acest lucru este posibil utilizind o masind termicd ce va
consuma energie si care functioneaza pe baza unui ciclu de lucru inchis.

Teoretic, aceastd masina frigorifica lucreaza dupa ciclul Carnot inversat
(ciclul frigorific), vezi fig.8.1.

T

b

T, »

Figura 8.1
Ciclul Carnot inversat in diagrama (7 - s); I - 2 comprimare adiabatica; 2 - 3
comprimare izoterma (7; = constant), cu cedarea céldurii ¢, (aria 2 - 3 - a - b);
3 - 4 destindere adiabatica; 4 - I destindere izoterma cu preluare de caldurd ¢,
(aria 4-1-b-a).

Deoarece comprimarea si destinderea izoterma sunt insotite de
schimbarea stéarii de agregare a corpului care parcurge ciclul, si anume la
comprimare/condensare i destindere/vaporizare, iar comprimarea
adiabaticd este realizatd Intr-un compresor care trebuie si aiba asigurata
functionarea in zona vaporilor, ciclul Carnot nu poate fi realizat in aceasta
forma.

In fig. 8.2 este prezentatd abaterea ciclului teoretic de la ciclul Carnot
ideal.

in LF.C.M.V. s-a optat pentru laminarea izentalpica (2 = const.) in
locul destinderii adiabatice in detentor. in urma laminirii se obtine un
amestec de lichid vapori, cu observatia ca titlul vaporilor din amestec este
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ceva mai mare decdt in cazul detentei adiabatice. Obtinerea efectului
frigorific in cazul I.LF.C.M.V. presupune parcurgerea de catre agentul de
lucru a unei succesiuni de procese sub forma unui ciclu termodinamic in
care agentul termic isi schimbd starca de agregare (condenseazad si
vaporizeazd) si este laminat intr-un dispozitiv special denumit ventil de
laminare.

T4

.
III I
T 3 2'\{

nl A

! 1
ST

Figura 8.2
Ciclul teoretic al masinii frigorifice. / - 2 comprimare; 2-2-3 condensarea;
3 — 4 laminarea; 4 - [ vaporizarea; I-/I-1II-1V ciclul Carnot inversat.

Procesele termodinamice pe care le suferda agentul frigorific din
instalatie pot fi urmarite simultan in diagrama (7 - s) si (Ig p -h). Conform
acestor procese, frigul artificial prin comprimare de vapori se poate realiza
cu patru aparate (fig.8.3): compresor (C), condensator (K), ventil de
laminare (V.L.), vaporizator (V).
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Figura 8.3 - a).
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Figura 8.3

a) Schema masinii frigorifice: C - compresor; K - condensator; VL - ventil de
laminare; g, - céldura preluata din vaporizare; g, - caldura cedata din condensare;
Al, - lucru mecanic; p, -presiunea de vaporizare (joasa); py - presiunca de
condensare (inaltd); b)Reprezentarea proceselor in diagrama (/g p-h).
c)Reprezentarea proceselor in diagrama (7 - s);

Functionarea instalatiei este urmdtoarea: vaporii de agent frigorific
proveniti din V sunt aspirati in C cu starea (1) si comprimati de la presiunea
Po pana la py, proces teoretic considerat izentropic (S; = Sy). in realitate,
procesul de comprimare este ireversibil, fiind insotit de o crestere a
entropiei, starea reala a agentului in cilindru la sfarsitul procesului de
comprimare fiind (2). Vaporii supraincalziti de agent frigorific intrd in K
unde cedeazid mediului de ricire (apa sau aer) un flux de caldura. Intre
starile 2 si 3" are loc racirea izobara a vaporilor de agent pana cand acestia
ating starea de lichid saturat 3'. intre stirile 3' - 3 are loc un proces de
subracire izobara a lichidului in K. Agentul frigorific, in stare lichida, intra
in V.L. unde sufera un proces de laminare izentalpica 3 - 4 de la presiunea
pc de condensare, la p, de vaporizare. In urma lamindrii scade atat
presiunea, cat si temperatura (de la #; la #,), cdnd h;= h,. Avand temperatura
de vaporizare mai mica decdt temperatura sursei reci, agentul frigorific
preia un flux de caldurd din spatiul racit si fierbe la p = ct. si ¢ = ct. pana
atinge starea de saturatie/".

In procesul /" - I, vaporii saturati uscati se supraincalzesc la p = ct. in
conducta de aspiratie a C, preluand céldura de la mediul ambiant.

8.3. TIPURI DE INSTALATII FRIGORIFICE
8.3.1. Instalatia frigorifica cu o treapta de comprimare

La bordul navelor, instalatiile frigorifice cu o treaptd de comprimare
sunt folosite pentru instalatiile de cambuza, de climatizare, de preracire si

- 139 -



de racire a magaziilor de fdind de peste. Schema de principiu a unei astfel
de instalatii este prezentata in fig.8.4.

Figura 8.4
Schema instalatiei frigorifice de comprimare de vapori intr-o treapta

Unde: C - compresor; K - condensator; RL - rezervor de lichid; FD -
filtru deshidrator; SCLV - schimbator de céldura lichid /vapori; VL - ventil
de laminare; V - vaporizator.

in schemd au fost introduse aparate auxiliare care imbunititesc
functionarea instalatiei frigorifice, acestea asigurand functionarea in conditii
de exploatare specific navale.

Odata cu introducerea aparatelor si realizarea instalatiei frigorifice
intr-o treaptd de comprimare, perfectiunea termodinamicd scade fata de
masina frigorificd teoretica, dar este posibild automatizarea si functionarea
in conditii reale de exploatare.

8.3.2. Instalatia frigorifica in doua trepte de comprimare

in conditiile navigatiei in zone tropicale sau ecuatoriale, temperatura
apei de mare,"t,,” ajunge frecvent la
t, =30+32°C

Temperatura de condensare se stabileste cu relatia:

t=t,+ 4t =1¢,+10°C (8.1)

deci temperatura de condensare este #, = +40°C. In aceste conditii, pentru a
depozita produse congelate la temperatura din spatiul frigorific ,"z,",
t, = -18°C, este necesara o temperaturd de vaporizare stabilita cu relatia:

ty=t,- At = t,-10°C (8.2)

deci temperatura de vaporizare este f) = - 28°C.

- 140 -



Cum freonul R12 este agentul frigorific cel mai raspandit in instalatiile
frigorifice navale, obtinem py = 9,784 kg flem’ si p, = 1,115 kg flem’. in
aceste conditii, compresorul lucreaza cu un raport de comprimare:

H=Pe_g77 (8.3)
Po

Functionarea eficientd a compresoarelor cu piston corespunde unui
grad de livrare 4 > 0,7, care limiteaza rapoartele de comprimare la H < 6,5.

In cazul particular prezentat mai sus, capacitatea frigorifici a
compresorului nu mai poate asigura eliminarea intregii cantitati de caldura
patrunsa in spatiul cambuzei, temperatura crescand in cambuza.

O alta situatie Intalnitad la bordul navelor este necesitatea congelarii
rapide, cum este cazul navelor de pescuit oceanic, unde sunt necesare
temperaturi de vaporizare de pana la t, = - 40°C, care, in conditiile t|t, de
+40/-40°, dau pentru R22, respectiv pentru amoniac, rapoartele de
comprimare:

15,79 15,850
Hpp, =——=14,8 si H == =21,7 8.4
R2274 076 N T &4)

Aceste valori ale lui H sunt foarte mari pentru o functionare normala,
capacitatea frigorificd a compresorului reducandu-se substantial.

Singura posibilitate ramane fractionarea comprimarii in doua
comprimari succesive cu racirea intermediara a agentului frigorific,
asigurandu-se astfel o functionare cu rapoarte de comprimare mai scazute
(gradul de livrare este considerabil Tmbunatatit, implicit capacitatea
frigorifica a compresorului).

In aceast situatie, raportul total de comprimare este dat de relatia:

Hp =Pk P Pi _y gy (8.5)
Po Pi Po

unde cele doud rapoarte de comprimare sunt de forma:

H1=H2=\/ﬁ (8.6)

acestea asigurdnd functionarea compresoarelor cu randamente mult mai
bune, oferind un grad de livrare mult Iimbunatatit.

O astfel de schema este intdlnitd pe navele tip Atlantic Il (agent
frigorific: NH;), la care BRI (bateria de racire intermediard) este tip
serpentina de racire.
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Reprezentarea procesului si schema de principiu a instalatiei frigorifice
de congelare de pe aceste nave se poate urmari in figura 8.5. si 8.6.

lap

il " Ve

3

Figura 8.5
Ciclul de functionare al instalatiei cu doua trepte de comprimare si BRI cu
serpentind

Din fig. 8.6 se observd cd in BRI nu se mai lamineaza tot agentul,
debitul G Tmpartindu-se in Gy, (care raméne la p; si se subraceste de la
starea 5 la starea 6 in serpentina BRI) si G, (care lamineazd in VL, de la
pr - starea 4 -la p, - starea 5).

Daca instalatia frigorificd functioneaza cu agent frigorific R22 ca in
cazul instalatiei frigorifice de congelare - depozitare de pe navele de pescuit
oceanic tip B22, schema instalatiei va arata ca in figura 8.8. Particularitatile
acestei scheme constau in faptul ca ventilul de laminare VL, este de tip
termostatic, cantitatea de R22 injectatd in refularea treptei l-a stabilindu-se
prin elementul montat pe refularea treptei a ll-a. Subracirea agentului aflat
la p;, de la starea 4 la starea 6, se realizeaza in separatorul de ulei SU al
separatorului acumulator SA, pe seama vaporizarii agentului patruns
impreuna cu uleiul in SU.

OBSERVATIE: schemele instalatiilor frigorifice de pe navele de
pescuit oceanic sunt mult mai complexe. Instalatiile sunt realizate
interconectat, adica instalatiile cu doua trepte §i cu o treapta de
comprimare (instalatiile de congelare a pestelui, de prerdcire, de
depozitare, cambuza, climatizarea, fabrica de gheata solzi).

Instalatiile frigorifice de pe supertraulere si transportoare frigorifice
(Polar IIT) lucreazd intr-o treapta de comprimare si pentru congelare
deoarece sunt dotate cu compresoare cu snek (arbori elicoidali), asigurand t,
= -40°C.
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Figura 8.6
Schema instalatiei frigorifice in doua trepte
de comprimare cu BRI cu serpentina.

lgp

-1

Figura 8.7
Ciclul de functionare a instalatiei
cu R221n doua trepte fara BRI

Figura 8.8
Schema instalatiei cu frigorifice
cu R22 in doua trepte fara BRI.

Urmatoarele tipuri de instalatii frigorifice sunt prezentate succint, ele
nefiind folosite in prezent in flota de pescuit si transport a tarii noastre,
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cerintele acestora de exploatare fiind incompatibile cu conditiile de
exploatare existente la nave.

8.3.3. Instalatia frigorifica in cascada

La instalatiile in mai multe trepte, raportul presiunilor p; / py nu poate fi
marit oricat, de asemeni po nu poate scadea sub limita de 0,/ bar.

Limita de variatie a raportului presiunilor p; / pg = 100+110, ceea ce
corespunde unei diferente de temperaturd ¢ - f, = 100+-120°C. La o
temperaturd de condensare + 30° + + 40°C, se obtine cea mai scizutd
temperatura de vaporizare -70 + -80°C. Aceasta este limita utilizarii
instalatiilor cu compresie mecanica in trei trepte.

Pentru obtinerea unor temperaturi f) mai scazute se utilizeaza
instalatiile in cascada (fig. 8.9), care constau in cuplarea a doud instalatii
frigorifice cu o treaptd sau doua de comprimare, care functioneaza cu agenti
frigorifici diferiti, cuplarea facandu-se printr-un schimbator de caldura cu
dublu rol: vaporizator pentru instalatia de naltd presiune si condensator
pentru instalatia de joasa presiune.

Pentru treapta de 1naltd presiune se folosesc drept agenti frigorifici:
NH;, R12, R22, iar pentru treapta de joasa presiune: R13, R23, etan, etilena,
propan, metan, azot.

Drept agenti intermediari se folosesc R12, etilena, etc.

C Cc

2 1

Figura 8.9
Instalatia frigorifica in cascada.

Cu ajutorul acestor instalatii se pot obtine temperaturi de vaporizare de
pana la -200°C.

8.3.4. Instalatia frigorifica cu ejector (L.F.E.)

Desi acest tip de instalatie nu este folosit in prezent pe navele flotei
noastre maritime si fluviale, unii autori o recomandd pentru utilizare la
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nave, cu precadere la climatizare. Explicatia constd in faptul ca LF.E.
utilizeazd cel mai des vaporii de apa drept agent frigorific, deci instalatia
necesita o sursad de abur si consuma cantitati importante de apa de racire.

La acest tip de instalatie compresorul este inlocuit de ejector care are
avantajul ca nu utilizeazd piese in miscare, deci nici ulei, asigurandu-se
astfel mentinerea curata a suprafetelor de schimb de caldura.

in vaporizatorul V (din fig. 8.10 a), care este un vaporizator de amestec
in care agentul vaporizeaza partial racindu-se, este realizatd vaporizarea
apei pe seama preludrii céldurii de la apa ce urmeaza a fi racitd. Vaporii
rezultati intrd in camera de amestec a ajutajului datoritd diferentei care
existd intre vaporizator si ejector.

-
=]

a). b).
Figura 8.10
Instalatia frigorifica cu ejector : a - schema; b - ciclul termodinamic teoretic.

Aburul de lucru se destinde in ajutajul montat la intrarea in ejector, el
capatand astfel o viteza foarte mare (supersonicd). In aceste conditii el va
reusi sa antreneze vaporii reci, rezultdind un amestec care se comprima in
difuzorul ejectorului pand la presiunea de condensare, fenomen posibil
datorita transformarii energiei cinetice in energie potentiald de presiune.

Amestecul de vapori va condensa in condensatorul K, lichidul de stare
(5) divizandu-se in doua parti. O parte este pompata catre generatorul de
vapori (cazanul CZ) pentru fierbere, cealalta parte lamineaza in VR, apoi
patrunde in vaporizator.

