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CAPITOLUL 1. LIMITAREA EMISIILOR DE CO: PRIN
INLOCUIREA ECHIPAMENTELOR DE iNCAI:ZIRE CLASICE PE GAZ
CU ECHIPAMENTE DE POMPA DE CALDURA

Dezvoltarea stiintifica oferd multe solutii privind asigurarea confortului termic in spatiile
locative, comerciale si industriale. Cele mai Intalnite echipamente pentru satisfacerea acestei
nevoi sunt echipamente bazate pe arderea gazului metan. Utilizarea rationala a resurselor are
un efect benefic asupra economiei, protectiei mediului nconjurator si dezvoltarii durabile.

Conform datelor oferite de Eurostat privind consumul de energie la nivelul anului 2020,
cladirile alaturi de transporturi reprezintd cei mai mari consumatori de energie din totalul
consumat.

3,2% 0.6%
agricultura altele
13,7%
servicii
28,4%
transport
26,1%
industrie
28%
cladiri

Figura 1.1. Ponderea consumului total de energie la nivelul Uniunii Europene in anul 2022

Reducerea consumului de energie la nivelul cladirilor poate fi considerata o importanta
resursa energetica, astfel eficientizarea echipamentelor, dar si inlocuirea sistemelor generatoare
de gaze cu efect de sera care asigura confortul termic al cladirilor reprezinta o prioritate.

Pentru atingerea acestei tinte se presupune efectuarea unei analize care este capabilad s
traseze linii directoare privind eficientizarea si implementarea de noi sisteme care sd asigure
confortul termic utilizand energii regenerabile si recuperabile.

La nivelul Uniunii Europene, politicile energetice si de protectia mediului sunt orientate spre
o dezvoltare durabila, securitate energetica si eficientd energetica. Astfel Uniunea Europeana a
adoptat o serie de obiective si regulamente care au scopul de a diminua consumul de energie
primara si implicit reducerea emisiilor de gaze cu efect de sera.

La 14 aprilie 2014, Parlamentul European adopta regulamentul 517/2014 privind utilizarea
gazelor cu efect de serd , care impune ca pana in anul 2050 emisiile de gaze cu efect de serd sa
fie reduse cu 80 pana la 95% , pana in anul 2050 fata de nivelul anilor 1990.

La 28 noiembrie 2018, Comisia Europeand in ceea ce priveste dezvoltarea durabila, si-a
prezentat viziunea strategica pe termen lung pentru o economie prospera, modernd, competitiva
si neutrd din punct de vedere al climatului. Aceasta se bazeaza pe un nou cadru de politica
energetica stabilit in cadrul pachetului’’Clean Energy for All for Europeans’’ care are scopul
de a limita cresterea temperaturii globale sub 2 [°C] eventual 1.5 [°C] pani in anul 2050.

In decembrie 2019, Comisia Europeana lanseaza proiectul Parcul Verde European care
stabileste masuri ce vor transforma Europa in primul continent neutru din punct de vedere
climatic pana in 2050.

Conferinta de la Glasgow din octombrie-noiembrie 2021, a hotarat reducerea emisiilor
pentru a limita incélzirea globala prin reducerea treptata a energiei bazate pe carbune, oprirea



defrisarilor padurilor, accelerarea trecerii la vehicule electrice si reducerea emisiilor de metan.
Hotararile privind schimbadrile climatice COP26 vor avea succes si dacd se include ncélzirea si
racirea bazatd pe solutii cu pompe de céldura.

Deoarece costul energiei continud sd creascd, reducerea consumului de energie si
imbunatatirea performantelor energetice devine o necesitate. Astfel pentru eficientizarea si
reducerea consumului de energie consumat de cladiri, pompele de caldurd reprezinta o
alternativa pentru incalzirea, prepararea apei calde menajerd si racirea cladirilor, deoarece
aceste echipamente sunt eficiente din punct de vedere energetic si nu are efect distructiv asupra
mediului inconjurator.

Imbunatatirea performantelor pompelor de cildurd, a fiabilitatii si impactului asupra
mediului inconjurdtor reprezintd o preocupare continud in ultimul deceniu. Realizérile si
progresele in vederea imbunatatirii performantelor pompelor de caldura s-au centrat pe
modelarea de cicluri avansate dar si Tmbunatétirea aparatelor care alcatuiesc sistemul.

Evolutia noilor sisteme hibride a permis functionarea eficienta a pompelor de caldurd cu
diversificarea domeniilor de utilizare.

CAPITOLUL 2. STADIUL ACTUAL AL CERCETARII iN DOMENIUL
ANALIZEI SI OPTIMIZARII FUNCTIONALE SI CONSTRUCTIEI
POMPELOR DE CALDURA CU COMPRIMARE MECANICA DE
VAPORI

Pompele de caldura sunt sisteme energetice cu ajutorul carora se pot incdlzi sau raci spatii
in functie de anotimp. Ele functioneazd dupa un ciclu frigorific fiind alimentate cu energie
electricd. Desi este foarte populara utilizarea combustibililor fosili sau energie electrica direct
in aplicatiile de incalzire a spatiului sau a apei, este ineficientd In comparatie cu utilizarea
pompei de caldurd. Spre deosebire de radiatoarele electrice folosite pentru incalzire in sezonul
rece, care au un coeficient de performanta egal cu unitatea, adica oferd o cantitate de caldura
egala cu energia electrica consumatd, sau un sistem clasic de incélzire prin arderea unui
combustibil care are un randament energetic subunitar, pompa de cédldura are o eficientd
supraunitara (peste 2,5), restituind in regimul de incélzire atat energia electrica consumata cat
si energia termica preluata de la o sursa rece care poate fi o caldurd deseu sau caldurd preluata
din mediul ambiant. Caracteristica sursei reci a ciclului pompei de caldura este aceea ca este
gratuita.

2.1. TENDINTE SI CERCETARE BIBLIOGRAFICA

Pentru o evaluare calitativa asupra evolutiei subiectului analizat s-au consultat bazele de date
ScienceDirect si Scopus.

