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Rezumat. Lucrarea prezintd un studiu referitor la un bilan{ energetic complex, al unui cuptor pentru izolatori
ceramici de tip Wistra, care functioneazd cu gaz metan. Obiectivul studiul a fost reprezentat de identificarea
solutiilor tehnice pentru recuperarea eficientd a energiei. Studiul se bazeazd pe analiza experimentald a
parametrilor cuptorului. Au fost studiate douad cuptoare de acelasi tip, unul dintre acestea fiind modernizat prin
implementarea unui calculator de proces. Pentru ambele cuptoare, regimul de functionare a fost nestationar.
Odata cu componentele bilanfului termic a fost studiat si impactul asupra mediului. Au fost identificate si
analizate patru metode de recuperare a energiei : prepararea de apa calda sau fierbinte, prepararea de abur saturat,
prepararea de agent termic rece si cogenerare (caldura si energie electrica) cu ajutorul unui motor Stirling.
Cuvinte cheie: Recuperarea caldurii, Eficientd energeticd, Cuptor Wistra, Bilant termic, Regim nestationar.

Abstract. The study is concerning a complex energy balance of an industrial Wistra ceramic insulators oven,
using natural methane as fuel. The objective of the study was to identify the values of heat loses and to identify
technical solutions for efficient energy recovery. The study is based on experimental analysis of the oven thermal
parameters. It was analysed two ovens of the same type, one being modernised by implementation of a computer
control system. For both ovens the working regimes were non-stationary. Thermal balance components were
identified and analysed together with the impact on the environment. It was identified and analysed, four methods
for efficient energy recovery, were: warm or hot water preparation, saturated steam preparation, cold water

preparation and cogeneration (heat and power), using a Stirling engine.
Keywords: Heat recovery, Energetic efficiency, Wistra oven, Thermal balance, Non-stationary regime.

1. INTRODUCTION

Heat recovery from ceramic insulators ovens is
possible because burning gases are evacuated at
height temperatures during a long period of each
charge.

Principles of heat recovery are presented in
many textbooks of thermodynamics, such as [1] or
in different studies [2-4].

The problem of environmental impact in energy
recovery studies became a very important issue in
the last years [4-5].

Heat recovery from ovens by producing thermal
agent such as warm water or saturated steam, are
classic and widly used [1].

Heat recovery by producing cold water [6-9] or
by cogeneration using a Stirling engine are
considered “exotic” solutions [10-12].

The paper follows to continue experimental and
theoretical studies at the Technical University of
Cluj-Napoca, in the field of renewable energy, heat
recovery and environmental engineering [13-14].

The owners of ceramic insulators in the region
of Cluj requested the presented study.
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The goal of the paper was on one side to realise
a thermal balance of the ceramic isulators ovens,
with the identification of thermal losses and on
other side was to present and evaluate technical
possibilities of heat recovery.

2. MATERIALS AND METHODS

The ceramic insulators oven representing the
object of the study was of Wistra type. The factory
is equipped with many ovens of this type, some of
them being modernised, by the implementation of a
computer control system.

Some of the main characteristic of the Wistra
oven, provided by the factory owners, are presented
in Table L.

A scheme of the oven construction and masic
flows is presented in Figures 1-3.
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Table 1
Main characteristic of the oven
No. | Parameter Value | U.M.
1 | Thermal power 2500 kW
2 | Volume 78 m’
3 | Fuel Methane -
4 | Nr. of burners 15 -
5 |Nominal gas flow rate 3.4-34 [Nm’/h
6 | Gas pressure 50-60 | mbar
7 |Max. operating temp. 1300 °C
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In order to determine the thermodynamic
parameters were used the following measuring
devices: two infrared thermometers, presented in
Figure 4 (one of RIDGID MicroRay IR-100
Infrared Thermometer type and one of
DOSTMANN  ScanTemp 440 type) and a
MAXILYZER NG gas analyser presented in Figure
5.

a. b.
Fig. 4. Infrared thermometers:
a. RIDGID MicroRay IR-100 Infrared Thermometer
b. DOSTMANN ScanTemp 440 Thermometer

e

Fig. 5. MAXILYZER NG gas analyser

Data were collected at 23.07.2010 at the ovens
location.

Gas consumption was measured using the flow
rate counter of each oven.

The ovens were operated in a transient regime in
order to follow as well as possible a predetermined
technological temperature variation diagram
(TTVD) such as the one presented in Table II.

For each charge is established a different TTVD,
which are under secrecy agreement with the ovens
Owner.

The flow rates of the different components of the
evacuated burning gases were calculated based on
the burning equation:

CH, +20,=C0O, +2H,0 + Q 1)

Were Q is the heat produced as result of burning
process.

The reccomanded air excess coefficient in
heating and industrial burners is 1.1-1.2 according
to [15]. Thus the value of 1.15 was considered.
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Table 2
Example of technological diagram
(Without temperatures - secrecy agreement)

h g.C. s.a.