Transformarile din fig.8.10 b sunt urmatoarele:

1 - 2 destinderea adiabatica a aburului de lucru cu ajutorul duzei pana

la presiunea de vaporizare;

8 - 9 vaporizarea apei In V;

3 amestecul dintre aburul de lucru de stare (2) si aburul rece de stare

)
3 - 4 comprimarea adiabatica a amestecului in difuzorul ejectorului;
4 - 5 condensarea amestecului de abur;
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5 - 6 pomparea apei In cazan;
6 - 7 preincilzire izobara a apei in cazan pand la starea de saturatie;
7 - 1 vaporizarea in cazan.

8.3.5. Instalatia frigorifica cu absorbtie (I.F.A.)

Ca o noutate fatd de celelalte tipuri de instalatii analizate, .F.A.
utilizeazd pentru realizarea procesului de lucru un amestec binar de
substante: un agent frigorific si un corp absorbant. Caracteristic acestor
substante este ca au temperaturi de fierbere diferite la aceeasi presiune, si ca
dizolvarea lor se face nelimitat.

Cele mai utilizate substante sunt clorura sau bromura de litiu - apa
(pentru instalatiile de climatizare) si amoniacul - apa (pentru instalatiile
industriale).

Aceste instalatii sunt utilizate acolo unde sunt disponibile abur de
contrapresiune, apa supraincalzita, gaze fierbinti, apa incélzita de la soare,
surse energetice secundare. Pot fi cuplate cu instalatii cu compresie
mecanicd, fiind utilizate mai ales in sezonul cald cand aburul este
disponibil, sau in sezonul rece pentru acoperirea varfurilor de consum.

Avantaj: se obtin, concomitent, atat frig cat si apa calda.

Dezavantaj: consum ridicat de caldura si materiale.

Destinatie: industria chimica si in climatizare.

Instalatia fiind complexa, cu aparate mari si voluminoase, ea va avea o
sensibilitate deosebitd in ceea ce priveste asigurarea nivelurilor in aparate si
constanta temperaturii surselor de apd si abur. Nu existd in exploatare la
bordul navelor.

Fenomenul principal care sti la baza functionarii instalatiei este
fenomenul de absorbtie a agentului frigorific de catre un mediu absorbant.

Instalatiile prin absorbtie cu functionare continua folosesc apa (drept
absorbant) si amoniacul (drept agent frigorific) sau bromura de litiu (drept
absorbant) si apa (drept agent frigorific).

Indiferent de varianta constructivd toate I.F.A. au la bazd aceeasi
schema de principiu, schema prezentata in fig. 8.11, .LF.A. 1n solutie de apa
- amoniac, partile componente ale instalatiei fiind:

e Fierbatorul F, unde are loc vaporizarea solutiei concentrate

(bogate) de apa - amoniac;

e Coloana de rectificare CR, in care vaporii de apa prin condensari

partiale sunt separati de cei de amoniac;

e Deflegmatorul D, cu acelasi rol ca si CR;

e Condensatorul K, in care vaporii de NHj, purificati in CR si D

condenseaza;

e Subracitorul SR, care asigurd subracirea NHj lichid pe seama

supraincalzirii vaporilor reci care ies din vaporizator;
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e  Vaporizatorul V, in care NHj lichid vaporizeaza si asigura racirea
agentului intermediar;

e Absorbantul A in care vaporii reci din V se dizolvd in solutia
diluatd sau saraca, provenitd din F, formand o solutie concentrata
sau bogata;

e Pompa de solutie PS, care aspira solutia bogata formata in A si o
refuleaza continuu in F;

e Economizorul E, In care solutia bogata care iese din F, pentru a
ajunge in A, se raceste prin Incalzirea solutiei sirace pompata de
PS; cu cat temperatura solutiei bogate la intrarea in F este mai
apropiatd de temperatura de fierbere, cu atat fluxul de caldura
necesar solutiei bogate va fi mai mic;

e Ventilul de reglaj VRA (pentru NH; lichid) si VRS (pentru solutia
saraca).

0 7 VRA

Figura 8.11
Instalatia frigorifica cu absorbtie in solutie de apd - amoniac
cu functionare continua.

In urma alimentirii continue a fierbatorului F cu un debit de solutie
bogata "Q,” pompat de pompa PS, rezulta, datorita incélzirii lui F, un debit
de vapori "Q,” si unul de solutie saraca "Q;":

QS + Qa = Qh (87)

Din fig. 8.11 se constatd cd I.LF.A. functioneaza (ca si LF.C.M.V.) la
doua nivele de presiune: py si po. Fierberea solutiei si condensarea vaporilor
au loc la presiunea p;, in timp ce vaporizarea lichidului si absorbtia
vaporilor in solutia saraca au loc la presiunea p,.

In absorbitorul A este realizata absorbtia vaporilor reci de citre solutia
saraca de debit O, rezultand solutia bogatd. Aceasta solutie este preluata de
pompa PS si refulata in fierbator unde este preincalzita pana la temperatura
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de saturatie corespunzitoare presiunii p;, dupa care incepe sa fiarba. Pe
masurd ce solutia vaporizeaza, ea devine saracd n amoniac. Solutia siraca
in amoniac paraseste fierbatorul, este laminata i trimisa in absorbitorul A
prin economizorul E. Vaporii rezultati din F sunt dirijati spre condensatorul
C unde condenseazd, datoritd racirii cu apa, rezultand lichid care este
laminat in ventilul V.R.A. Acest lichid ajunge apoi in vaporizatorul V unde
preia caldura din agentul intermediar si vaporizeaza. Debitul de vapori reci
Q, este dirijat spre absorbitorul A unde sunt absorbite de solutia saraca de
debit Q..

Aceastd instalatie poate realiza temperaturi de vaporizare Intre
+5 +-50°C, iar dacd functioneaza in doua trepte, intre -50° + -45°C.

8.4. CALCULUL TERMIC AL IFCMV INTR-O TREAPTA

Date de calcul:
o @, puterea frigorifica, in W;
e t, temperatura de vaporizare, in °C;
e t, temperatura de condensare, in °C.

Marimi de detrminat:

Q.. debitul volumic de vapori, in m’/s;

@, putrea termica a condensatorului, in W;

@, puterea termicd a subracitorului, in W;

P; puterea consumata pentru comprimarea vaporilor, in

W.

Cu ajutorul datelor de calcul, al diagramelor si tabelelor de vapori se
stabilesc parametrii de stare ai agentului frigorific In punctele caracteristice
ale instalatiei, apoi se trece la calcul.

Puterea frigorifica masica:

Qom =h; —hy [J/kg] (8.8)
unde:
h; este entalpia masica a vaporilor la iesirea din vaporizator, in J/kg;
h, este entalpia amestecului lichid - vapori dupa ventilul de reglaj, in J/kg.
Puterea frigorifica volumica:

Qo =qV°—:“ [1/m?] (8.9)

unde v, este volumul masic al vaporilor la aspiratia in compresor, in m’/kg.
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Debitul masic de vapori:

G=®y/qe, [ke/s] (8.10)

Puterea termica a condensatorului:

®,=G(h,-hy) [W] (8.11)
Puterea termica a subracitorului:
@, =G(hy—hy) [W] (8.12)

Lucrul tehnic masic de comprimare:
alz(hz—hl) [J/kg] (8.13)

Puterea teoreticd consumatd de compresor pentru comprimarea
vaporilor:

P _G-al [k

= w 8.14
Y1000 ] (8.14)

8.5. CALCULUL TERMIC IFCMV iN DOUA TREPTE

Date de calcul:
e @, puterea frigorifica, in W;
e t, temperatura de vaporizare, in °C;
e t, temperatura de condensare, in °C.

Mairimi de determinat:

Q,; debitul volumic de vapori aspirati de K, in m’/s;
Q. debitul volumic de vapori aspirati de K,, in m’/s;
Py puterea consumata de K, in W;

P, puterea consumata de K,, in W;

@, puterea termica a condensatorului, in W;

g  eficienta frigorificd a instalatiei.

Cu ajutorul datelor de calcul, al diagramelor si tabelelor termodinamice
de vapori se stabilesc parametrii de stare ai agentului frigorific in punctele
caracteristice ale instalatiei. Cu acestea se trece la calcul.

Puterea frigorifica masica:

Qo =h; —h, [J/kg] (815)
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Puterea frigorifica volumica:

(8.16)
oy :q\(]% [J/mﬂ
Debitul masic de vapori aspirati de C;:
5= Qo
Gi= [kg/s] (8.17)
qOm
Debitul volumic de vapori aspirati de C:
B T
Q= [m®/s] (8.18)
Qov
Lucrul masic de comprimare in C;:
al,=h,-h, [J/kg] (8.19)
Puterea consumata de compresorul C;:
P, =Gral, [W] (8.20)

Pentru calculul celorlalte marimi trebuie sa se determine debitul de
vapori aspirati de compresorul C,. In acest scop se va scrie un bilant de
masa §i cildurd pentru butelia de racire intermediara.

Relatiile de bilant:

Gih,+G:h,+Gih, =Gh, +Gih, (8.21)

De aici rezulta debitul masic de vapori aspirati de K, .
Debitul volumic de vapori aspirati de Cy:

Q=2 [m'/s] (8:22)
'
Lucrul masic consumat de compresorul C,:
al, =h,~h, [J/kg] (8.23)

Puterea consumata de compresorul K:

P,=Gal, [W] (8.24)

- 150 -



Puterea termica a condensatorului:
¢c =Gz(h3_h4) [W] (8-25)
Eficienta frigorifica a instalatiei:

Ty (8.26)
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CAPITOLUL IX

DINAMICA GAZELOR

9.1. GENERALITATI

Lucrul mecanic tehnic poate fi obtinut continuu utilizdnd energia
cinetica a unui gaz in miscare. Transformarea energiei cinetice a gazului in
lucru mecanic util se face in instalatiile de turbine cu gaze. Avantajele
acestei transformari sunt: producerea in continuu a lucrului mecanic,
constructia simpla a turbinei, obtinerea unor viteze mari de rotatie a
rotorului turbinei si la masinile cu reactie etc.

Dezavantajele ar fi: necesitatea folosirii unor materiale rezistente la
temperaturile ridicate ale gazului, parcurgerea unui lant complex de
transformari energetice (incalzirea gazului, acceleratia etc.), pierderi de
energie la evacuarea gazelor calde in mediul exterior.

Analiza miscarii gazului se face introducind o serie de ipoteze
simplificatoare. Presupunem migcarea unidirectionald, iar intr-o sectiune
datd a jetului de gaze acceptam valori medii ale parametrilor
termofizici(mediile se refera atat la sectiune, cat si la timp).

Mai admitem i faptul ca miscarea gazului este stationara in timp, iar
gazul se comportad ca un gaz perfect.

Clasificarea miscarilor in functie de vitezd se realizeaza utilizdnd
criteriul de similitudine Mach.

A%
M=— (9.1)

S

unde:
w, fiind viteza sunetului. Astfel:

e miscare subsonici: M <I1;(W<W,);
e  miscare sonica: M=1,(w=w,);

e miscare supersonicd: M > 1;(w> W, ); (9.2)
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Figura 9.1
Curgerea unui gaz printr-o conducta de sectiune variabila.

O alta clasificare, pe baza criteriului de similitudine
Re = Mk ©93)
v
unde /. — lungimea caracteristica §i v — viscozitatea cinematica, obtinem
deci:
e miscari in regim laminar: Re< Re

crl ;
e miscari in regim tranzitoriu:
- <Re<Re,,; 4

e miscdri in regim turbulent: Re<Re_, .

Re

Valorile critice ale criteriului Reynolds sunt in functie de fluid si de
spatiul in care are loc miscarea (Re_,=2300 si Re_,=10000).

Regimul laminar de migcare se caracterizeaza prin faptul ca traiectoriile
particulelor nu se intersecteaza, in timp ce la miscarea turbulentd apar
vartejuri, traiectoriile moleculelor in migcare intersectandu-se.

9.2. ECUATIA FUNDAMENTALA A MISCARII GAZELOR

Consideram un jet de gaz de sectiunea variabild, care se deplaseaza
intre nigte pereti rigizi. Stabilim doua sectiuni de control A, si A, intre

care gazul primeste fluxul termic le . Vom presupune ca frecarea gazului

de peretii conductei este neglijabila (fig. 9.1). Bilantul de energie intre

sectiunile A; i A, este de forma:
2

. . LW :
mu, +mp,v, + m—-+mgz, +Q,, =
2 9.5)

2
. . LWy
= 1hu, +mp,v, +m7+mgz2
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in care au intervenit: energia internd, lucru mecanic de dislocatie, energia
cineticd potentiala si transferul de energie prin efect termic. Daca in relatia
(9.5) neglijam energia de potentiala, obtinem:

W2 W2
S =h—hy g (9.6)

Aceasta euatie reprezintd ecuatia fundamentala a miscarii scrisa pentru
un gaz perfect aflat In regim stationar, la care am neglijat frecérile. Studiul

miscdrii gazului au drept scop calculul vitezei si a debitului, cat si
conditiile In care aceste marimi capata valori maxime.