In anul 2019 P. Byrne si colab.[1] realizeazi o investigatie teoretica si experimentald a unui
ciclu de pompa de caldura intr-o treaptd de comprimare, evaluand performantele agentilor de
lucru R407C si R290 (propan). Analiza energetica pune agentul de lucru R407C intr-o pozitie
superioara fatd de agentul de lucru R290. Analiza exergetica indica cea mai mare distrugere de
exergie la nivelul compresorului, iar cele mai mici distrugeri de exergie inregistrandu-se la
nivelul schimbatoarelor de caldurd. Studiul concluzioneaza ca analiza exergetica este
interesantd atunci cand se aplicd pompelor de caldura, deoarece permite o evaluare atat
cantitativa cat si calitativa a proceselor de conversie a energiei.

Sho F si colab. [2] realizeaza o analiza teoreticad asupra agentilor de lucru cu potential scazut
de incalzire globala R1234ze(E) si R1234ze(Z). Scopul cercetdrii este de a investiga
performanta agentilor de lucru la temperaturi de condensare de peste 75 [°C]. Analiza
comparativa demonstreaza cd agentii de lucru R1234ze(E) si R1234ze(Z), pot inlocui cu succes



freonul R134a. Evaluarile au demonstrat ca agentul de lucru R1234ze(Z) este mai potrivit
pentru aplicatii unde temperatura de condensare depaseste 100 [°C].

Alptung Y si colab. [3] realizeaza o analiza teoreticd focusata pe inlocuirea freonului R134a
in sistemele existente de pompe de caldura si instalatii frigorifice cu comprimare mecanica de
vapori, cu freonii ecologici R1234yf si R1234ze. Analiza exergetica indica faptul ca freonul
R1234ze inregistreaza performante similar fata de freonul R134a.

Bin H si colab [4] realizeaza analiza exergeticd a ciclurilor de pompa de caldura intr-o treapta
de comprimare, doua trepte de comprimare si trei trepte de comprimare, utilizand ca agent de
lucru freonul R1234ze(Z). Studiul cauta configuratia optima a unui echipament de pompa de
cilduri care este capabil si livreze apa caldi la temperatura de 120 [°C] , utilizand ca sursi de
cilduri apa proveniti din procese industriale la temperaturi de peste 50 [°C]. Rezultatele indici
o diminuare a distrugerilor de exergie la nivelul procesului de laminare in cazul comprimarii
in mai multe etape In comparatie cu sistemul cu o singurd treaptd de comprimare. Analiza
exergetica indica cel mai ridicat randament in cazul ciclului cu trei trepte de comprimare.

T. Bai si colab. [5] realizeaza o analizd amanuntitd a unui sistem de pompa de caldura cu
ejector 1n care evolueaza agentul de lucru CO; in domeniul transcritic. Performanta sistemului
este investigata pe baza analizei exergetice. Studiul este focusat pe identificarea componentelor
cu cele mai mari distrugeri de exergie. Rezultatele indica faptul ca cea mai mare distrugere de
exergie se Inregistreaza la nivelul compresorului, urmat de distrugerea de exergie in ejector, dar
cu valori foarte apropiate. Analiza efectuatd asupra ejectorului indicd un potential real de
imbunatatire a echipamentului fata de echipamentul clasic cu ventil de laminare.

In anul 2019 S. Taslimi Taleghani si colab. [6] realizeazi o analizi comparativa intre pompa
de caldurd cu CO intr-o treapta de comprimare, conventionald (cu ventil de laminare) si pompa
de caldura cu CO; cu ejector. Rezultatele indica faptul ca instalatia de pompa de caldura cu
ejector prezintd un coeficient de performantd mai bun fata de instalatia conventionala cu ventil
de laminare, coeficientul de performanta fiind cu pana la 12% mai ridicat pentru instalatia cu
ejector in aceleasi conditii de functionare.

In anul 2019 F.Cao si colab [7] prezinti analiza teoretici si experimentala a unui sistem de
pompa de caldurd cu CO; destinata incalzirii spatiilor rezidentiale. Echipamentul include un
sistem principal si un sistem secundar. Atat ciclul principal cét si ciclul secundar utilizeaza
dioxidul de carbon ca agent de lucru. Pentru maximizarea coeficientului de performanta prin
reducerea distrugerii de exergie de la nivelul procesului de laminare, echipamentul auxiliar
subraceste dioxidul de carbon de la nivelul ciclului principal. Analiza experimentald arata ca
acest echipament poate fi implementat cu succes.

D.Yang si colab [8] realizeaza o analiza teoretica si experimentala a unei pompe de caldura
combinate R134a si CO, pentru incalzirea spatiilor rezidentiale. Echipamentul este alcétuit din
doud instalatii de pompare a caldurii , puse in contact de apa de alimentare. Rezultatele
experimentale, au aratat cd temperatura ambiantd are cea mai mare influentd asupra
coeficientului de performantd. Analiza comparativd dintre acest echipament si echipamentele
de pompa de caldurd intr-o treapta de comprimare sau doua trepte de comprimare aratd ca
sistemul combinat oferd un coeficient de performantd superior, in aceleasi conditii de
functionare.

CAPITOLUL 3. METODE DE ANALIZA TERMODINAMICA.
ANALIZA ENERGETICA. ANALIZA EXERGETICA

Termodinamica clasica analizeaza din punct de vedere fenomenologic conversia energiei
dintr-o forma in alta. In cadrul acestui tip de analiza termodinamica se ignora microstructura
corpurilor, si comportamentul individual al acestora, contabilizandu-se doar schimburile
energetice si de substanta dintre corp si mediul ambiant.



3.1. CONCEPTUL DE EXERGIE

Interesul crescut pentru identificarea fractiunii maxime de lucru mecanic care se poate obtine
dintr-o forma dezordonata de energie a dus la necesitatea introducerii termenului de exergie.

Conform cu A. Dobrovicescu [9] exergia poate fi definitd in doud moduri:

Definitia 1: Exergia reprezinta cantitatea de energie ordonata care poate fi obtinuta dintr-
o energie dezordonata.

Definitia 2: Exergia reprezinta cantitatea maxima de lucru mecanic pe care un sistem o
poate elibera in conditiile precizate ale parametrilor intensivi ai mediului sau ambiant.

Importanta aplicarii metodei exergetice in investigarea performantelor sistemelor de
pompare a caldurii constd in aceea cd, devine posibila exprimarea cantitativa a pierderilor

ege vy

ciclului termodinamic.