[h] [m’] [m’/h]
2 40 12000
4 150 12000
6 280 12000
8 412 11000

h — time [hours]
g.c. — gas consumption [m’]
s.a. — secondary air flow rate [m’/h]

For the presented TTVD were calculated the
normal gas flow rate [Nm'/h], the minimum
necessary airflow rate [m*/h] and the real airflow
rate [m’/h], based on classical equations of burning
calculation.

In order to calculate each evacuated gases
comnponent flow rate [m*/h], was realised a basic
Engineering Equation Software (EES) using the
academic licence of the Technical University of
Cluj-Napoca.

The caloric power of methane was considered
with the value of 35581 kJ/m’N, according to [16].

The convection coefficient (o) can be calculated
as follows:

azl.m'[m'erz'—cz'{(IT(;)T—(IT&)TH 2)

Where:
- ¢ is the emission factor of the lateral oven
faces, considered £=0.78
- Gy is the radiation coefficient of black body,
considered Cy=5.67 W/m°K*
The thermal power absorbed by the ceramic
insulators inside the ovens (P,) can be calculated as:

3

P,=P,—P.-P,

Where:

- P, — Thermal power provided by the ovens

- P, — Thermal power corresponding to the

evacuated gases

- P, —Perimetral thermal looses

All these parameters are calculated based on
classical thermodynamic relations.

The thermal efficiency of the ovens (n) can be
defined as:

n=_t )
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This parameter is considered the technical
parameter of performance.

3. RESUTS AND DISCUSSIONS

The calculated volumic participations of
components into the evacuated burning gases are
presented in table I11.

Table 3

Volumic participations into the burning gases

CO, H,O0 N, Excess air
8.37 16.74 62.94 11.95

Two samples of gas analysis bulletin are
presented in Figure 6.
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Fig. 6. Gas analysis bulletins
a. For the unmodernised oven
b. For the modernised oven

A synthesis of the most important parameters
resulted from the burning gases analysis, is
presented in Tables IV and V.

Table 4
Synthesis of gas analysis - unmodernised oven
No. |Parameter| u.m. | Val.l | Val.2 | Avg.
1 0O, Y% 5.3 5.2 5.25
2 ty °C 816 714 765
3 A - 1.34 | 1.33 | 1.335
4 ta °C 29.8 | 324 | 31.1
t, — gases temperature; t, — air temperature
Table 5
Synthesis of gas analysis - modernised oven
No. |Parameter| u.m. | Vall | Val.2 | Avg.
1 0O, Y% 170 | 17.2 | 17.1
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2 t, °C 310 | 252 | 280 773 106.52
3 A - 525 | 553 | 5.39 305 75.21
4 ty °C 33.1 | 33.2 | 33.15

t, — gases temperature; t, — air temperature In order to calculate the perimetral heat looses,

The indicated low values of burning efficiency
are not real, because the secondary air used in some
phases of the process to reduce the temperature
inside the oven, participated at the measurements.

The values reported in Tables IV and V, can be
explained by the different working phases of the
two ovens.

- In the moment of gas analysis, the
unmodernised oven was in a working phase
with low excess air (low secondary air)
A=1.335 and height temperature inside the
oven t,=765°C

- In the moment of gas analysis, the
modernised oven was in a working phase
with heigh excess air (heigh secondary air)
A=5.39 and low temperature inside the oven
t,=280°C

A comparison between the measured and
calculated air excess and temperature inside the

ovens based on TTVD is presented in Table VI.
Table 6
Comparison: measured and calculated data
Type of data Air excess [-] Temperature
[°C]
Experimental 1.335 765
TTVD 1.6 742
TTVD 1.15 806
TTVD : average 1.37 773
Experimental 5.39 280
TTVD 5.5 305

The different gray intensity coloured lines can be
compared and concordance between these data must
be observed.

The thermal power provided by the ovens (P,),
could be calculated as function of the inside
temperature, as presented in Table VII.

Table 7

Thermal power of ovens

Temperature [°C] Thermal power [KW]
773 947.51

305 1022.21

The thermal power corresponding to the
evacuated burning gases (P.), could be also
calculated as function of the inside temperature, as
presented in Table VIII.

Table 8
Thermal power of evacuated gases
Temperature [°C] | Thermal power [kW] |
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the ovens temperatures were measured using the
two infrared thermometers.

The averaged temperatures are presented in
Table IX for the unmodernised oven and in Table X
for the modernised oven.

The significant differences are justified by the
different inside temperatures, corresponding to the
different working regimes in the moment of
measurements.