9.3. MISCAREA GAZULUI PERFECT INTR-UN AJUTAJ
CONVERGENT

Ajutajele au scopul de a accelera un gaz. Ele pot avea sectiunea
constantd sau variabila. Cele convergente se folosesc in vederea accelerarii
gazului datoritd micsorarii continue a sectiunii. Sectiunea minima

corespunde sectiunii de iesire din ajutaj (fig. 9.2). Pentru miscarea
adiabatica a gazului:

q,, =0 9.7

si considerand nula viteza gazului in sectiunea de intrare A, din (9.6)

w,=,2(h,—h,) = /2%“,[1—%] (9.8)

Intre sectiunile A, si A, putem scrie:

L _ [ij o {&]k (9.9)
Tl V2 pl

rezulta:
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. B
Wa P
?I Wy A
Ta v,
Figura 9.2

Ajutaj convergent

astfel ca:

k Tk
W= 2, 1—("—2] (9.10)

Viteza de miscare a gazului este functie in mod expres de natura lui. Cu
cat gazul are o densitate mai mica cu atat viteza sa este mai mare, in baza
ecuatiei:

1 R

R
PV =MT1;pp—l=MT1 9.11)

Viteza gazului este direct proportionald si cu temperatura initiala a
acestuia. Tot din relatia (9.10) observam ca viteza sa creste pe masurd ce
raportul presiunilor scade. Valoarea maxima se atinge la destinderea in vid

(p, =0).

k k
w_ . =,2——p,v, =,/2——RT 9.12
max \/ k_lpl 1 \/ k—l 1 ( )

Debitul de gaz care trece prin sectiunea de iesire A, se determind

utilizand ecuatia continuitatii:

2 [

k k
LS —A, , K P [P_zj _| P2 (9.13)

v, k-1 v,{\p p,
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Pentru determinarea debitului maxim punem conditia:

_om__,
5 ( P, j (9.14)
b
iar valoarea critica a presiunii rezulta din
k
P _ (Lj“” (9.15)
p, k+1

astfel ca debitul maxim de gaz este de forma:

1
iy = Ay | B ©.16)
k+1 k+1

iar viteza In sectiunea critica este de forma:

f k
=,/2——RT, 9.17
Wcr k-‘rl 1 <wmax ( )

In expresia lui i separdm factorul de debit P:

2 k+l
Kk K K
- fel(er ) -
k-1|\ p, b

m=yA,\/2pp, (9.19)

valoarea maxima a factorului ¥ atingandu-se 1n sectiunea critica:

1
yo =2 (9.20)
T olk+1 k+1

Valoarea temperaturii corespunzitoare presiunii p, rezultd din

prin urmare:

ecuatia transformarii adiabatice:
2

=— 9.21
S ©-21)

iar din ecuatia lui Clapeyron obtinem:
1

L:&:&.L:(LJ“ (9.22)
v, P p T, k+1
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Revenind in ecuatia (9.19) obtinem:

m
YA, = ——— = constant (9.23)

\2pip,

Astfel, pentru a accelera un gaz trebuie ca y sa creasca in timp ce
sectiunea scade. Presiunea scade in lungul ajutajului de la valoarea p, la
valoarea p,, In timp ce factorul de debit y creste. La valoarea presiunii
P, =D, - debitul devine maxim, factorul de debit ajungand la valoarea v _,
iar 1n sectiunea de iesire (sectiunea minima a ajutajului) viteza, temperatura
si densitatea au valori critice. Sectiunea 1n care y este maxim se numeste
sectiune critica, deci:

mmax

Vonax * A :W (9.24)
1M1

Figura 9.3
Variatia functiei y la curgerea unui fluid
printr-un ajutaj convergent-divergent.

Dacd un gaz este evacuat printr-un orificiu, el 1si delimiteaza sectiunea
de curgere, ajutajul trebuind si urmareascd forma jetului. La ajutajele
convergente s-a gasit experimental ca:

p2 < pcr ~ 0’5p1 (925)
iar factorul de debit y =wy__, (vezi ramura OM din Figura 9.3 ramura de

naturd teoreticd). Intr-un ajutaj convergent, viteza gazului creste pe masura
ce presiunea scade.

w, =KkTR, =w (9.26)

cr cr S
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in ajutajul convergent, vitezele sunt mai mici decét viteza sunetului
(w;) iar debitul are valoare maximi (viteza sunetului atingandu-se in
sectiunea minima ajutajului).

In ajutajul convergent, regimul de miscare depinde de valoarea
presiunii mediului in care ajunge jetul de gaz. Astfel:

e Regimul subcritic de miscare a gazului are loc la

p2 > pcr (927)
si are ca trasatura functionarea linistitd a ajutajului (viteza si debitul gazului

se calculeaza cu (9.10) si (9.13));
e Regimul critic de functionare are loc la:

p2 = pcr (928)

Figura 9.4
Influenta contrapresiunii exterioare asupra jetului.

Viteza si debitul gazului capatd valori maxime ce se determind cu relatiile
(9.17) si (9.16); in sectiunea minima viteza gazului atinge viteza locala a
sunetului.

e  Regimul supracritic de functionare are loc la:
P> <Pa 9.29)
presiunea gazului la iesirea din ajutaj fiind mai mare decat cea a mediului
ambiant.
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9.4. MISCAREA GAZULUI PERFECT INTR-UN AJUTAJ
COVERGENT - DIVERGENT

Ajutajul convergent-divergent, reprezentat in Figura 9.5, are rolul de a
destinde gazul pana la presiuni mai mici decat presiunea critica. Din:

=AY _ constant (9.30)
\%

deducem ca dacé valoarea lui v creste mai repede decat cea a lui A atunci
viteza gazului depiseste viteza sunetului. In consecinti, daca la un ajutaj
convergent se ataseaza unul divergent, gazul se va destinde in acesta
atingand viteze supersonice, functie de parametrii miscirii. In portiunea

divergentd a ajutajului, P &, coeficientul de debit se gaseste pe ramura

P b
OM din Figura 9.3. Viteza maxima la iesirea din ajutaj se determind cu
(9.12), in care p, =0 . Deci:

w k+1

= 9.31
W, k-1 ( )

Debitul maxim se determina cu (9.16). Ajutajul convergent-divergent

(sau ajutajul de Laval) poate fi utilizat si la accelerarea gazelor, precum si la
franarea lor. Relatia debitului (9.30) poate fi scrisa de forma:

dA dw d
a v _dv_, (9.32)
A W \%

si utilizand ecuatia transformarii adiabatice rezulta:

v TR 9.33)
Utilizandu-se ecuatia lui Bernoulli
2
P ¥ _ constant (9.34)
p 2
gasim:
dw dp
— = (9.35)
w pw
Din relatiile (9.26) si (9.32), obtinem:
dA  wl-w’ dp
—= —— (9.36)

A kw p
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W, W

Figura 9.5
Ajutaj convergent-divergent

din care rezulta situatiile:
e Miscarea acceleratd (cand dp <o) a gazului are loc Intr-un ajutaj

la care sectiunea poate varia ca mai jos (fig. 9.6 a):

wW<W,; dA < o - ajutajul este convergent;
W=W dA =0 - conducta cilindrica;
w> W, ; dA > o - ajutajul este divergent.

Ajutajul convergent-divergent este utilizat la accelerarea gazului. In
lungul sau presiunea scade, viteza locald a sunetului scade si ea datorita
miscarii temperaturii in timpul destinderii adiabatice. Existd trei regime:
subsonic (M < 1), sonic (M =1 sau supersonic (M >1).

—— g \\____‘__...—--""/

5 W > W — W, —-—
/‘i‘h—\ S - 5 W {“VS

P : : l -

. | : P 1 w.—

| T i P Y

1 w 1 — 1

=

F-xmrmg—————

a. Miscarea accelerata b. Miscarea franata
Figura 9.6
Variatia presiunii §i vitezei intr-un ajutaj convergent-divergent

e Miscarea franatd (cand dp >o0) a gazului are loc intr-un ajutaj la
care sectiunea poate varia ca mai jos (fig. 9.6 b);
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wW> W dA < o - ajutajul este convergent;
W=w._; dA = o - ajutajul este cilindric;
dA > o - ajutajul este divergent.

In aceasta situatie un gaz intra intr-un ajutaj Laval cu vitezi mai mare
decit cea a sunetului si i5i micsoreaza viteza pana la viteza sunetului in
sectiunea minimd, pentru ca la iesirea din ajutaj gazul sa aibd o viteza
subsonica. Presiunea acestuia creste pe seama energiei cinetice avand loc o
compresie adiabaticd In care creste temperatura, fapt soldat cu cresterea
vitezei locale a sunetului (fig. 9.6 b).

in regimul sonic si supersonic de functionare a ajutajelor de Laval au
loc fenomene care ridica probleme deosebite in tehnica aerospatiala, cum ar
fi: unde de soc, zgomote puternice, etc.

9.5. MARIMI DE FRANARE

La gazul ce se deplaseaza adiabatic si cu frecare neglijabild, ecuatia
fundamentala (9.6) se poate scrie de forma:
2 2
b+ oL = h, 42 =¥ (9.37)
2 2
unde h* este entalpia masica de franare. Aceasta reprezinta entalpia unui
gaz a carui viteza scdzut de la w la zero. Ea fiind deci mai mare decét
entalpia masica clasicd cu factorul cinetic. Cu ajutorul ei introducem

temperatura de franare astfel:
2

¢, T*= cpT+W7 (9.38)
din care:
w2 k-1 w?
TF=T+ o =T+~ Y
2, kR 2 ©-39)

Din relatia (9.39) deducem ca amplasand un termometru intr-un jet de
gaz, acesta va indica o temperaturd mai mare decit temperatura reald a
gazului datoritd franarii  gazului de catre termometrul respectiv.
Termometrul va indica valoarea:

_ 2
T oT+rol ™ (9.40)
kR 2

1

unde r este coeficientul de restabilire. Ceea ce Inseamna cd o parte din
energia cinetica se regaseste in entalpie.
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Analog, energia internd masica de franare o determindm cu:
2 2

U= THe— =ut o (9.41)
2k 2k

Marimile de franare au importanta in cazul unor viteze relative mari.

9.6. MISCAREA CU FRECARE A GAZELOR

Practic miscarea unui gaz se realizeaza cu viteze mai mici decat cele de
la migcarea teoretica, datorita frecarilor gazului de peretii ajutajului prin
care acesta se deplaseaza.

Astfel:

W, =0ow,p <1 (9.42)

Unde: ¢-coeficient de frecare
Din relatia (9.8) rezulta ca:

(9.45)

Frecarea este 1nsotita de o crestere a entropiei masice, asa Incat punctul
real final este 2’ caracterizat de o entropie mai mare decat a punctului initial
(fig. 9.7).

h / p1=ct

Figura 9.7
Procesul real de destindere adiabata a unui fluid intre presiunile p; si p..

Pentru turbinele de gaze sau de vapori definim randamentul relativ
intern (randamentul politropic) cu relatia:
_h,—h,
h,—h

1 2

n, =’ (9.46)
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Pentru turbine de abur cu condensator

M, = 0,65...0,80

9.7. MASURAREA DEBITELOR CU AJUTORUL DIAFRAGMEI

Diafragma este o piesd in formd de disc in care este practicat un
orificiu, §i care se monteaza pe o conductd in vederea masurarii debitelor.
Diafragma reduce sectiunea de scurgere a fluidului, viteza acestuia creste,
iar debitul se poate determina datoritd diferentei de presiune. Diafragmele
pot fi (fig. 9.8): dreptunghiulare (se monteaza pe conductele de aer cu
sectiunea dreptunghiulard), segment (se monteaza pe conductele in care se
transportd medii cu suspensii  solide) si circulare, care sunt cele
recomandate, datoritd solicitarii hidraulice simetrice. La diafragma
dreptunghiulara se impune proportionalitatea laturilor.

]

I
a.Diafragma dreptunghiulara b. Diafragama c¢. Diafragma
segment circulara
Figura 9.8
Tipuri de diafragme.

Diafragma se monteaza pe portiunile drepte ale conductelor, avandu-se
in vedere ca in amonte si in aval, pe o distantd de minim /0 d sa nu apara
perturbari hidraulice. Conform figurii 9.9, pentru cele doua sectiuni notate,
se poate scrie ecuatia lui Bernoulli:

2 2 2
P WPy Wi, Wy ©0.47)
p 2 p 2

2
w S . oo o
Termenul ATZ reprezintd pierderea de energie unitara datoritd

frecarilor in diafragma.
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Notand cu:
A, . .
m =— - coeficientul de diafragmare
1

si

A . -
pu=—2= - coeficientul de strictionare
0

si folosind ecuatia de continuitate:

m=pw, A, =pw,A, =constant

Figura 9.9
Diafragma montata pe o conducta.

se obtine:
__— um 2 PP,
1
\/1 —p'm’ + A P

Debitul de fluid ce trece prin conductd este dat de relatia:

m = (X‘AO\/?‘p(pl —pz)kg/s

in care notam:
0

JI+pPm? + 4

Practic, coeficientul de debit se determina cu relatia:

o=

O = 01)3,3,8,
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(9.49)

(9.50)

(9.51)

(9.52)

(9.53)

(9.54)



in care intervin: influenta viscozitatii - @, , rugozitatea conductei - @, , gradul

de prelucrare a muchiei de atac a diagramei - @, .

a,€(0,6+0,8) (9.55)
Pentru fluidele compresibile:
o, =¢€a (9.56)

unde ¢ este coeficientul de compresibilitate si depinde de natura gazului si
de valoarea lui Ap . In masuratori curente, ¢ =1.

e Aplicatie:

Sa se dimensioneze supapa de sigurantd a caldarinei principale la
un pescador “Superatlantic” care produce 15t de abur pe ora, abur saturat la
presiunea de 7 bar, k = 1,135.

Rezolvare:
Consideram orificiul supapei un orificiu convergent pentru
D=4,17kg/s si aplicam urmatoarea ecuatie:

D 4,17

5Po 0,536y2-7-10°
Vo

A . =

min

=1,85-10"m? =18,5cm>
Wmax

1

Conform relatiei = _2 e f K avem:
k+1 k+1

1
1,135-1
v = 2 13556
1L,135+1 1L,135+1

po= 7 bar; vo= 0,273 m3/kg
Diametrul orificiului supapei de siguranta va fi:

n-D* Do [185
’ 0,785

18,5= =4,85cm =48,5mm
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CAPITOLUL X

ARDEREA

10.1. NOTIUNI GENERALE

Arderea reprezintd o oxidare violentd a substantelor combustibile.
Acest proces este 1Insotit de degajare de cdldurd si emisie de lumina.
Numim reactanti corpurile care intrd in procesul arderii si produsi cele care
rezulta. in produsii arderii constituientii principali sunt gazele de ardere.

Exista trei tipuri clasice de procese de ardere, functie de viteza de
propagare a frontului de ardere, si anume:

- deflagratia: w< 30 m/s;
- detonatia: 30 < w< 200 m/s;
- explozia: w> 200 m/s.