3.1.1. Exergia unei mase de control (sistem inchis)

In termodinamica masa de control reprezinti un sistem ce nu schimba materie cu mediul siu
ambiant, adica este un sistem Inchis [10,11].

Lucrul mecanic maxim ce poate fi eliberat de sistem inchis, In conditii date, se numeste
exergia sistemului (Ex), si poate fi exprimatd matematic conform ecuatiei (3.1).

Ex = Lemax = E = Ug + po(V = Vo) — To(S = So) (3.1)

3.1.2. Distrugerea de exergie
Se admite faptul ca orice proces care se desfasoara in conditii finite, este insotit de distrugere

.....

Le =L, —To- Sgen = Ex—1 (3.2)
[ =Ty - Sgen, se numeste distrugere de exergie sau ireversibilitate, este cunoscutd in
literatura sub numele de teorema Gouy-Stodola [12].

Cmax

3.1.3. Exergia caldurii

Se considera o cantitate elementara de caldura 8§Q, aflata la o temperatura T. Pentru evaluarea
cantitdtii maxime de lucru mecanic ce poate fi obtinuta din cantitatea de caldura precizata, ce
se afld la temperatura respectiva, se face apel la ciclul motor Carnot, caracterizat prin cel mai
mare randament, respectiv cea mai mare cantitate de lucru mecanic ce poate fi obtinutd
[50,51,54].

Exergia caldurii se poate calcula cu relatia:

Exsz( —%)SQz( —%)Q=Q—TO-ASQ (3.3)

3.1.4. Ecuatia de bilant exergetic pentru o masa de control (sistem inchis)
Ecuatia de bilant exergetic pentru o masa de control se scrie astfel [13]:

YExq = AEx+ (L —po - AV) + X1 (3.4)

3.1.5. Ecuatia de bilant exergetic pentru un volum de control (sistem deschis)

Un sistem deschis este un sistem care schimba cédldura, lucru mecanic dar si substanta cu
mediul sdu ambiant.[11]

Ecuatia de bilant exergetic pentru un sistem deschis (volum de control) se scrie astfel [55].



dExyc ) dv. . : :
—f=YExq— (EL—po- ) + Tex{ - mi — Texf - me — X1 (3.5)

Analiza exergetica bazatd atat pe primul cat si pe cel de al doilea principiu al termodinamicii
face posibila masurarea reala a energiei utilizabile a fiecarui curent de energie sau masa care
penetreaza granitele unui sistem si evidentiaza zonele ineficiente ale acestuia.

Analiza exergeticd are capacitatea de a oferi solutii pentru imbundtitirea performantei
echipamentul. Acest tip de analiza intrd in granitele sistemului si are posibilitatea de evidentiere
si localizare a oricarei defectiuni asociata fiecarui aparat si proces. Rezultatele analizei
exergetice oferd solutii pentru imbunatatirea structurald si functionald a fiecdrui sistem.

CAPITOLUL 4. MODELAREA MATEMATICA A COMPORTARII
GAZULUI REAL. ECUATII TERMICE DE STARE. RELATII DE
CALCUL A MARIMILOR DE STARE

In literatura de specialitate se pot identifica numeroase ecuatii termice de stare, ele avand
rolul de a preciza comportarea substantelor pure in spatiu p, V, T.

In general majoritatea ecuatiilor de stare isi restrang domeniul de valabilitate in zona gazoasa
sau lichida, insa exista si forme de ecuatii de stare cu aplicabilitate atat in faza gazoasa cat si in
cea lichidd. Complexitatea acestor forme de ecuatii de stare depinde de marimea domeniului de
valabilitate impus si de rigurozitatea ceruta.

4.1. ECUATII TERMICE DE STARE

Cele mai cunoscute ecuatii de stare s-au impus in practicd prin capacitatea lor de a reproduce
matematic rezultatele obtinute in laborator.

In aceste conditii se pot enumera cele mai cunoscute ecuatii termice de stare. In general
aceste ecuatii de stare expliciteaza presiunea in starea precizata [14-16].

4.1.1. Ecuatia Van der Waals

_R-T a 41
Py b VZ+u-b-v+w. b2 1)
4.1.2. Ecuatia Beattie-Bridgeman
R-T b
p=zlv+Bo(1-3)](1-55) -4 (1-5) (+2
4.1.3. Ecuatia lui Martin-Hou
5
R-T Ai+Bi-T+C-eX/Te A +Bg T+ Cq-e XT/Te
p=— z . + (43)
v—>b (v—Db)! e®V (1 + cEw)

i=2



4.2. AGENTII DE LUCRU IN INSTALATIILE FRIGORIFICE SI POMPE
DE CALDURA

Lipsa de viitor a utilizarii HFC-urilor in instalatiile frigorifice si de conditionare a aerului a
focalizat interesul inginerilor si cercetdtorilor spre agentii frigorifici naturali din a caror
categorie fac parte apa, aerul, hidrocarburile, amoniacul si dioxidul de carbon [17-18].

Utilizarea acestor agenti de lucru naturali este limitatd de dezavantajele lor caracteristice.

Aerul poate fi utilizat in ciclul Bryton ca agent de lucru in instalatiile frigorifice si de pompa
de céldura insa are o eficienta scdzuta datoritd diferentei mari de temperatura dintre sursa calda
si sursa rece.

Apa este un agent de lucru bun, avand disponibilitate mare, insa existenta punctului triplu la
temperatura de 0 [°C] la presiunea de 1 bar face ca apa sa fie utilizati ca agent de lucru numai
in domeniul celsius pozitiv.

Hidrocarburile sunt agenti de lucru excelenti cu presiuni de lucru acceptabile si proprietati
termodinamice favorabile. Insd binecunoscuta inflamabilitate face ca aceste substante si fie
utilizate cu succes numai in aparatele frigorifice de uz casnic. Din acestea fac parte propanul,
butanul si amestecurile lor.

Amoniacul reprezintd in multe tari cel mai utilizat agent de lucru in echipamentele de
dimensiuni medii si mari. Este complet inofensiv in raport cu mediul inconjurator, insa pe de
alta parte amoniacul este toxic si inflamabil.