In procesele industriale curente de ardere se utilizeazi deflagratia.
Oxigenul necesar arderii provine din aer. In anumite cazuri acesta se afla in
legaturile chimice ale combustibilului.

Elementele chimice clasice care prin ardere dezvolta caldura si emit
lumind sunt carbonul, hidrogenul si sulful, care, pe langa alti componenti
alcatuiesc combustibilul. Fiecare din aceste componente participd cu o
anumita proportie.

Combustibilii clasici se impart in trei grupe: solizi, lichizi si gazosi.
Compozitia chimica a combustibililor solizi si lichizi se da prin participatia
masica a elementelor componente g, (carbonului, hidrogenului, sulfului,
apei, oxigenului, azotului si sterilului), sub forma:

8c+8y+8s+8,*8& t8v+g,=1 (10.1)

Compozitia chimica a combustibililor gazosi se da prin participatia

volumicd, 7, .

_V_r.

Vi = Z_K = a (10.2)

Ei pot sd apara sub forma unei hidrocarburi sau a unui amestec de gaze
combustibile ca: oxidul de carbon, hidrogenul, metanul, propanul etc.
Amestecul poate sd contind si oxigen, azot, bioxid de carbon, hidrogen

sulfurat. Un combustibil gazos se da sub forma:

7co+7H+7/cmHm+70+7/N+7002+}/H2S:1' (10.3)
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Pentru ca arderea sa se declanseze, combustibilul va primi energia
minimd de aprindere pe baza careia se defineste temperatura de aprindere.
Cu cat concetratia de oxigen este mai mare, cu atat temperatura de aprindere
este mai micd, concentratia in oxigen fiind cea care influenteaza viteza de
aprindere.

Arderea depinde in principal de natura combustibilului. Se urmareste o
omogenizare cdt mai buna a combustibilului cu oxigenul necesar arderii.
Concentratia oxigenului In atmosfera de ardere este si ea un factor
determinant. Cu cat concentratia in oxigen creste si temperatura de ardere
creste, temperatura de aprindere scade. Constructia focarului este un alt
factor determinant in procesele de ardere. Astfel, o constructie optima de
focar trebuie sa asigure: preincdlzirea combustibilului, dezvoltarea flacarii,
evacuarea cenusii, evacuarea gazelor de ardere, siguranta in exploatare etc.

O ardere se numeste completd atunci cand oxidarea combustibilului
este totald. O ardere este incompletd atunci cand oxidarea reactantilor este
partiald. Astfel, oxidarea carbonului poate crea bioxid de carbon printr-o
ardere completd, sau oxid de carbon printr-o ardere incompleta.

Arderea se poate desfasura cu contractie volumica atunci cand produsii
ocupa un volum mai mic decit reactantii. Arderea completd a carbonului se
face cu contractie volumica

C+02 ZC02 (104)

deoarece 1n reactie intra un volum de carbon si unul de oxigen, rezultind un
volum de bioxid de carbon.

Arderea se poate produce insa si cu o dilatare volumica, ca in cazul
arderii propanului, cand produsii ocupa un volum mai mare decat reactantii

C,H,+50,=3C0, +4H,0, (10.5)

Se observa ca din sase volume de reactanti rezulta sapte volume de produsi.
Existd arderi in care volumul ramane constant, cum ar fi arderea
metanului.
CH4+202 =C02+2H20. (106)

10.2. ARDEREA COMBUSTIBILILOR SOLIZI SI LICHIZI

Scriind reactiile chimice de oxidare, determindm cantitatea de oxigen
necesara arderii unui kg de combustibil i gazele de ardere rezultate.
Consideram ca reactiile de ardere se desfigoarda la starea normald
caracterizatd de: 7, =273,15 K; p, =101325 Pa. Scriem reactiile de

oxidare completa a carbonului, hidrogenului si sulfului:
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C+ 02 = COZ, (107)
1
H2+502=H2O, (10.8)

S+0,=580,, (10.9)

Din ecuatiile scrise pentru un kmol de substanta, obtinem:

12kg C+32kg O, = 44kg CO, . (10.10)
2kg H,+16kg O, =18kg H,0., (10.11)
32kg S +32kg O, = 64 kg SO, - (10.12)

Tinand seama de valorile numerelor de masa molara:

M. =12kg/kmol

M, =~2kg/kmol

M =32kg/kmol (10.13)
M, ~32kg/kmol .

si inmultind cu participatiile masice ale elementelor combustibile obtinem:

8 11 10.14
gckgc"‘ggckgOz:?gckgCOzs ( )
gukgH,+8g, kg0,=9g, kg H,0 (10.15)
gskgS+g,kg0,=2g, kg SO,. (10.16)

Cantitatea minima de oxigen necesara arderii teoretice (stoichiometrice):

0. - % 2. +8g, + g, - g,, [ke/kg combustibil] (10.17)

Cum participatia masicad a oxigenului in aer este de 23,2%, cantitatea
minima de oxigen necesar arderii este data de relatia:

_ Ouin [kg aer/kg combustibil]. (10.18)

L, :
min 0’232
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Ca o ardere sa fie completa trebuie sd se introducd mai mult aer decat
cantitatea minimd necesard determinatd steochiometric, pentru ca fiecare
moleculide C, H si S sa giseasci oxigenul necesar reactiei.
Indicele excesului de aer & reflecta cele de mai sus:

L=a L., oa>1 (10.19)

real

Valorile lui «¢ depind de tipul focarului si de natura combustibilului, astfel
cd la combustibilii solizi &« = 1,2...2, iar la combustibilii lichizi ¢ =
1,2...1,4.
Cu cat «v este mai mare, cu atat randamentul procesului de ardere este mai
scazut.

Cantitatile de oxigen si de aer necesare arderii se pot exprima si in
unitati de volum raportate la 1 kg de combustibil, stiind ca la starea normala
gazul perfect clasic are volumul molar

§,=22,414  Nm®/kmol (10.20)

Oxigenul necesar arderii in unitati volumice, este:

gH 8s 8o 3 ihi
0. =V, +22 201" [Nm”/kg combustibil]- 10.21
min (12 4 32 32] [ & I ao2y

unde v, =22,414 Nm?® / kmol , volum molar la starea normala a gazului

perfect.
Volumul minim de aer necesar arderii unui kg combustibil solid sau lichid
se calculeaza cu relatia:

V.. = %, [Nm® aer | kg combustibil] - (10.22)

unde s-a tinut seama de faptul ca participatia volumica a oxigenului in aer
este de 21%.
Gazele de ardere se calculeaza cu relatia:

11
m, =?gc +9g, +2g8,+8,+ 8y +(a_0’232)Lmin’ kg /kg] (10.23)
sauin Nm®

v,=22,414| Sc B &5 L En BN (5 _0,21)L,,,
12 2 3218 28

[Nm’ / kg]

(10.24)
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10.3. ARDEREA COMBUSTIBILILOR GAZOSI
Combustibilii gazosi se prezintd sub forma participatiilor volumice
pentru care scriem:

Sy =1. (10.25)

O hidrocarbura oarecare arde in modul urmaétor:

k k
CmHk+(m+Zj02 =mCOZ+EHZO (10.26)
sau
22,414 Nm’ C, H, +22,414(m+§ij3 0, =
=22,414m Nm’ CO, +22,414§Nm3 H,0
3 k 3 3 k 3
INm”C H, + m+Z Nm” O, =m Nm C02+5Nm H,0  (10.27)
Oxigenul minim necesar arderii se calculeaza cu relatia:
k 3 . 3
O, = (m +ZJ’ [Nm oxigen/ Nm CmHk} (10.28)
Cantitatea minima de aer necesara arderii este:
V. :% [Nm3aer/Nm3CH]~ (10.29)
min 0’ 21 ’ m= "k .
Cantitatea reald de aer se determind cu ajutorul indicelui excesului de
aer
Vreal = anin' (1030)

Gazele de ardere rezultate In urma arderii unui Nm3Cm H,:

Vg=m+§+(a—0,21)me, [ Nm* | Nm*C,H, |- (10.31)
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10.4. CALDURA DE REACTIE

O reactie de ardere completa va tine seama atat de energiile reactantilor
cat si de cele ale produsilor arderii, dar si de transferurile de energie dintre
acestia si mediul ambiant.

Cat priveste conventia de semne, reactiile chimice exoterme au loc cu
degajare de caldura, iar efectul lor termic se considerd pozitiv; reactiile
chimice endoterme au un efect termic negativ, deoarece compusii lor preiau
caldura din exterior.

in timpul arderii se degaja o cantitate de caldurid numiti caldurd de
reactie. Aceasta depinde de modul in care s—a desfasurat reactia de oxidare:
izocor, izobar, izoterm etc. Astfel:

C+0,=C0,+0.,. (10.32)

Definim caldura de reactie ca fiind cantitatea de cédldurd degajata prin
arderea completa si izoterma a 1 kg dintr—un combustibil.

Noténd cu U, energia interna totala a reactantilor, si cu U, energia

internd totala a produsilor arderii, din pricipiul intdi obtinem:

U -U,=0+L, (10.33)
sau
U,-U,=0,+[ pdv. (10.34)
Pentru arderea la V=ct:
0,=U-U, (10.35)
Pentru arderea la p=ct:
U -U,=0,+pAV (10.36)
din care:
0,=1—-1, (10.37)
Cum:
0,=0,-p-AV (10.38)

si scriid ecuatia lui Clapeyron:

pV=nRT

p-AV =AnRT (10.39)

unde n—nr. de kmoli
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Obtinem:

0,=0,-RTAn - (10.40)
Pentru arderea cu variatie de volum:
0, >0,, pentru AV <0 (10.41)
Si:
0, <0, pentru AV>0 (10.42)

cele doua calduri de reactie sunt egale
Q,=0,,pentru An=n,—n, =0 (10.43)

Caldura de reactie este diferita, in general, de energia chimica. Scriind
energia internd totald ca suma dintre energia chimica F, si energia interna

sensibild U (care exprima variatia temperaturii corpului):

U=E,+Uj, (10.44)
unde:
T
Us = |, medT, (10.45)

energia chimica fiind egald cu energia interna a corpului aflat la temperatura
0 K.
Pentru o reactie de ardere la T = ct. si p = ct., In care reactantii au

energie internd sensibila Um, iar produsii de ardere UsTZ’ ecuatia de
conservare a energiei este de forma:

U=E,+U, =U,,+0,, = constant, (10.46)

sT2
de unde obtinem:

Eo = QvT + Usrz - UsTl : (10'47)

Cum natura reactantilor difera de cea a produsilor de ardere, energiile lor
interne sensibile sunt in general diferite

Ugr 2Up (10.48)

insemnamd ca si energia chimica este diferita de cdldura de reactie. Pentru
U,,>U,, se obtine E, >0, si pentru Uy, <U,, gasim ca E, <O, -
Energia chimica este egald cu caldura de reactie daca U ,, =U ,, -

sT2
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Pentru reactiile de ardere care se desfasoard la T = ct. §i p = ct., ecuatia
(10.47) se prezinta de forma:

Eo =QpT+HsT2_H:T1 (10~49)

La variatia temperaturii procesului de ardere variatia céldurilor de reactie se
calculeaza cu:

50,=dU,, —dU_, (10.50)
6Q,=dH ,—dH, (10.51)
Din (10.50) si (10.51) (10.45) si
T
H, = jo me,dT, (10.52)

Se scriu relatiile Iui Gustav Kirchhoff

d(AU)| ~ .
|:d—T:|v_Zn2Cv2 an(cvl’ (10.53)
d(AH

{%} =2nC,,-2nC,; (10.54)

P

unde cu 7, s-a notat numdrul de kilomoli de reactanti cu caldurile molare

C,.C

SR ST sicu n, s-anotat numdirul de kilomoli de produsi de ardere cu

cildurile molare C ,, C ..

Cu ajutorul caldurii de reactie introducem puterea calorificd a unui
combustibil.

Puterea calorifica a unui combustibil reprezintd caldura de reactie
izoterm — izobara degajata prin arderea completd a unei cantitati de
combustibil egald cu unitatea. Starea de referinta este cea normald, arderea
avand loc la parametrii

p, =101325 Pa

T,=273,15 K
Dupa starea de agregare in care apare apa in produsii de ardere definim:

(10.55)

— puterea calorifica superioara P, egala cu caldura de reactie izoterm —

izobara, cand apa se afld in faza lichida in produsii de ardere;
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— puterea calorificd inferioara P, egali cu cildura de reactie izoterm —
izobara, cand apa se afla in faza gazoasa (abur) in produsii de ardere.

Diferenta dintre puterea calorifica superioard P si puterea calorifica
inferioara P este caldura latentd de vaporizare a m kg apd care se

regaseste in produsii de ardere

P—P=ml [J/kg]. (10.56)

s i

Puterea calorifica se afld experimental sau din reactiile de ardere. In
cazul arderii incomplete

1
CJrEO2 =CO0+0,; (10.57)
1
co +502 =C0O,+0,,, (10.58)
Cu specificatia ca:
Qp :Qpl+Qp2’ (10-59)

ecuatie care reprezintd legea Iui G. Hess. Utilizand puterea calorifica se
gaseste legea lui Guy — Stodola, cu care lucrul mecanic tehnic maxim se
scrie ca fiind

L,=B-P+T,(S,-S5), (10.60)

Expresie analogd cu cea a exergiei, unde B este cantitatea totala de
combustibil, 7, — temperatura mediului ambiant, iar (Sz — S1> — variatia

entropiei corpurilor n reactie.
Teoretic puterea calorificd a combustibililor se determina cu ajutorul
ecuatiilor de ardere de forma:

8 11
gckgc+§gckg02:?gckgcoz +8c QpC; (10.61)

fycmHA Nm3 CmHk + [m + %] ,yC,,,HA ]Vl’l’l3 02 =m ,}/CmHk Nm3 COZ +
(10.62)
k
+ E’Y e Nm* HyO+ V¢ Oy

Datoritd existentei apei in componenta combustibilului, puterea
calorifica a combustibililor solizi si lichizi se poate determina cu relatia lui
P. L. Dulong:
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P =339g,+121,4

gu— %0] +10,47¢,—2,5g,, [MJ/kgl, (10.63)
sau utilizand relatiile lui D. I. Mendeleev

P,- = 3399gc +142936[g11 —%]"‘10,47(&; _2’5(9gH +gw)’

(10.64)
[MJ ] kg],
&o
P =33,9g.+142,36 —=214+10,47 g, + 22,602 ¢g,,,
i 8¢ [gH 3 ] 8s En (10.65)
[MJ kg,
Pentru combustibilii gazosi se foloseste relatia
F,=10,797,, +12,6327 ., + 22,8957, ¢ + 35,807 ¥ ¢y, +

+59,045 .y, + 63,728V |+ 85,974 ¢, + (10.66)

+87,268 Yy, 199,625V ¢ + o [MJ | Nm’].