Dacd agentii de lucru enumerati mai sus ca amoniacul si hidrocarburile au bune proprietati
de lucru insd nu satisfac pe deplin conditiile de siguranta datorita toxicitdtii si inflamabilitatii,
dioxidul de carbon reprezinta o solutie excelentd din punct de vedere al securitatii. Dioxidul de
carbon este utilizat cu succes in echipamentele frigorifice.

Amestecurile de agenti frigorifici incearca sa satisfaca o gama larga de cerinte si proprietati
caracteristice. Alegerea oricarui agent de lucru este alegerea unui compromis.

In tabelul 4.1. sunt prezentate proprietitile termodinamice ale unor agenti de lucru de interes.

Tabelul 4.1. Proprietati termodinamice ale agentilor frigorifici

Temperatura
Agent de lucru | normala de fierbere | Punct critic | ODP | GWP

[°C]
R-279 - -221,0 0 0
R-718 100,0 375,0 0 0
R-744 -55,6 31,0 0 1
R-717 -33,3 135,0 0 0
R-600 -0,8 152 0 4
R-600a -12 134,7 0 3
R-290 -42,11 96,7 0 3
R-170 -88,58 32,17 0 6
R-601 36.1 196,6 0 20
R-1234yf -29.48 94,7 0 1
R-1234z¢(E) -18.96 109,37 0 6
R-1234ze(Z) 9.76 153,7 0 10
R-1233zd(E) 18,26 166,4 0 6
R-1336mzz(Z) | 33,45 171 0 9




4.3. CALCULUL PROPRIETATILOR TERMICE DE STARE SI CALORICE
ALE CO,

In acest subcapitol se incearci determinarea proprietitilor de stare atit pe baza modelului
analitic cat si cu ajutorul programului de lucru Enginering Equation Solver pentru CO; .

4.3.1.Entalpia CO:in stare gazoasa

Relatia matematica (4.4) reprezinta ecuatia caloricd de stare a entalpiei pentru dioxidul de
carbon In stare gazoasd si pe curba limitd superioara a gazului saturat. Cu ajutorul acestei
expresii matematice se poate calcula cu o foarte buna aproximare valorile entalpiei.

G, . i
0P T) = <A+BT)T+(N+ 1 <C1 t5 R(T=0 C))PS(T =0°0) (C1 +72P)P
b2 10° 27315 —
(100)
FH'(T =000 - 27315 (A+273,15 3 [K_]] ",
2/ IKG

In tabelul 4.2. sunt prezentate comparativ valorile entalpiei calculate cu ecuatia (4.4) dar si cu
ajutorul programului EES.

Tabelul 4.2. Entalpia CO» 1n faza gazoasa. Comparatie intre valorile calculate cu ecuatia (4.4) si
programul EES

Ah_EES =

s | (Bc.(4.4)) B h EES Al
t[°C] Ah=h-h —h EES— | &[%]

[kl/kg] & | [k/ke] he EES

1 2 3 4 5 6
25 2342800 40,35 32,3700 | 40,79 1,1050
30 28,1800 46,45 26,5800 | 46,59 0,3050
35 22,1800 52,44 20,0000 | 52,26 0,3370
40 216,2800 58,34 15,3200 | 57,84 0,8551
45 ~10,4600 64,16 29,8240 63,34 1,2750
50 ~4,7220 69,90 ~4,3930 68,77 1,6150
55 0,9531 75,58 0,9826 74,15 1,8910
60 6,5680 81,19 6,3110 79,48 2,1140

4.3.2. Entropia CO>z-ului in faza gazoasa

Pentru validarea modelului matematic dezvoltat pentru calculul entropiei s-a realizat un
studiu comparativ al rezultatelor obtinute prin folosirea ecuatiei (4.5) determinatd pe baza
modelului dezvoltat in teza si programul EES, este prezentat in tabelul 4.3.

N-P (Cl + %P)
T N

100

[c1 +2p(r = OOC)]} 1073 +

(P, T)=A-INT+B-T—[R¢o, -LNP+ 1073 +
T(
N-P¢(T=0°C)

RN (1= 10°0) + o



K
+5"(T = 0°C) — (A- LN273.15 + B - 273.15) [ﬁ (4.5)

Tabelul 4.3. Entropia CO; 1n faza gazoasa. Comparatie intre valorile calculate cu ecuatia (4.5) si programul
EES

o s (Ec4.5 _ s EES As EES =

tlC] [k(J/(kgKg] AS=SSE | /e K)] | =s EES sg EES | & 1]
1 2 3 4 5 6

25 | -0,7258 | 0,143 20,7188 | 0,1443 12630
30 0,055 | 0,1633 | -0,6995 | 0,1640 0,4861
35 | 0,6859 | 0,1829 | -0,6310 | 0,1826 0,1356
20 | -0,6669 02019 |-0,6630 | 0,2006 0,6367
45 | 0,648% 002203 | -0,6456 | 02180 1,0420
50 | -0,6305 | 02382 | -0,6286 | 0,2349 13710
55 | -0,6131 02556 | -0,6121 | 02514 1,6380
60 | 05961 | 02726 | -0,5960 | 0,676 1,8550

4.4, ANALIZA COMPARATIVA A PROPRIETATILOR
CARACTERISTICE ALE AGENTILOR DE LUCRU CO,, R404A SI NH;

Pentru studiul comparativ al proprietdtilor CO2, R404A si NH3 a fost considerat ciclul unei
instalatii frigorifice intr-o treaptd cu comprimare mecanica de vapori caracterizatd prin
temperatura de condensare t. = 25 [°C] si o subricire Aty = 5 [K]. Evaluarea proprietitilor
caracteristice ale agentilor de lucru mentionati a fost facuta pentru diferite temperaturi de
vaporizare. Pentru evaluarea proprietatilor caracteristice ale agentilor de lucru investigati se
face apel la analiza exergetica, care reuseste sa patrunda in intimitatea proceselor functionale
precizand locul si magnitudinea malfunctiilor din sistem.

70

60 -

50 -

40 ~ = NH3
mCO2

30 A
R-404A

20 -

10 ~

. = | Ol

n_ex I_cp |_cd I_vl 1_sr-si I_vp

Figura 4.1. Analiza exergeticd comparativa a ciclului instalatiei frigorifice Intr-o treapta la
functionarea cu NHs, CO; si R-404A
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Pentru a scoate in evidenta aspectele particulare ale comportarii instalatiilor frigorifice
functionand cu diferiti agenti frigorifici, a fost realizatd o analizd comparativa considerand
amoniacul, cel mai bun agent pentru frigul industrial, R404 A — un amestec de Hidro-Fluoro-
Carburi, intalnit frecvent in instalatiile din domeniul frigului comercial si in sistemele de
conditionare a aerului de capacitate mare si dioxidul de carbon care se impune prin siguranta
sa in exploatare.