10.5. TEMPERATURA DE ARDERE

Temperatura teoretica de ardere se defineste ca fiind temperatura
gazelor de ardere la sfarsitul arderii complete adiabatice. Scriind bilantul
termic cu ajutorul puterii calorifice inferioare a combustibilului:

h.+h,+ B =h, (10.67)

in care s—a notat cu /4 entalpiile masice ale: combustibilului — hc , aerului
necesar arderii — /1, si gazelor de ardere — /1, .

Entalpia masica a combustibilului se calculeaza la modul:

m

ho=>" gkgpk|:' (T.~T,), [J/kgcomb.], (10.68)
k=1 0
unde 7, —273,15K, T — temperatura absoluti a combustibilului si

Corly ~ céldura masicd medie a componentei & a carei participatie masica
0

este g, . Analog, entalpia masicd a aerului necesar arderii se calculeaza cu:

- 175 -



h =aL ¢

a ‘min cpa

: (T,—T,), [J/kgcombl, (10.69)

a
0

— Ta . .
unde 7] — temperatura absolutd a aerului, iar € pal; caldura masicd medie

0

a aerului intre temperaturile 7} si T .

Entalpia masica a gazelor de ardere la temperatura teoretica de ardere 7
este de forma:

T

(T—1,), [J/kgcomb.], (10.70)

unde m ;— masa componentei j (la 1 kg combustibil) In gazele de ardere si

T
ol caldura masica medie a acestei componente.
0

In consecinta astfel temperatura teoreticd de ardere a combustibilului
rezulta ca fiind:

.

Pi + Z ngpk |T0 (Tc - T;)) + anin Epa
k=1

N
Z m;C,,
Jj=1

:Z'(ZL_TO)

I'=T,+ (10.71)

T
T

Temperatura teoreticd de ardere este cu atit mai ridicatd cu cat puterea
calorifica inferioard este mai mare si cu cat aerul si combustibilul au
temperaturile mai ridicate.

Temperatura reald de ardere este mai scazutd decat cea teoretica
deoarece ea depinde de indicele excesului de aer, de tipul arzatorului si
calitatea amestecului combustibil — aer, de geometria focarului etc.

e Aplicatie:

Un motor diesel naval utilizeazd un amestec de combustibili lichizi
pacurd si motorind In proportie de 50% fiecare; motorina are compozitia
C=86%, H=11%, O=1%, S=0,9%, N=1,1%, iar pacura are compozitia
C=87%, H=9%, S=2,5%, 0=0,5%, N=1%. Sa se determine consumul
specific de aer, stiind ca motorul are un consum specific de 120 g/CPh.
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Rezolvare:

Utilizand relatia ¢ =1 867 {C +3 [H - ﬂﬂ vom avea:
min > 8

3
O mororing. = 1,867{0,86+3(0,11+ 0’2”)} =223 v

kg comb
3
Omin deurd 1!867 0’ 87 +3(0’ O9—M = 2914 m—N
P 8 kg comb
3
0, - 2’23+2’14=2,18 my
kg comb
3
I/tz)tul = 2’18 210738 L
0,21 kg comb

Consumul specific de aer, avand in vedere consumul specific de
combustibil va fi:

3
m, aer

I/specz_‘ﬁc = 0912 : 10,38 = 1,245
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CAPITOLUL XI

COMPRESORUL CU PISTON

Compresorul cu piston este alcatuit dintr-un cilindru al carui capac este
dotat cu doua orificii controlate de catre supapele de aspiratie si de refulare
(Sa si Sy). In interiorul cilindrului, pe o lungime de cursi S, se deplaseazi un
piston intre punctul mort superior (P.M.S.) si cel inferior (P.M.1.) (vezi
Fig.11.1).

Pa Pa Pa

1

|

i
PMS
Figura 11.1
Fazele diagramei de functionare ale compresorului teoretic cu piston.

11.1. COMPRESORUL TEORETIC CU PISTON

Vom considera un compresor pentru aer, care poate lucra fard spatiu
mort §i fard pierderi de masa si de energie, §i care nu necesitd diferentd de
presiune nici la aspiratie nici, nici la refulare.
Ciclul de functionare al compresorului teoretic cu piston se realizeaza
in modul urmator:
e La deplasarea pistonului de la P.M.S. la P.M.1., supapa de aspiratie
S., este deschisd, iar gazul patrunde in cilindru la presiunea p;, din
colectorul de admisie; aceasta reprezintd faza de aspiratie (4 - 1)
din fig.11.1. In acest timp, pistonul descrie cursa S.

e Pistonul se deplaseazd de la P.M.I. la P.M.S. cu ambele supape
inchise; gazul din cilindru va fi comprimat pana la presiunea p, din
colectorul de refulare; are loc faza de compresie 1 - 2 din fig. 11.1.
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e Cand presiunea atinge valoarea p, supapa de refulare S, se
deschide si are loc faza de evacuare 2 - 3 din fig. 11.1.

e In punctul P.M.S,, prin deschiderea supapei de aspiratie, simultan
cu inchiderea celei de refulare, are loc egalizarea presiunilor la
volum teoretic nul 3 - 4, izocord, din fig 11.1.

Lucrul mecanic L; consumat de compresorul teoretic pentru realizarea
unui ciclu este alcatuit din suma lucrurilor mecanice schimbate pe fiecare
transformare considerdnd compresia 1 - 2 politropica, scriem expresiile
lucrurilor mecanice:

1
Ly =pVisLi, = o (P Vi-p2 V2);

Ly=-p)V;; Ly, =0
Astfel:

1
Li=Ly+Lip+ Lo+ Ly=p/ Vi + 1_ (P1v1-p2v2) — P2 V2
—n
sau:

n
Li=—@V,—-p.Vy)=L
t n_l(pl 1 —P2V2) 12 (11.1)

Daca in relatia (11.1) se introduce expresia lucrului mecanic la
compesia politropica:

n-1

L12: plvl 1— ﬂ n
n-1I %)

Si daca notdm raportul dintre presiunea de refulare p, si presiunea de
aspiratie py, cu B (  — raport de compresie):

n
Li= —pV,
n—1

n-1
1-pr } (11.2)

Transformarea dupa care are loc compresia, poate fi adiabatica,
politropica sau izoterma (fig.11.2).
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“ad

2: 2o 2

1=n<k

a). b).
Figura 11.2
Reprezentarea fazei de comprimare in diagramele p - vsi T - s.

Din figurd rezultd cd lucrul mecanic consumat este minim in cazul
comprimdrii izoterme, compresorul functionand economic. Functionarea
compresorului ar fi optima, dacd s-ar putea realiza o asemenea ricire a
cilindrului, incat agentul de racire sa preia de la gazul evolutiv, in fiecare
moment, o cantitate de caldura echivalenta lucrului mecanic consumat in
procesul de comprimare.

O compresie apropiatd de izotermd se poate obtine printr-o racire
eficienta a cilindrului (cu camasd de apd ) si care, de fapt, apropie
compresia de o transformare politropa.

11.2. COMPRESORUL TEHNIC

Compresorul tehnic se construieste cu un spatiu intre capacul
cilindrului si capul pistonului cand acesta ajunge la extremitatea cursei.
Existenta acestui spatiu permite deschiderea supapelor de admisie si
evacuare, situate in capacul cilindrului.

Acest spatiu numit mort sau vatdmator, V., (fig.11.3.) modifica ciclul
de functionare al compresorului tehnic si introduce doud mérimi ce
caracterizeaza de fapt un compresor cu piston.

Caracteristica constructiva g, are uzual valori cuprinse intre 0,05 si 0,1
si este data de raportul:

gy =— (11.3)
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unde V;, — cilindree

Cand pistonul se deplaseaza de la P.M.S. la P.M.L., volumul de gaz
ramas in spatiul vatamator se destinde de la presiunea p, péna la p;, cand
supapa de aspiratie se deschide. Prin urmare, supapa S, nu se deschide in
punctul 3, ci in punctul 4, astfel ca in ciclul de functionare al compresorului
tehnic are loc §i o faza de destindere, iar volumul de gaz real aspirat va fi
V., Vo<Vj, (fig.11.3).

Astfel, la aceleasi dimensiuni ale cilindrului debitul de gaz comprimat
intr-un ciclu este mai mic in cazul compresorului tehnic, decat in cazul celui
teoretic.

Influenta spatiului vatamator asupra debitului compresorului este data
de coeficientul (gradul de umplere), care este cea de a doua caracteristica a
compresorului, fiind Tnsa de natura functionala.

v, (11.4)

Lucrul mecanic consumat de compresorul tehnic este dat de aria /1234
(fig. 11.3) care este diferenta ariilor /2 ab si 34 ab (fig.11.3)

Pa
|
I
I3
P a 2
|
|
|
| ]
bl i
£ : 4 a i1
v,,i v, N v
R, I
Z |
Tl_ ' |
|

|+
|
|
I

-
-
(1]

-

£ -

Figura 11.3
Ciclul teoretic de functionare al compresorului tehnic

Considerand transformarile 1 - 2 si 3 - 4 politrope cu acelasi exponent
n, din relatia (11.2), stabilitd pentru compresorul teoretic obtinem:
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n—1 n-1 n-1
n n n
L= p Vi 1B " | =V 1= " == —py (Vi = Vi)[ 1B "
n-1 n-1 n-1

Introducand volumul real de gaz aspirat pe ciclu V, = V-V, obtinem
expresia lucrului mecanic pe ciclu:

n-1
n n-1 n p, |0
L=—-pV,|[1-B" |=—p,V,|1-| 2 (11.5)
n-1 n-1 P
Py
2 2n’a
N
\
-\
R
\
1B\
\ N\
VN
plall N N2
A N
N
\\ \\
P N
L 3 1
-T""-—» >y
- — Val
Vel y S
Figura 11.4

Ciclul teoretic al compresorului tehnic functionand
cu diferite rapoarte de comprimare.

La cresterea presiunii de refulare, ciclul de functionare al
compresorului tehnic se modifica (fig. 11.4), volumul real de gaz aspirat va
scadea, scazand debitul compresorului.

Volumul generat de cursa pistonului V,, ramanand acelasi, micsorarea
lui V, va cauza scaderea valorii gradului de umplere al compresorului.

Din fig. 11.4 se vede ca raportul de comprimare B atinge o valoare
maximd, atunci cand curba de compresie intersecteaza izocora spatiului
vatamator (punctul 2 max). In acest caz, curba de compresie se confundi cu
cea de destindere, aria ciclului devine zero, iar compresorul nu mai
debiteazd. Volumul de gaz aspirat fiind nul rezultd ca p = 0, de unde
determinam presiunea maxima de refulare.

Daca in relatia (11.4) inlocuim:

V, =V =V, =(Ve+ V)=V, =gV, +V, -V, (11.6)
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3 - 4 politropa, deci:

- 1
P |" o
V4:Vc[_2J =g, V,p" (11.7)
P
obtinem:
1
_ Vh (1+80)—80Vh[3n (11.8)
M_
Vh
sau:
n=l—g|p" -1 (11.9)

Punénd conditia p = 0, la valoarea By :

1 1

- - 1
1€y | Bhax =1 = 0:Bhax :8—+1 (11.10)
0
deci:
1 n
Bmax :[_+1j (1111)
€
1 n
Pmax =P [—HJ (11.12)
€

(11.12) reprezinta relatia matematica a presiunii maxime de refulare.

11.3. COMPRESORUL iN TREPTE

Asa cum s-a vazut, presiunea gazului comprimat nu poate creste peste o
limitd maxima cu o singurd unitate functionald. Mai mult, temperatura
gazului creste foarte mult, depasind temperatura de autoaprindere a uleiului
de ungere, iar gradul de umplere al compresorului scade odata cu cresterea
raportului de comprimare. Astfel, pentru obtinerea unor presiuni ridicate, se
foloseste compresorul in trepte, In care gazul este supus unor comprimari
succesive, in doud sau mai multe unitati functionale. Fiecare din acestea
reprezintd o treaptd de comprimare. Intre treptele de comprimare care se
succed, gazul este racit la presiune constanta, pana la temperatura initiala.
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Comprimarea in trepte permite depdsirea raportului de comprimare
maxim. De asemenea Imbunititeste economicitatea compresorului,
deoarece ricirile intermediare dintre trepte apropie curba reald de
comprimare de alura compresiei izoterme, care asa cum s-a vazut este
compresia optima.

Figura 11.6 reprezenta, ciclul teoretic de functionare al compresorului
in douad trepte de comprimare, reprezentat la randul sau in fig. 11.5.

apa de racire

=T

J_J- =

il
L

Figura 11.5
Schema de principiu a unui compresor in doua trepte: I, II-cilindrii celor doua trepte
de comprimare; r-récitor intermediar.

oy

Figura 11.6
Ciclul de functionare al compresorului teoretic in doua trepte, reprezentat in
diagramele p—vsi T-s

Gazul aspirat in cilindrul I de joasd presiune la presiunea p;, este
comprimat pand la o presiune intermediard p;<p,<p,, dupa ciclul teoretic
4-1-2, -3, dupa refularea din prima treapta, gazul este racit pana la
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presiunea p, in racitorul intermediar r. Réicirea se face izobar pana la
temperatura initiald 77,

Aspirat in cea dea doua treapta (de 1naltd presiune), gazul este
comprimat pana la presiunea de refulare p,, dupa ciclul 3,- 2,- 2 - 3.