A fost realizat un studiu comparativ energetic si exergetic al functionarii ciclului cu COy,
NHj3 si R404A.

O caracteristica a instalatiei frigorifice cu COz o constituie cilindreea compresoarelor, foarte
mica in comparatie cu cazul utilizarii NHs sau R-404A.

Datorita presiunii de lucru ridicate la care functioneaza CO», compresoarele si tubulatura
corespunzatoare acestui agent frigorific sunt de dimensiuni reduse.

Amoniacul se caracterizeaza prin cele mai bune proprietati termodinamice, in schimb CO;
este cel mai sigur agent frigorific, o caracteristica care reprezinta un argument solid in favoarea
folosirii sale 1n aplicatii ale frigului commercial, in industria alimentara sau in transport.

Eficienta frigorifica a ciclului care functioneaza cu R-404A se situeaza intre coeficientii de
performanta ai ciclurilor cu NH3z sau CO». Acest amestec aproape azeotrop, cu o alunecare
foarte slaba a temperaturii in procesul de schimbare de faza este un agent frigorific foarte bun
dar factorul sau GWP ridicat 1i limiteaza orice viitor.

Distrugerea redusa de exergie in vaporizator recomanda CO; ca fiind un agent frigorific bun
in treapta de joasd presiune a unei instalatii in cascada sau ca agent volatil purtator de frig, in
timp ce distrugerea ridicata de exergie din condensator 1l recomanda spre utilizare in pompe de
caldura pentru incélzire si prepararea apei calde menajere.

CAPITOLUL 5. SIMULAREA FUNCTIONARII SI OPTIMIZARII
STRUCTURALE A UNUI ECHIPAMENT CUPLAT INSTALATIE
FRIGORIFICA-POMPA DE CALDURA

Acest studiu cauta configuratia optima a unui echipament capabil sa genereze caldura si frig
pentru sectorul industrial. Apa incilzita este caracterizati de o temperaturi de intrare de 20 [°C]
si o temperaturi de iesire de 100 [°C]. Apa ricitd este caracterizati de o temperaturi de intrare
de 12 [°C] si o temperaturd de iesire de 7 [°C]. Pompa de cilduri utilizeazi ca si sursid de
caldurd la nivelul vaporizatorului o sursd de apa deseu provenitd dintr-un proces industrial
caracterizati de o temperaturi de intrare de 50 [°C].

o i jF— 10 11% J:i 12
L’ i J = I_l/fll /J il

cd 2 7 cd2? 7
Y .
cpl 7 cp2
1) 2)
ﬁj vl E w2
vpl vp 2
T4 11+ T8 5

Figura 5.1. Cicluri separate: 1) ciclul frigorific; 2) ciclul de pompa de céldura



Prima data este propus un echipament compus din doua cicluri separate pentru generarea
celor doi produsi (cdldura si frig).
Modelarea pleacd de la ecuatia de bilant exergetic pentru un sistem inchis

ZE‘XQ=ZL+21 (5.1)

L] + [Lepa| + [BXEE] = [ExTr|+ [BT] + > by + D by + Leas (5.2)
Combustibilul global pentru sistemul global:

CBsg = |Lep| + |Leps| (5.3)
Produsul energetic al sistemului global:

SG - |va1| + |ch2| (54)
Produsul exergetic al sistemului global:
PSY = |Ex{™| + |Ex™ (5.5)

Conform relatiilor (5.3),(5.4) si (5.5) coeficientul de performanta energetic si randamentul
exergetic ai sistemului global devin:

COPER Pseél 5.6
si
Psg
5.7
NsG CBsg (5.7)

5.1. REZULTATE SI DISCUTII

Programul de calcul a fost realizat bazat pe modelul termodinamic descris, proprietatile
termodinamice ale fluidelor de lucru au fost determinate utilizand programul de lucru EES.

Deoarece produsii |Ex | + |ExTa‘| sunt fixati, cresterea randamentului exergetic global al
sistemului se concentreaza pe diminuarea cotelor de distrugere de exergie din fiecare aparat si
proces.

Procedura de optimizare va urmari aparatele si procesele care consuma cantitati mari de
exergie (distrugeri de exergie) si se cautd o cale de diminuare a acestora. Parametrul decizional
este temperatura de condensare a ciclului frigorific.

5.1.1. Sisteme separate R717 si R152a

Analiza exergetica indica o pierdere ridicata la nivelul condensatorului ciclului frigorific
data de cédldura de condensare, care In prima instantd este aruncatd in mediul inconjurator.
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Figura 5.2. Influenta temperaturii de condensare din sistemul frigorific asupra distrugerilor de exergie
din fiecare aparat si proces. Cicluri separate R717 si R152a
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Figura 5.3. Coeficientul de performanta energetica si randamentul exergetic al sistemului global in
cazul ciclurilor separate R717 si R152a

5.1.2. Sisteme cuplate prin condensatoare R717 si R152a

Pentru eliminarea pierderii de exergie de la nivelul condensatorului ciclului frigorific si
imbunatatirea performantei globale a echipamentului, ciclurile sunt cuplate la nivelul
condensatoarelor prin intermediul apei incalzite. Caldura cedatda la nivelul condensatorului
ciclului frigorific este utilizata pentru preincélzirea apei de la starea 11 pand la o stare
intermediara 12. Dupa preincalzire apa intrd Tn condensatorul pompei de cadldura unde este
incdlzita pana la starea finala 13.
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Figura 5.4. Sisteme cuplate prin condensatoare R717 si R152a: 1) ciclul frigorific; 2) ciclul de
pompa de cildura
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Figura 5.5. Coeficientul de performanta energetica si randamentul exergetic al sistemului global in
cazul ciclurilor cuplate prin condensatoare R717 si R152a

5.1.3. Cicluri cuplate R744 si R152a

Rezultatele indica o crestere substantiald a performantei echipamentului. Simularile realizate
au aratat ca pentru asigurarea transferului de caldura in condensatorul ciclului frigorific,
temperatura de condensare trebuie si fie de minim 50 [°C]. Datoritd temperaturii de condensare
ridicata, distrugerea de exergie din condensatorul ciclului frigorific este cea mai mare distrugere
de la nivelul ciclului frigorific. Pentru diminuarea acesteia s-a procedat la o optimizare
functionala prin inlocuirea amoniacului cu dioxid de carbon.

Pentru evaluarea distrugerilor de exergie de la nivelul fiecarui aparat si proces dar si pentru
investigarea perfomantei ciclurilor cuplate R744 si R152a, presiunea de descarcare de la
nivelul ciclului frigorifc este aleasa ca parametru decizional.
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Figura 5.6. Influenta presiunii de descarcare de la nivelul racitorului de gaz asupra distrugerilor de
exergie din fiecare aparat si proces. Cicluri cuplate R744 si R152a
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Figura 5.7. Coeficientul de performanta energetica si randamentul exergetic al sistemului global in
cazul ciclurilor cuplate R744 si R152a

5.1.4. Cicluri cuplate si surbracire regenerativa la nivelul ciclului frigorific utilizand
agentii de lucru R744 si R152a

Inlocuirea amoniacului cu dioxid de carbon a condus la cresterea performantei globale a
echipamentului prin reducerea distrugerii de exergie la nivelul procesului de schimb de caldura
dintre apa incalzita si agentul de lucru, insd distrugerea de exergie la nivelul procesului de
laminare creste. Pentru reducerea distrugerii de exergie de la niveul procesului de laminare s-a
procedat la introducerea unui schimbator intern de caldura regenerativ care asigura subracirea
dioxidului de carbon .
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Figura 5.8. Coeficientul de performanta energetica si randamentul exergetic ai sistemului global 1n
cazul ciclurilor cuplate si subricire regenerativa la nivelul ciclului frigorific utilizind agentii de lucru
R744 si R152a

5.1.5.Analiza si comportamentul ciclurilor cuplate si schimbator de caldura intern
utilizand agentii de lucru R744 si R152a

Pentru optimizarea ciclului de pompa de caldurd s-a procedat introducerea unui schimbétor
de caldura care are rolul de a subraci agentul de lucru la nivelul pompei de caldura. Céaldura
preluatd este pasata ciclului frigorific realizand o supraincalzire a agentului de lucru la aspiratia
in compresor.
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Figura 5.9. Cicluri cuplate si schimbator de caldura intern utilizand agentii de lucru R744 si
R152a: 1) ciclul frigorific; 2) ciclul de pompa de caldura
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Figura 5.10. Influenta temperaturii de supraincalzire asupra distrugerilor de exergie din fiecare
aparat si proces. Cicluri cuplate si schimbator de caldura intern utilizand agentii de lucru R744 si
R152a

Prin introducerea schimbatorului intern de cédldura, distrugerile de exergie de la nivelul
procesului de laminare din ciclul pompei de caldura sunt reduse semnificativ.

In acest caz coeficientul de performanti si randamentul exergetic prezinti cea mai mare
valoare dintre cele 5 cazuri prezentate.
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Figura 5.11. Coeficientul de performanta energeticd si randamentul exergetic ai sistemului global
in cazul ciclurilor cuplate si schimbator intern de caldura utilizand agentii de lucru R744 si R152a

Cresterea continua a indicilor de performanta globala este posibilda prin urmarirea
distrugerilor de exergie din fiecare aparat si proces. Bazat pe analiza exergeticd se poate
identifica si localiza disfunctionalitatile din sistem.

Acest studiu face dovada importantei utilizdrii analizei exergetice In optimizarea
echipamentelor termice. Evaluarea diagramelor cu rata distrugerilor de exergie pentru fiecare
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echipament a indicat zonele cu prioritate Tn vederea optimizarii. Analiza exergetica a condus la
o configuratie optimd a echipamentului si a permis imbunatatirea semnificativa a performantei
globale a echipamentului.

CAPITOLUL 6. MODELAREA SCHIMBULUI DE CALDURA iN
RACITORUL DE GAZ AL POMPEI DE CALDURA CU CO:; CU
FUNCTIONARE iN DOMENIUL SUPERCRITIC

Lucrarea trateaza proiectarea si simularea unui schimbator de caldurd gaz-apa utilizat in
scopuri de incalzire. Schimbatorul de caldura reprezinta racitorul de gaz / incalzitorul de apa al
unei pompe de caldurad cu CO; transcritic. Diferenta de temperatura medie logaritmica si metoda
NTU-¢ sunt analizate comparativ. Suprafata de transfer de cdldura poate fi calculata prin
ambele metode, dar adevarata rezistentd si ceea ce face diferenta atunci ciand se foloseste
metoda NTU- ¢ este cd pe baza ei se poate realiza cu usurintd simularea comportamentului
unui schimbator de cdldura existent.

® Hl-————— £

Figura 6.1. Configuratia racitorului de gaz
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Figura 6.2. Récitor de gaz In contracurent. Variatia temperaturii in schimbétorul de caldura.



6.1. REZULTATE SI DISCUTII

6.1.1. Determinarea coeficientului global de schimb de caldura

Pentru determinarea coeficientului global de transfer, din literatura de specialitate pentru
dioxidul de carbon [19] a fost selectatd urmatoarea ecuatie criteriala.

e Preco, 0.25

Nuco, = 0.021 - Regeq, - Precg, - ( Pr, > (6.1)

Pentru apa a fost selectata [20] : e

Nu, = 0.0508 - Re%730* . pr33 . <”:1a> | (6.2)
p

Tabel 6.1. Caracteristici de curgere si transfer de caldura

[um] Dioxid de carbon Apa

tm [°C] 86.2 57.5

t, [°C] 71.8 71.8

A [W/mK] 0.03697 0.6386

ue [m%/s] 8.862:10° 4.924-107
1p [m%/s] 7.945-10°% 4.037-107
ar [m?/s] 6.435-10°® 1.551-1077
ap, [m?/s] 4.419-10°* 1.591-1077
th [kg/s] 0.2064 0.956

Rer 123338 28803

Pry 1.377 3.175

Pr, 1.798 2.537

Nu 261.6 122.3

o [W/m?K] 742 5881

k [W/m’K] 655.2

6.1.2. Metoda bazata pe temperatura medie logaritmica

Metoda diferentei de temperaturda medie logaritmica este utilizatda in principal pentru
proiectarea sau selectarea unui schimbator de caldura.