Observam din figura 11.6 ca fatd de compresorul intr-o treaptd de
comprimare (ciclul 4 - 7 - 27~ 3), cel in doua trepte si racire intermediara
realizeaza o economie de lucru mecanic, reprezentat de aria hagurata si o
micsorarea a temperaturii finale a gazului (7, < 7, ").

Considerand ca in ambele trepte compresiile sunt politrope, cu acelasi
exponent politropic n, lucrul mecanic consumat de compresorul in doua
trepte se stabileste cu relatia (11.2) dedusd anterior pentru compresorul
teoretic:

n-1 n-1

n p. | |, n p, |
L:LI+LH:ﬁp1V1 1—(p—J +ﬁvazx 1—(p—2] (11.13)
- 1 - X

Cum starea 2,, la iesirea din compresor, se afld pe izoterma 7, din
ecuatia izotermei p, V5, = p;V; obtinem:

n-1 n—1

L=—"p,V, 2—(p—"j —[p—zj (11.14)
n-1 P, Px

Valoarea presiunii intermediare p,, pentru care economia de lucru
mecanic este maximd, se obtine punind conditia ca lucrul mecanic
consumat sa fie minim (dL/dp,) = 0. Pentru a usura calculul facem
substitutia (n-1)/n = z in relatia (11.14):

z—1 z—1_z
_Zp); +ypx22p2 :0
pl px
de unde:
Px =+/PiP2 (11.15)
sau:
p—"=p—2=Bi (11.16)

Y Px
Lucrul mecanic consumat de compresorul compresorul in trepte este
minim cénd presiunea intermediard ia valoarea data de relatia (11.15) si
cand raportul de comprimare f;, este acelasi pe fiecare treapta si egal ca

valoare cu radical din gradul de compresie f = p»/p;. ;= \/E .
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Cu cele de mai sus relatia (11.14), a lucrului mecanic capata forma:

n-1 n-1

n — n e
L=2——p,V,[1-B," |[sauL=2——p,v,|[1-B2" (11.17)
n-1 n-1

11.4. FUNCTIONAREA REALA A COMPRESORULUI TEHNIC

Diagrama indicatd (diagrama reald de functionare a compresorului
tehnic) reprezentatd in fig. 11.7, prezinta niste abateri fatd de diagrama
teoretica (fig. 11.4). Acestea apar datorita ipotezelor simplificatoare facute
la studiul teoretic al functionarii compresorului.

P A

1*&%
e

b

=

Figura 11.7
Diagrama reala, indicata a compresorului tehnic.

Curgerea cu frecarea gazului de peretii conductelor, schimbarea
directiei de curgere, procesul de laminare care are loc la trecerea gazului
prin sectiunile ingustate ale supapelor, cat si faptul ca supapele nu se
deschid sau inchid instantaneu determina la aspiratie si la refulare o scadere
de presiune Ap,, respectiv Ap,. Valorile mari ale caderilor de presiune
APamax $1 Apmax rezultd din deschiderea treptatd a supapelor, astfel ca la
inceputul fazelor de admisie si refulare orificiile supapelor au sectiunile de
trecere mici.

La inceputul comprimarii si la sfarsitul destinderii, gazul fiind mai rece
decat peretii cilindrului, va primi caldurd de la acestia, iar la sfarsitul
compresiei si inceputul destinderii, gazele (fiind mai calde) vor ceda céldura
peretilor cilindrului. Rezultd cd exponentul politropic n este variabil.
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Datoritd complexitatii indusd de aceasta variabilitate, in calculele tehnice
vom lucra cu valoarea medie a exponentului politropic.

Neetangseitatile dintre piston si cilindru, cat si cele datorate ventilelor,
prin micsorarea cantitatii de aer comprimat, provoaca o scadere a gazului de
umplere si debitare, agsa incat gradul de umplere real nu este cel dat de
relatia p = E, ci, u= 2 (vezi fig. 11.7).

Vh ab

Acestea duc la marirea suprafetii delimitatd de ciclul real, comparativ
cu cel teoretic, astfel incat lucrul mecanic indicat L,, necesar efectudrii unei
digrame reale, este mai mare dect cel aferent efectudrii ciclului teoretic si
se poate determina prin planimetrarea diagramei indicate a compresorului
tehnic.

Gazele de temperatura 7; din conducta de aspiratie se incalzesc in urma
contactului cu peretii calzi ai cilindrului, astfel ca la sfarsitul cursei de
aspiratie temperatura gazului din cilindru 7°; > 7). Gradul de debitare (sau
randamentul de debit) care tine cont de aceasta incalzire este:

A=p—
HT'I (11.18)
in raport subunitar:
T A
A =—L ==
ST T (11.19)

reprezintd gradul de umplere termometric. Practic, o racire puternica a
cilindrilor tinde sa realizeze in practicd un grad de umplere termometric
unitar, adicd 7, =T7"; sau A=p.

11.5. DEBITUL, PUTEREA SI RANDAMENTELE
COMPRESOARELOR CU PISTON

Debitul real refulat de gaz, determinat la presiunea si temperatura starii
de aspiratie, pentru un compresor cu i cilindrii in paralel, de diametru d, si
cu o cursd a pistonului s, functiondnd cu », rotatii pe minut, este dat de
relatia:

2
V,=AVn,i= k%snri [m3/min] (11.20)

Randamentul izotermic, dat de raportul dintre lucrul mecanic izotermic
Li, (lucrul mecanic consumat la compresia izoterma, cand functionarea
compresorului ar fi optima) si lucrul mecanic indicat:
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L
N, = —% (11.21)

tine seama de consumul suplimentar de energie necesar in cilindrul
compresorului pentru efectuarea unui ciclu real. Deoarece depinde de gardul
de compresie, valoarea randamentului izotermic scade de la 18% la 65%,
cand acesta creste de la3 1a 7.

Puterea teoreticd care asigurd lucrul mecanic izotermic intr-un ciclu,
care se realizeaza la o rotatie completa a arborelui este:

L. n
P‘ — 1271 k
=t kW] (11.22)

iar puterea indicata necesard antrendrii pistonului:

Ln., L,n
=60 60m,. [kW] (11.23)
1z

Lucrul mecanic efectiv necesar functionarii compresorului cuprinde
atat lucrul mecanic indicat, cat si consumul de energie mecanica necesar
antrendrii instalatiilor auxiliare ale compresorului precum si pentru
invingerea frecarilor din lagare, sistemul biela-manivela, etc.

Randamentul mecanic este dat de raportul dintre puterea indicatd si
puterea efectiva cerutd de antrenarea la cupla a arborelui compresorului:

Pi
T =5 (11.24)

Acest randament are valori cuprinse intre 85% si 95% pentru
compresoare de joasa presiune, sub 10 bari si debite mai mici de 50 m’/min.
Randamentul economic (total) al compresorului:

P,
NeMi M =3 (11.25)

€

Din relatiile (11.21), (11.23), (11.25) obtinem expresia puterii efective
necesara pentru antrenarea compresorului:

P P. n 1
P =—t=—t—=L,— (11.26)
Nm N Niz 60 N Niz
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e Aplicatie:

Pentru racirea alimentelor din cambuza unui cargou de 7800 tdw se
utilizeaza o instalatie frigorifica cu compresie de vapori. Agentul frigorific
utilizat este freonul R/2. Compresorul asigurd un debit de 7,5 m’/min la
urmdtorii parametrii de aspiratie: p, = 1.54 daN/cm’ si temperatura de -
20°C.

Presiunea de compresie este de 5 daN/em’. Coeficientul politropic de
compresie este 1,15, coeficientul spatiului vatamator este e=0.05, iar turatia
de 300 rot/min.

Sa se determine:

a) temperatura de iesire a freonului;

b) puterea necesard antrenarii compresorului dacd randamentul
mecanic este #,,=0,9;

¢) dimensiunile principale ale compresorului stiind ca raportul

S/d=1,2.
Rezolvare:
= oas
a) Tz=T1[p—2] =253.5M5 =321,1K
P
n-1
iliza i n py | .
b) Utilizand relatia [, = oV, | 1-| 22 avem:
™ on-1 ) py
115 o
chm :0’151,54,105,175 1_51,15 =0,41~106J/min

L, =—1,54-10°-1,5-In5 =—0,372-10°J/min

0,14-10° ’

Ne =Ny My, =0,9:0,9=0,81
Puterea necesara antrenarii va fi:

L, 0,372-107¢

pP= =
60-m,-1000 60-0,81-1000

=7,6kW

- 189 -



c) Gradul de umplere:

1
2 1
n=l-g [&jn -1 :1—0,05[5“5 —1}=O,847

P

Volumul aspirat de compresor:

L5

\Ys =5-10"m’
00

a

_v_
N

Cilindreea compresorului:

-3
_310 =59-10"m’
0,847

V.=

C

<

Diametrul pistonului:

4V,
1,2n

d=

=0,187m =187mm

Cursa:

s=1,2-d=1,2-187 =224mm
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CAPITOLUL XII

CICLURILE TEORETICE ALE MOTOARELOR
CU ARDERE INTERNA

12.1. GENERALITATI

Un motor cu ardere internd este o masind de fortd, in care energia
termica obtinutd prin arderea combustibilului in interiorul cilindrului, se
transforma partial In energie mecanica.

in cilindrul motorului, nu se realizeazd un ciclu inchis, cilindrul fiind
periodic umplut cu aer si golit de produsele rezultate in urma arderii.

Fenomenele reale care au loc intr-un ciclu motor sunt complexe daca se
tine seama de schimbul variabil de energie termica dintre fluid si cilindru,
chiulasd, piston si de procesele termogazodinamice care caracterizeaza
procesul de schimb de gaze.

Complexitatea proceselor termodinamice ce se produc in cilindru motor
impune introducerea unor ipoteze simplificatoare care permit studierea
evolutiei fluidului motor astfel incat cilindrul si devina o schema
termodinamica simpla care permite compararea diferitelor cicluri din punct
de vedere al randamentelor respective, la perfectionarea ciclurilor si al
motoarelor cu ardere interna.

Ipotezele simplificatoare sunt:

- masa fluidului motor care strabate ciclul este constantd (masa poate fi
unitara);

- céldura specifica fluidului motor este constanta;

- compozitia fluidului motor este omogena si constanta;

- procesul de ardere al combustibilului este considerat drept un proces
simplu cu cedare de energie termica, catre fluidul motor;

- procesul de evacuare libera este un proces de cedare a caldurii catre
mediul ambiant;

- presiunea fluidului in timpul procesului de admisie este egald cu
presiunea fluidului in timpul procesului de evacuare fortata;

- frecarile mecanice din cilindrul motor ca si rezistentele gazodinamice in
curgerea fluidelor pe traseul de admisie, respectiv de evacuare, se
neglijeaza;

Studiul ciclurilor teoretice se desfigoara in urmatoarele etape:

- reprezentarea ciclului in diagrama p - v;

- determinarea parametrilor fluidului motor in punctele caracteristice ale
ciclului de functionare;

- determinarea cantitatilor de caldura schimbate de fluidul motor pe
parcursul ciclului;
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- determinarea randamentului termic;

- specificarea valorilor parametrilor care intervin in relatia randamentului
termic;

- evaluarea comparativa a ciclurilor motoare considerate, cu precizarea
modalitatilor de imbunatatire a randamentului termic.

12.2. CICLUL TEORETIC AL MOTORULUI CU ARDERE MIXTA

Procesul de ardere constd in cedarea energiei termice catre fluidul
motor 1n transformari simple (la volum constant si la presiune constantd),
iar evacuarea liberd consta in cedare de céldurd catre mediul ambiant intr-o
transformare la volum constant.

ql\- P rll,- P
o 3@?1&[.\' il]"fl’i\'-"'
ot ot
4 4
PMI FMI
A 1S g 1ns
v v
J‘-qu\' J-/th'
Figura 12.1

Ciclul teoretic al motorului cu ardere mixta

a) motor n patru timpi; b) motor in doi timpi

admisie la presiune constanta;

compresie adiabata;

ardere la volum constant;

ardere la presiune constanta;

destindere adiabata a gazelor de ardere;
evacuare libera a gazelor la volum constant;
evacuare fortata a gazelor la presiune constanta.

—_— B W= O
|
S = W b W=
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12.2.1. Determinarea parametrilor fluidului motor in punctele
caracteristice ale ciclului

Se considera cunoscute valorile parametrilor in starea 1
pi Vi o
Transformarea (1 — 2) fiind o adiabatd reversibila cu exponentul
adiabatic de comprimare £ , avem:

prlk = szzka sau

(12.1)
v =y (12.2)
de unde rezulta:
A
E A 7 (12.3)
V k
T,=T|- (12.4)
2 1 V2
sau
_ k
pz_plg (125)
T, = TlgH (12.6)

unde . — n, raport (grad) de comprimare §i este un parametru constructiv
VZ
caracteristic.

Pentru transformarea izocord 2 — 3 se considerda cunoscut parametrul

\ = P25 raportul de crestere al presiunii.
V4

D>
Deci
=pA
Py = P2ty (12.7)
T, =T\, (12.8)
sau
_ k
Py =DPAE (12.9)
T, =T\ (12.10)
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Transformarea izobara 3 — 4 este caracterizatd prin raportul de

destindere py = Vi care se considerd cunoscut siel.
£
deci
V,=V,
s = Dby (12.11)
_h
Vi="pr (12.12)
T,=Typ, (12.13)
T,=T\:e""p, (12.14)
Py = D3 = p1)‘p5k (12.15)
Transformarea 4 — 5 este o destindere adiabatd reversibild cu
exponentul k , scriem deci:
psVsk = p4V4k (12.16)
Lyt =1y (12.17)
Obtinem:
AN
Ps=Puly ) ¥ (12.18)
V k—1
T.=T,|—=% 12.19
=y, ( )
sau
k
V, 1
ps=pA et [—lp —] , i (12.20)
5 1 E VV1
l k-1
T, =T1Appys“[ Lp, —] : (12.21)
4
prin urmare
=pAprt
ps pl ppV (1222)
T, = TI/\ppV" (12.23)



Centralizand, obtinem tabelul 12.1.