Determinarea fluxului de cdldurd schimbat de schimbatorul de cdldurd, metoda bazata pe
diferenta de temperaturd medie logaritmica:

(t; —tg) — (t3 — ts)

t, —t
In-2—56
t3 —ts5

Q=Kk-A - ATpeq=k-A

(6.3)

6.1.3. Metoda bazata pe numarul de unitati de transfer de caldura

Daca sunt cunoscute Ccoz, Ca, k, A (sau kA) si temperaturile de intrare t; i ts, cele trei
ecuatii contin trei variabile si cele doud temperaturi de iesire t3 si ts .
Prin eliminarea a doud ecuatii raiman cu doud necunoscute t3 si ts .

Cco,(tz —t3) = Cu(ts — t5) (6.4)
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(tz —tg) — (t3 —ts)

CCOZ (tz - t3) =k-A L —t (65)
In2—=2
t; —ts
Definind P ca:
Potca(o— o) (66)
Cco, G '
ef —1
€= —p7— (6.7)
p  Cco,
e —
Ca
NTU = oA _ kA (6.8)
CC02 Cmin .
Aria de transfer de céldura poate fi calculata:
NTU - C
_ . Co (6.9)

Pentru cazul specific sunt date: Cmin, Cmax si k si temperaturile de intrare si iesire. Cand se
doreste determinarea ariei de transfer de caldura, trebuie parcursi urmatorii pasi:

1. Calculati € (ecuatia 6.7);

2. Determinati P (ecuatia 6.6. ) si NTU (ecuatia 6.8);

3. Determinati aria de transfer de caldurd A (ecuatia 6.9).

A fost calculata aria de transfer de caldura prin cele doua metode prezentate ( metoda bazata
pe temperatura medie logaritmica si metoda bazatd pe numarul de unitati de transfer si eficienta
termici a schimbitorului de caldurid). In tabelul 6.2 sunt prezentate rezultatele obtinute pentru
un flux de cilduri cedat de dioxidul de carbon Q.= 19.98 [kW]; Cco2=0.4614 [kW/K];

Ca=3.998 [kW/K]; C:=0.1154; t=108.3 [°C].; t:=65 [°C]. ; ts==55 [°C]. ; t&= 60 [°C].

Tabelul 6.2. Rezultatele obtinute prin cele doud metode (ATyeq) s NTU-¢
ATpeq [K] Apryeq[m’] e [-] NTU [-] Antu [m’]
24.32 1.254 0.8124 1.78 1.254

Aria de transfer de caldura poate fi calculatd cu aceeasi precizie prin ambele metode, dar
adevarata rezistenta si ceea ce face diferenta atunci cand se foloseste metoda NTU-¢ este ca pe
baza ei se poate realiza cu usurintd simularea si comportamentul unui schimbator de caldura
existent.

CAPITOLUL 7. STUDIUL INFLUENTEI SUBRACIRII DIOXIDULUI
DE CARBON LA IESIREA DIN RACITORUL DE GAZ AL POMPEI DE
CALDURA, PRIN CUPLAREA A DOUA CICLURI DE POMPA DE
CALDURA

Prezentul studiu se concentreaza pe identificarea configuratiei optime a unei pompe de
cilduri aer-api care este capabili si furnizeze api caldi la 70 [°C]. Pompa de cilduri prezentati
in figura 7.1. preia céldura cu potential energetic scazut din mediul Inconjurator, iar printr-un
proces de comprimare mecanica ridica nivelul de temperatura al caldurii, corespunzator cererii
clientului. Datoritd temperaturii critice scazute care caracterizeaza dioxidul de carbon, ciclul
evolueaza in zona transcritica. Apa este incalzitd intr-un sistem tur-retur unde temperaturile
apei la intrare si la iesire sunt tjo= 50 [°C] si ti;= 70 [°C].
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Figura 7.1. Pompa de céldura cu CO; intr-o treaptd de comprimare. Ciclu standard

Ecuatia echilibrului exergetic

Tai

|Ls| = |ExQrgs + Ty, + lep, + Irg, + 1y, (7.1)
Coeficientul de performanta exergetica al pompei de caldura este:
', Lai
EXQrgs
Nex =~ (7.2)
Ls

7.1. REZULTATE SI DISCUTI
7.1.1. Rezultate si discutii. Ciclu standard
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Figura 7.2. Rata de distrugere de exergiei in raport cu presiunea de descarcare in racitorul de gaz
pentru componentele cheie ale sistemului
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Au fost calculate rata de distrugere exergetica in aportul de lucru mecanic de compresie si
eficienta energetica si exergetica.
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Figura 7.3. Coeficientul de performanta energetica si randamentul exergetic ai ciclului standard de
pompa de cildura cu CO; la variatia presiunii de descarcare in racitorul de gaz

7.2. CICLURI CUPLATE CO,-CO;

Pentru a creste coeficientii de performanta ai ciclului standard al pompei de caldura, strategia
de optimizare trebuie sd se concentreze pe scaderea distrugerii de exergie asociate procesului
de laminare.

Pentru a continua reducerea distrugerii de exergie in procesul de laminare pe langa cresterea
presiunii de comprimare trebuie sa se facd o modificare a parametrilor de intrare la nivelul
ventilului de laminare.

Pentru a scadea temperatura CO: la intrarea in ventilul de laminare, se poate imagina o
subrdcire a gazului dupd racitorul de gaz, prin intermediul unui subracitor extern. Acest lucru
se poate face prin cuplarea ciclului standard cu unul auxiliar.

g

AR

Figura 7.4. Schema ciclului cuplat de pompa de caldura
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. . . Tai . Tai . TV s . . . . . .
|Lep, | + [Lep, | = |EergS + |ExQrga + |EXQVI;S Ity +latyg, + leps + Lop, + L, + 1,
*latgy _yp, (7.3)
Combustibilul total pentru sistemul cuplat este dat de relatia:
CB. = |Lg| + |La| (7.4)
Produsul energetic si produsul exergetic al sistemului cuplat sunt:
Pt = |Qrgs| + |Qrga| (7.5)
Si
ex _— ' Tai ' L ai
PeX = |EergS + |ExQrga (7.6)

Conform relatiilor matematice (7.4), (7.5) si (7.6) coeficientul de performanta energetica
a ciclurilor cuplate COPS" devine:

COPS™ = c (7.7)
¢ 7 (B,

Randamentul exergetic al ciclurilor cuplate se poate scrie:

' Tai ' Lai
ex _ PCeX — |EXQrgs + |EXQrga (7 8)
¢ CBc L+ L,
7.2.1. Rezultate si discutii ale ciclurilor cuplate CO,-CO;
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Figura 7.5. Rata distrugerilor de exergie a ciclurilor cuplate CO,-CO; la variatia presiunii de
refulare a ciclului standard
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Figura 7.6. Indicii de performanta a ciclului cuplat CO,-CO;

Comparand indicii de performanta (COPS™ sing*) in cazul pompei de caldura cuplata CO»-
COz cu cazul ciclului standard de pompa de caldura se observa o imbunatatire a coeficientilor
energetici si exergetici globali ai sistemului cuplat CO2-CO,. Aceastd Tmbunatatire globala a
indicilor de performanta vine prin aplicarea subracirii care duce la o scadere substantiala a
distrugerii de exergiei in procesul de laminare a ciclului standard.

CAPITOLUL 8. POMPE DE CALDURA PENTRU TEMPERATURI
INALTE

Studiul de fatd se concentreazi pe livrarea de apa caldi la 90 [°C]. Agentul frigorific este
CO2 a carui utilizare in pompele de caldura este recomandata in principal pentru regiunile reci
ale globului caracterizate printr-o temperaturd medie anuali care nu depaseste to=15 [°C]. Astfel
de sisteme sunt recomandate atunci cand este disponibild o sursa reziduala de caldura sau
pentru aplicatii de cogenerare caldurd si frig [21-24].

Sunt luate in considerare trei scheme constructive:

- un sistem transcritic cu o treaptd de comprimare considerat ca fiind cel de referinta;

- un sistem in doua trepte cu injectie de vapori reci intre cele doua trepte de comprimare;

- un ciclu in doua trepte de comprimare cu racire externd intermediara prin preincélzirea
unui curent de apa.

Dioxidul de carbon este un agent frigorific natural, netoxic si neinflamabil. Aceste calitati il
recomanda pentru utilizarea intr-un domeniu larg de activitati precum industria alimentara sau
procese industriale unde se cere apa la temperaturi ridicate.

Datorita temperaturii sale critice scazute, utilizarea dioxidului de carbon in pompele de
caldura este recomandata 1n special in regiunile cu clima rece.

Au fost modelate si testate parametric diferite configuratii cu o treaptd de comprimare si cu
doua trepte de comprimare.

Analiza exergetica a fost utilizata in cautarea structurii optime si a regimului de functionare.

Pentru sistemul in doud trepte de comprimare, existenta a doua ventile de laminare care
inlatura efectul pozitiv al scaderii distrugerii exergiei in racitorul de gaz.



Ciclul in doua trepte cu racire intermediarad externd reuseste sa atingd cea mai buna eficienta,
pastrand in acelasi timp un singur ventil de laminare.

8.1. REZULTATE SI DISCUTII

8.1.1.Pompa de caldura pentru temperaturi inalte intr-o treapta de comprimare cu CO.:.
Sistem transcritic cu o treapta de comprimare
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Figura 8.1. Indicii de performantd COPe, $i 1ex 1a variatia raportului de comprimare. Pompa de
cdldura pentru temperaturi inalte intr-o treapta de comprimare cu CO,. Sistem transcritic cu o
treaptd de comprimare

8.1.2 Pompa de caldura in doua trepte de comprimare cu injectie de vapori reci intre cele
doua trepte de comprimare
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Figura 8.2. Indicii de performanta energetica si exergetica ai sistemului in doua trepte de
comprimare cu injectie de vapori reci intre cele doua trepte de comprimare, la variatia presiunii
intermediare



8.1.3. Pompa de caldura in doua trepte de comprimare cu rdcire externd intre cele doua
trepte de comprimare
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Figura 8.3. Indicii de performanta energetica si exergetica ai sistemului in doua trepte de
comprimare cu racire externa intre cele doud trepte de comprimare , la variatia presiunii intermediare

CONCLUZII FINALE

Pompele de caldurd reprezintd una dintre cele mai practice solutii pentru diminuarea
emisiilor de gaze cu efect de serd. Acest proces de pompare a caldurii provenitd din mediul
inconjurdtor sau ca deseu al unui proces industrial, ofera solutii de incalzire si racire eficiente
din punct de vedere energetic si ecologic.

Teza de doctorat investigheaza ciclurile de pompa de caldura prin prisma celui de-al doilea
principiu al termodinamicii care este capabil sa ofere informatii calitative ale fiecdrei forme de
energie care intrd sau pardseste sistemul.

Pentru identificarea disfunctionalitdtilor din fiecare aparat si proces se face apel la analiza
exergetica care face posibild intrarea In granita sistemului si are capacitatea de a identifica
amploarea si locatia fiecarei defectiuni.

Lucrarea prezintd simularea, comportamentul si indicii de performantd energetica si
exergeticd a ciclurilor de pompa de cédldura intr-o treaptad de comprimare si diferite scheme de
comprimare in doua trepte care utilizeaza agenti de lucru ecologici.

Simularile realizate pe marginea ciclurilor de pompa de caldura cu dioxid de carbon arata ca
acest agent de lucru poate fi utilizat cu succes in aplicatii de pompa de caldura care asigura
confortul termic al cladirilor dar si pentru pompe de caldurd de temperatura inaltd care sunt
capabile si livreze apa la temperaturi de peste 90 [°C].

Desi dioxidul de carbon prezinta distrugeri mari de exergie la nivelul procesului de laminare
pe baza analizei exergetice, s-a putut identifica o strategie de optimizare care a condus la
imbundtétirea considerabild a performantei globale a echipamentului.

Studiul de optimizare al ciclurilor de pompa de céldurd in ansamblul ei, bazat pe analiza
exergeticd reprezinta o contributie originala a tezei de doctorat.
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