Tabel 12.1.
Valorile parametrilor
p vV T
0 D Vi/e T,
1 P 4 1
2 p et Vile T,-e*
3 oA, et Vile TN, et
4 pioA, et Viepyle TN, -py e
5 Aot " hoX,-pt

12.2.2. Calculul cantititilor de caldura schimbate pe ciclu

Acestea sunt:
qyy =Cy (Ts _Tz)

q]]) :c]) (T:l_];)

9oy = Cy (Ts - Tl)
Rezulta prin inlocuiri:
v =¢ T, et ()\p 71)

4, =ke, T} A, e (pV _1)

9y = T <)\]7 P;ﬁ - 1)

12.2.3. Calculul randamentului termic

(12.24)

(12.25)

(12.26)

(12.27)

(12.28)

(12.29)

il calculam cu ajutorul cildurilor introduse pe ciclu si cedate pe ciclu.

9oy

h =1L
l 9y T4,

Deci
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n=1- Aoy L (12.31)
R, () -

Pentru motoarele cu aprindere prin comprimare (mac), dam valorile:
A, =L1+25 p,=L1+2; k=14 e=10+22.

Ciclul teoretic al motorului cu ardere mixta este ciclul de referinta
pentru motoarele cu aprindere prin comprimare care au viteza medie a
pistonului > 6,5 [msfl].

12.3. CICLUL TEORETIC AL MOTORULUI CU ARDERE LA
VOLUM CONSTANT

Procesul de ardere are loc la volum constant, iar evacuarea libera este
considerata o evacuare a caldurii la volum constant, catre exterior.

1, P

admisie la presiune constanta;
compresie adiabata;

ardere la volum constant;
destindere adiabata

evacuare libera la volum
constant a gazelor de ardere.

wn W —= O
|
—_— W N =

PMI

Figura 12.2
Ciclul teoretic al motorului cu ardere la volum constant

Deoarece raportul de destindere p, =1, deci pentru calculul

randamentului folosim relatia (12.31) in care inlocuim p, = 1. Deci:

1
n, = I_F (12.32)

Acest ciclu se foloseste ca ciclu de referintd pentru motoare cu
aprindere prin scanteie (mas).
e=8+10; k=14
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12.4. CICLUL TEORETIC AL MOTORULUI CU ARDERE LA
PRESIUNE CONSTANTA

Arderea combustibilului are loc la presiune constanta, evacuarea libera
a gazelor de ardere fiind 1nsotitd de cedarea de caldura catre mediul ambiant
la volum constant.

P P
0 1=3 1=3
o PMS PMS
<= <4
4 1p 4 ql.]l
PMI PMI
SEEIE Ao @?
V v
@q v q"\'
Figura 12.3
Ciclul teoretic al motorului cu ardere la presiune constantd
a) motor in patru timpi; b) motor in doi timpi
0—1 admisie la presiune constanti;
1 -2 compresie adiabata reversibila;
3 -4 ardere la presiune constanta;
destindere adiabata reversibila;
5—1 evacuare libera a gazelor de ardere la volum constant;
1 -0 evacuare fortatd a gazelor de ardere la presiune constanta.
Cum A, =1, relatia (12.31) devine:
k
py —1 1
n=1-— 12.33
=l (12.33)

Acest ciclu se foloseste ca referintd pentru motoarele cu aprindere prin
comprimare (mac) care au viteza medie a pistonului W,, <6,5 [ ms’l] .

e=10+18; p=15+2,5 k=14 )\p:I.
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12.5. CICLURI TEORETICE CU DESTINDERE PRELUNGITA

O modalitate de crestere a puterii pe un cilindru motor il reprezinta
destiderea prelungita in cilindru prin cresterea cursei pistonului (motoare cu

cursa superlungd, yw = S/D > 2).

Destinderea prelungitd poate avea loc si in afara cilindrului mai exact
intr-o turbind care actioneaza un compresor de aer de supraalimentare.

12.5.1. Ciclul teoretic cu destindere prelungiti intr-o turbina

alimentata la presiune variabila

Cilindru

motor

Grup de
supraalimentare

Figura 12.4

PMI

Ciclul teoretic cu destindere prelungita

compresie adiabata reversibila;
ardere la volum constant;
ardere la presiune constanti;
destindere adiabata reversibila;

NV AW =
I
e =) WY, W VS I )

supraalimentare.
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destindere adiabata reversibila in turbini;
evacuare din turbind la presiune constanta;
compresie adiabatd reversibila in compresorul de aer de



12.5.1.1. Determinarea parametrilor fluidului motor in punctele
caracteristice ale ciclului

Se considera cunoscuti parametrii:
Vi; p; T,; m - raportul de crestere a presiunii in compresorul de
supraalimentare;

k - exponentul adiabatic.
Evolutia 1 — 2 fiind o compresie adiabatica si reversibila, obtinem:

Kk k .
prl - p2V2 > §l (1234)

k=1 k-1 .
I =1, dec (12.35)
py=pe", si (12.36)
(12.37)

_ k—1
T,=Te

Pentru arderea 2 — 3 la volum constant se considerda cunoscut raportul

de crestere al presiunii \ s prin urmare:

Py =pAc, (12.38)
T,=TA\e"", iar (12.39)
V=V, =V,/¢

Arderea 3 — 4 la presiune constantd, evolutia 3 — 4, este caracterizata de
raportul de destindere 0, , prin urmare:

Pa=ps=PpAcE", (12.40)
V,=V,p,, (12.41)
Vi=Vipy /e, (12.42)
T,=Tp,, (12.43)
T,=TA,pe". (12.44)
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Pentru destinderea adiabata si reversibila scriem relatiile:

Vs = pyi, (12.45)
v =1r", (12.46)
Vi=V
Obtinem astfel:
k
14 .
m:m—ﬂ,w (12.47)
4
v 12.48
T,=1,| 2+ (1249
4
sau
k .
Ds = PA,Pys S (12.49)
T,=T\,py (12.50)

Destinderea in turbind este consideratd o adiabatd reversibila cu
indicele adiabatic k, prin urmare putem scrie relatiile:

T, T
[ (12.51)
D" ps*
k-1
k
T,=T, 2| (12.52)
5
pe=p =2 (12.53)
™
Obtinem:
k—1
k p B
T, =T\ ph|— 21
6 = hirpPy TPA L (12.54)
Lo
T6 = Tl)\lchV e
g W% (12.55)
s = (12.56)
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Ve = Vl)‘;EpVﬂ—;

Punctul 7 al ciclului teoretic este caracterizat de relatiile:

]77:ﬂ
™
L T
[
)25 p*
=
k
=12
D
1
I, =T, k-1
ﬂ.T
p7V7k:p1V1A
1
3
v, =n |
Py
1
V,=Vm*
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(12.57)

(12.58)

(12.59)

(12.60)

(12.61)

(12.62)

(12.63)

(12.64)

(12.65)

(12.66)



Rezultatele obtinute pot fi simbolizate tabelar, obtinand:

Tabelul 12.2.
Valorile parametrilor

p \ T
1 b Vi 1
2| p-e Ve Tt
3| peA, - € Vi/e T, e
4 pl'/\p'sk Viepyle T A, py e
500N o 4 TN, py
1 ' T F !
6 plT v, )\g,pV 7k I
T['k
1
1
7| pim V. k L=
T

12.5.1.2. Calculul cantitatilor de cialdura schimbate pe ciclu
¢ =¢,(I,—T,)
q3_4 = Cp(T4 -T))=ke, (T4 _Tz)

45 =, (I, =T) = ke, (T, —T7)
sau
qy = ¢y T Ekilo‘p -1

4, =kc, T, A, Ekil(pV_l)
1

=]
k

1
qZ]):kCV 711 \)\; pl/_l

™

12.5.1.3. Calculul randamentului termic

Acesta se determind utilizand relatiile gasite :
q2 P

h=1-—
' 9 T4,

sau
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(12.67)
(12.68)
(12.69)
(12.70)

(12.71)
(12.72)

(12.73)



1

ko, 1A p, 1
_ 1 (12.74)
n=1- i1 k-1
¢, T, € [(/\p—l)—i—k )\p(pV—l)} ok
1
k|As p, —1
n =1— P 1 (12.75)
’ (N, =1)+kA, (o, —1) 1 5

Pentru motoarele cu aprindere prin comprimare
k=14 A =11+25 p,=11+2; e=12+22; m=1,1+4,5.
Acest ciclu este ciclul de referintd pentru motoarele cu aprindere prin
comprimare in patru timpi i doi timpi supraalimentate, care au viteza medie

apistonului > 6,5 [ms’l].

12.5.2. Ciclul teoretic cu destindere prelungiti intr-o turbina
alimentata la presiune variabila si ardere izocora

gy P
{} PMS
3=4

Cilindrul

motol

Grup de
supraalimentare

<=
q

Ip

Figura 12.5
Ciclul cu destindere prelungita si ardere la volum constant
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Deoarece raportul de destindere p, =1, vom introduce aceastd

valoare in relatia (12.75), reultand:

k

1
Y
1 (12.76)
A -1 gt

4 T

k=14 A\, =11+25 e=8+10; m=L1+18.

12.5.3. Ciclul teoretic cu destindere prelungita intr-o turbina
alimentata la presiune variabila si ardere izobara

Cilindrul

motor

Grup de
supraalimentare

-
>

Figura 12.6
Ciclul teoretic cu destindere prelungita
si ardere la presiune constanta

Cum A\, =1, relatia (12.75) devine:
N =l=—= (12.77)
e=12+22; k=14, w=1,4=+4,5.
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12.5.4. Ciclul teoretic cu destindere prelungiti intr-o turbina
alimentata la presiune constanta

Gazele de ardere evacuate din cilindrii motorului sunt evacuate intr-un
colector de gaze din care este alimentata turbina la presiune constanta.

Cilindru
motor

(]

Colector de
gaze

s Grup de
supraalimentare

Figura 12.7
Ciclul teoretic cu destindere prelungita si ardere mixta

2 compresie adiabata reversibila;
—3 ardere la volum constant;
4 ardere la presiune constanta;
—5 destindere adiabata reversibila;
5—1-5" energia termica pe evolutia 5—1 este echivalenta energiei termice
pe evolutia 5'—1;
5" —6 destindere adiabata reversibild in turbina;
6 —7 racirea izobara a gazelor evacuate din turbind;
7—1 compresia adiabata reversibild in compresorul de supraalimentare.

in tabelul 12.2. sunt centralizati parametrii starilor 1, 2, 3, 4, 5.
Pentru a determina parametrii starii 5” se pune conditia:

¢ (hi=T)=c, (T =T)=k-c, (T, - T,) (12.78)
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deci:

T.—T
T, =T, 4 =
sau
g AT
5 1 k
_Tk—l—)\pp’;—l
55— H1
k
Cum
Ps = D

Determinam volumul in starea 5” din relatia:

deci

In punctul 6 cunoastem presiunea:

p
P7:p6:_l
T

Pentru adiabata 5" — 6 scriem relatiile:

T T
[
ps* Pt

Astfel ca:
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(12.79)

(12.80)

(12.81)

(12.82)

(12.83)

(12.84)

(12.85)

(12.86)

(12.87)

(12.88)



sau

Pentru determinarea parametrilor stérii 7 scriem relatiile:

b
i

b=

Rezulta:

Iar din:

Obtinem:

sau:

L T
[
)25 pt
1
L=T—
7TT
Vs :prlk
1
x
v,=v |2
P
1
V,=Vm*
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(12.90)

(12.91)

(12.92)

(12.93)

(12.94)

(12.95)

(12.96)



Tabelul 12.3.
Parametrii starilor de la 1 la 7

p |4 T
1 P 4 T,
2 pe’ Vile e
3] poAef Vi/e T\,
4 pl.)\p'Ek Vi-py e ]-I')\p'pl/'sk71
50 Aoy 4 TN, py
, k+X -pf—1 k+Xpb—1
5 12 Vlﬂ—p” 7;"—’0”
k k
ki) -pb—1 1 k+Xpl—1 1
6 p/w Vlﬂ—p”.ﬂk TIPTV' =]
k -~
1
1
7 plm Vnk L =)
K
Calculul céldurilor schimbate:
9y = ([,—T,)=c, T (A, 1) (12.97)
Gp =6p (T47T3)k'cV'Tl')\p’ekil (prl) (12.98)
¢, =c,(T,—T,)=k-c, (I, T,) (12.99)
k+Xpf—1 1
0, =ke, T, ol (12.100)
ﬂ'k
Aoy =11
‘hp:kct/Tl . =
k T
o
sau
1
_ k
0, =0 (Aol =1)— (12.101)
ﬂ-k

Randamentul termic se determinad utilizdnd relatiile pentru céldurile
introduse pe ciclu si caldura cedata pe ciclu:
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¢, T (N, o) —1) 1
k

=l o T (A, = 1)+, (o = 1) T (12.102)
sau
=1- Ay py =1 11
= ()\p—l)-l-k)\p (PV—l) N (12.103)

Pentru motoarele cu aprindere prin comprimare avem urmatoarele
valori:
A, =L1+25 p, =112 k=14 e=12+22; 7=1,1+4,5.

12.5.4.1. Ciclul teoretic cu destindere prelungiti intr-o turbina
alimentata la presiune constanta si ardere la volum constant

- P
2 @ql".\z.t

PMS

1 PMI

Figura 12.8
Ciclul teoretic cu destindere prelungita si ardere la
volum constant

Pentru calculul randamentului termic punem conditia p,, = 1 in relatia
(12.103), si obtinem:

N === (12.104)

Avem valorile:
e=8=+10; 7=1,1=-1,8;, k=14.
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12.5.4.2. Ciclul teoretic cu destindere prelungiti intr-o turbina
alimentata la presiune constanta si ardere la presiune

constanta
P
1=3
PMS
. q
4 Ip
1 ] PMIT
g
vie
q,

Figura 12.9
Ciclul teoretic cu destindere prelungita si ardere la
presiune constanta

Punand conditia A , = |, inrelatia (12.103) se obtine:

k
py —1 1 1
—1- . )
Ul k(PV _1) R (12.105)

™

Avem valorile:

py =L5+2,2; k=14 e=12+22; m=13+4,5.
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e Aplicatie:

Sa se calculeze dimensiunile principale la un motor diesel in patru
timpi de 240 kW(auxiliar la o nava de pescuit) cu 8 cilindrii in linie, cu
turatia de 2500 rot/min., presiunea medie efectiva fiind 7,5-10° N/ m?, iar
raportul S/D=0,9.

Rezolvare:

Puterea efectiva pe cilindru: P, = P_M _ 240 =30kW -

Lucrul mecanic produs pe ciclu si pe cilindru va fi:

~30000-P, 3-10°-3-10-4

L, =1440 J/ciclu -
n 2500
v, _L_ 14405 =1,92-10" m’;
P 7,510
2 3
Vh=ﬂD'S=7[0’9D
4 4

-3
D= 4v, :34 1,92-10 ~1,39-10" m
7-0,9 7-0,9

§=0,9-0,139=0,125m
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CAPITOLUL XIII

TURBINE CU GAZE

13.1. TURBINE CU GAZE

In urma progreselor realizate de metalurgie in ultimul timp, a devenit
posibild si realizarea si turbinei cu gaze de ardere.

Initial, turbina cu gaze a fost utilizatd in industria aviaticd, unde
motorul cu piston a fost inlocuit de turbina cu gaze.

Turbina cu gaze mai este
utilizata ca unitate de baza in
centralele termoelectrice, ea
inlocuind cu succes motoarele
Diesel de puteri mari sau
turbinele cu abur de puteri
mici §i mijlocii.

. Turbina cu ardere la
p=const.

Turbinele cu ardere la
presiune constantd echipeaza
atat instalatiile stabile, cat si
turboreactoarele  avioanelor.
in fig. (13.1) este reprezentata
schema unei astfel de turbine.
Camera de ardere primeste

r

Figura 13.1
Schema instalatiei turbinei cu gaze la
presiune constantd; a — compresor;
b — camera de ardere; ¢ — motor de
permisie; d — turbind cu gaze; e — generator

permanent aer comprimat d‘? electric; f— conducti de alimentare cu
la compresorul a, $1 combustibil; 1, 2, 3, 4 starile agentului
combustibil  injectat  fara termic evolutiv.

intrerupere, cu un debit
corespunzdtor cu sarcina. Camera de ardere este deschisa la ambele capete,
pentru ca presiunea sa se mentind constanta in ea, cu toatd arderea care are
loc.

Ciclul teoretic al acestor instalatii, reprezentat in diagramele P —Vv si

T —s (fig.13.2) se compune din urmatoarele transformdri succesive pe
care le parcurge agentul termic: (1 — 2) comprimarea adiabatica a aerului in
compresorul a; (2 — 3), ardere izobara, (3 — 4) destinderea adiabaticd a
gazelor de ardere, (4 — 1) evacuare izobara a gazelor din turbina.
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Figura 13.2

Ciclul teoretic al instalatiei cu turbind cu gaze, cu ardere la
presiune constanta in diagramele (P-v) si (7-s).

Cildura introdusa pe ciclu in timpul arderii la presiune constanta va fi:

k T,
Q23 = mcp(T3 _TZ) = }'}’lRﬁT2 [Fz—l]
caldura evacuata este:

k T,
|Q41|: me, (T, —T)) = mRﬁTl [T?_l]

Randamentul termic se calculeaza cu expresia:

i
ﬁﬂ_pdzk_ 7

0y ]4n_q
T.

2

Pentru transformarile adiabate 1 — 2 si 3 — 4 scriem:

1-k 1-k

R*T=R*T, s

b5
P

1

si notam

B
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04 L

4 6 8 10 12 14 16

—_—
8

Figura 13.3
Variatia randamentului termic 7, = f'(/3) pentru ciclul teoretic al

instalatiilor de turbine cu gaze, cu ardere izobara

Pentru trasformarile izobare 2 —3 si 4 — 1 scriem:
n_vn ¢ hRV_V

= i 13.5
LT, WL (13.3)
Si notam ﬂ: P> unde p este echivalentul gradului de injectie de la
3
motqarele Diesel.
In final expresia randamentului capata forma:
=TT (13.6)
ﬁ k

13.2. CICLUL INSTALATIILOR DE TURBINE CU GAZE CU
RECUPERARE DE CALDURA

Randamentul instalatiilor de turbine cu gaze poate fi imbunétatit prin
amplasarea in instalatie a unor aparate schimbatoare de caldura,
recuperatoare in care la evacuarea lor din turbind, gazele arse cedeazd o
parte din céldura pe care o contin aerului refulat de compresor.

in urma preancalzirii aerului necesar arderii, se micsoreaza ecartul
dintre temperatura gazelor arse la iesirea din camera de ardere si
temperatura aerului la intrarea in acesta, diminuandu-se in mod
corespunzator consumul de combustibil.
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Schema instalatiei de turbina cu gaze, cu
recuperare de caldura: a) — compresor;

b) — camera de ardere; ¢) — motor de pornire;
d) — turbina cu gaze; ) — generator electric;
f) — conducta de alimentare cu combustibil,

g) — aparat recuperator de caldura; 1,2,3,4,5;6 —
stari ale agentului termic evolutiv

Ciclurile teoretice de
functionare ale instalatiilor
de turbine cu gaze, cu
recuperare, sunt reprezentate
in diagramele P—v i
T—s din fig. (13.5) cu
utilizarea aceloragi notatii
pentru  stirile  agentului
termic ca si In figurile
anterioare.

Dupa comprimarea
adiabatica din compresorul a
(1 — 2), aerul pétrunde in
recuperatorul g unde se
incdlzeste izobar, astfel incat
isi mareste temperatura de la

T, 1aT;. in cazul teoretic al

recuperdrii totale, aerul se
incélzeste pana cand
temperatura  lui  atinge

valoarea temperaturii gazelor arse, adicd pana la 7).

Procesul de ardere izobara din camera de ardere b, continua incalzirea

dupd izobara 5 — 3, In cursul céreia agentul evolutiv primeste cildura g, .

P A

\

) 8

Ciclul teoretic al instalatiei de turbine cu gaze, cu ardere la presiune constanta
si cu recuperare de caldura: a) — in diagrama P — V; b) — in diagrama 7 — S.



Dupa destinderea adiabatica 3 — 4 in turbina d, gazele arse patrund in
recuperatorul g si cedeaza caldurd aerului comprimat, izobara 4 — 6, iar in
cazul ideal, 4—6’.

Evacuarea in atmosfera a gazelor arse este reprezentatd prin racirea
izobard 6 — 1, In care cedeaza cildura ¢q ..

Factorul de recuperare, (i, reprezintd raportul dintre caldura preluata
de aer in recuperator pentru a-si mari temperatura de la 7, la 7§ si caldura

care ar putea fi preluatd de aer intr-un recuperator cu o suprafatd infinit de
mare, caz in care si-ar mari temperatura de la 7, , pandla T, =T}

—T
=T

S}

(13.7)

[N}

rezultind pentru recuperarea totali T5 =T, deci p=1.

Utilizdnd expresia factorului de recuperare (13.7), si scriind ecuatia
bilantului termic pentru schimbatorul de caldura — recuperator:

|Q64|:Q52 > Sau
T, =T :TS*Tzzﬂ(Ts'*Tz)

putem determina cildura absorbiti si cea cedati de 1kg de agent termic la
parcurgerea procesului ciclic:

9,=¢,(I,-T)=c,|(,-1)- (L -T)|=c,[(T. - 1)~ u(Ty - T3]

q.|=c,(T,-T)=c,|(I,—-T)=(T,~T,)]=¢,[(T, - T,) - p(T. — T,)]

Aceste relatii contribuie la scrierea randamentului termic al ciclului cu
recuperare partiala de caldurd si este:

(13.8)
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13.3. TURBINA CU ARDERE LA v = ct.

Figura 13.6
Schema instalatiei

1 —2 compresie adiabata
2—-3—4arderelav=ct
3 — 4 destindere adiabata

<Y

Figura 13.7
Ciclul teoretic

P P
Cu ajutorul lui 3 si /\p, determinam parametrii p si 1  in punctele

caracteristice ale ciclului.

(1) P =D
L=1, (13.9)
b :ﬂpo
1-k 1—k
2 T - T,
( ) L=p*Ti=p*T,=>T,= 12}( (13.10)

57
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Ps= Py

1-k 1-k

(3) p3TT3:p47T4

(13.11)
1=k 1=k 1
k k -
B I A e R Y
N Py ﬁT
1
Cp(T4_Tl) T Ap* —T,
ﬂ,=l—m:l—k~ 1 ﬂ:
v %3 2 )\P'To'ﬁk _Toﬁk (13.12)
=1—k,H>‘—p
B (Ap-1)
1
1 Aph—1
n=l-— (13.13)

R
B+ E(AP*I)

Acest randament este comparabil cu cel de la M.A.C. — ul lent pentru
cd \p de la turbina cu gaze cu ardere la p = ct. are aceeasi valoare cu )\ p

de la M.A.C. —ul lent.

fn schimb, aceastd turbind prezinti un mare dezavantaj: supapa de
evacuare de la camera de ardere poate fi deschisa numai atunci cand
sistemul termodinamic ajunge la parametrii corespunzatori starii 3, turbina
functionand cu intermitente.
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CAPITOLUL XIV

TURBINE CU ABURI

14.1. MARIMI PRINCIPALE ALE TURBINEL. PROCESUL
TEORETIC SI CEL REAL

Transformarile din turbina cuprind o singurd faza a ciclului Rankin si
anume destinderea 4 — B, (fig. 14.1).

A Datorita  curgerii rapide a

aburului, procesul poate fi considerat
adiabatic, deci 6g = 0.

Viteza aburului la iesire difera
putin de cea de la intrare, deci

hy— 4

2
d [C_J ~ () astfel ca ecuatia energiei
2

devine:

s §1= —dh (14.1)

Figura 14.1
Procesul turbinei in diagrama 4 — s.

Integrand (14.1) intre intrare (indice 0) si iesire (indice c¢), se obtine
lucru mecanic produs de un kilogram de abur:

I=hy—h =H (14.2)

Ceea ce Inseamna cd lucrul mecanic produs in turbina este egal cu
caderea de entalpie. Pentru intregul proces al turbinei, caderea de entalpie se
noteazd cu [, iar pentru o treaptd cu A.

Procesul teoretic are loc dupd adiabata reversibila 4 — B, si deci:

I =ij—i,=H, (14.3)
Procesul real tine cont si de pierderi:

I =iy—i, =H,

i
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In turbina survin pierderi interne din cauza frecarilor, scaparilor de
aburi etc. Acestea conduc la micsorarea lucrului produs si la incilzirea
aburului (datoritd frecarilor). Procesul real are loc dupa adiabata ireversibila
A—B.

Lucru mecanic transmis rotorului in procesul real se numeste lucru

intern / ;- Raportul dintre lucru intern si lucru teoretic se numeste randament

intern sau termodinamic.

SN 14.4
n; H (14.4)

14.2. RANDAMENTELE TURBINEI SI CONSUMURI SPECIFICE

1. Definirea randamentelor. Din cauza pierderilor interne, aburul
transmite rotorului un lucru intern mai mic decat cel teoretic si am introdus
randamentul intern:

Lucrul mecanic efectiv ce se obtine la cupla turbinei este micsorat de
pirderile externe ale turbinei (frecdri In lagadre, consumul aparatelor
auxiliare, etc.); astfel definim randamentul mecanic (efectiv):

l
=7 (14.5)

Randamentul efectiv relativ se obtine ca raportul dintre:

L 11

LT

t

=1, 1, (14.6)

Raportul dintre lucrul mecanic efectiv si cadldura continutd de aburul
introdus in turbind permite introducerea randamentului efectiv absolut:

77 _le _li le lt (147)
“ qL l[ lt ql .
Definind prin n, = l_, - randamentul termic, atunci randamentul efectiv
q;
absolut va fi:
nea = ni . 77m : 771 = lr)e .nt (148)
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14.3. CONSUMUL SPECIFIC DE ABUR SI DE CALDURA

Prin consumul specific de abur se intelege cantitatea de abur necesara
pentru producera unitatii de energie.

Lucrul mecanic efectuat de 1 kg abur la trecerea prin masina, la
destinderea intre doua stari 1 gi 2 este:

I=h —h, (14.9)
Daca se considera d kilograme de abur, atunci cantitatea de abur pentru
a produce unitatea de energie este:

2 .
de. = .63. ke ab (14.10)
ii—i,| cp-h
respectiv
860 |kg-ab
dy = —
i, —i, |[kW -h

Am tinut seama ca unitatile de energie cu care lucrdm in mod practic
sunt: leph = 632kcal si 1kWh =860kcal .

Consumul orar teoretic, de abur pentru a produce N, [cp} respectiv
N, [kW] va fi:
632-N,

L=

kg-ab

D.=N,.-d.= P

~860-N,

L=

kg-ab

D, =N, -d, .

(14.11)

Consum specific de abur tindnd cont de randamente devine:

ey
L—4L 1nn,
he
L—=54L 1N,

Consumul specific de caldurd se obtine ca raportul intre caldura
continuta de aburul produs de agregat si puterea instalatiei:

kcal
cp.h.

kcal
kW .h

Y

qs_N
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Continutul de caldura este dat de relatia:

O=D (il - i4)
unde:
D — productia de abur a cazanului,

I, — entalpia aburului supraincalzit,

I, — entalpia apei de alimentare.

Asadar se poate scrie:

i —1i, kcal
= -860
Do =2 3w
dsc = l.l 7l.2 1632 eal
i —1i, cp.h
respectiv pentru consumul real:
!/
Asw = dsw *

1"
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