Table 9
Surfaces temperatures - unmodernised oven

Lateral surface 1 | Lateral surface 2 | Face | Back

81.50|81.50|75.10]79.80| 53.00| 69.10| 67.40| 67.50

75.70169.70]76.90| 67.70| 66.90| 66.80 | 64.90| 58.30

58.10]61.40]69.60|53.00| 61.80] 63.50| 63.20| 61.50

Table 10
Surfaces temperatures - modernised oven

Lateral surface 1 | Lateral surface 2 | Face | Back

47.20|53.00{55.90|49.90| 50.10|47.60 | 48.70 | 48.80

46.60|51.30|45.60|44.90|47.90|46.30 | 45.30| 43.60

38.30/44.40|42.10]40.60] 41.30| 40.40] 40.80| 39.70

On the upper side of the ovens, the temperature
was considered as the average of measured
temperatures on the upper side of lateral faces.

On the bottom sides of the ovens is present a
chamber for gases collection and evacuation.

Due to the low temperature differences between
the inside of the ovens and the gases from the
evacuation chamber, the heat transfer through this
surface was neglected.

The averaged surface temperature of the two
ovens was calculated as t,=69.55°C for the
unmodernised oven and as t;,,=48.00°C for the
modernised oven. The measured air temperature
inside the ovens hall was of t;=32°C.

The obtained values for the convection
coefficient were a=10.59 for the unmodernised oven
and a=10.36 for the modernised oven. The lateral
surface of the ovens was calculated as S=114 m”.

With these elements, the perimetral heat losses
(Pp) for the two ovens could be calculated as 45.34
kW for the unmodernised oven and 18.89 kW for
the modernised oven.

The corresponding values of the three thermal
powers for the two ovens as function of the gas
(inside) temperature are prezented in Table XI,
representing the thermal balance of the two ovens.
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Table 11

Thermal powers

Oven ty P, P, P. P,
[°Cl | [KW] | [kW] | [kW] | [kW]

| 773 947.51 | 795.65 | 106.52 | 45.34
100% [83.97%|11.24% | 4.79%

2 305 1022.21|928.41 | 75.21 | 18.89
100% [90.79% | 7.36% | 1.85%

1 — unmodernised oven
2 — modernised oven

The thermal efficiency calculated as function of
gas temperature is prezented in Table XIL

Table 12

Thermal efficiency
t, [°C] n[%]
773 83.97
305 90.82

Considering a total working period of 50
days/year for each single oven, were calculated the
corresponding emissions of the ovens. Emissions of
CO, are of 18748.9 kg/year and emissions of Noy
are of 10.368 kg/year.

Taking into account that the evacuated gases
temperature is between 300-800°C, many hours
during each charge it was analised the possibility to
recover the heat contained by these gases. The
average thermal power of the evacuated gases can
be considered ~90 kW.

It was identified the following possibilities of
heat recovery:

- Preparation of thermal agent as warm water

(at 60°C) or hot water (at 90°C)

- Preparation of saturated steam (at 10 bar
and temperature of ~ 180°C or at 20 bar
and temperature of =~ 212°C)

- Preparation of thermal agent as cool water
(at 7°C) for air conditioning

- Cogeneration (heat and power) by using a
Stirling engine

The first two possibilities of heat recovery can be
implemented by designing corresponding heat
exchangers.

The preparation of thermal agent as cool water
(at 7°C) for air conditioning can be realised by using
an absorption refrigerating equipment working by
the scheme presented in Figure 7.
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Fig. 7. Working scheme of the heat recovery system
1 — Absorption system; 2 —recovery heat exchanger;
3 — Cooling fan convector; 4 — coolong tower

The working principle of the absorption
equipment is prezented in Figure 8.
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Fig. 8. Absorption system working principle

The calculated thermal power of the cooling
circuit is of =65 kW and the thermal power of the

needed cooling tower is of ~=150 kW.

Considering a coefficient of performance for the
typical mechanical refrigerating equipment COP=3,
the equivalent of possible to save electric power
(otherwise used to produce the same amount of
cooling power) is of =22 kW.

The working principle of a cogeneration system
capable to produce both heat and power using a
Stirling engine is presented in Figure 9 [17].
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Fig. 9. Stirling cogeneration system
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Considering a typical value of 25% for the
electroc efficiency, it was calculated that this system
can produce =23 kW electric power and ~57 kW
thermal power.

4. CONCLUSIONS

The paper is presenting an experimental study
concerning the possibilities to recover energy from
ceramic insulators Wistra ovens.

The study was conducted based on gases
analysis and temperature measurements.

It was calculated the thermal balance with all
components. It was determined the thermal power
corresponding to the evacuated gases, that can be
recovered.

It were calculated the one year emissions of C0,
and of NO,.

It was identified four technical possibilities to
recover the energy.

For each situation were calculated thermal or
electric powers based on typical values of each
system efficiencyes.
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Rezumat. Lucrarea analizeazd posibilitatea utilizdrii resurselor geotermale existente pe Valea Oltului, in
perimetrul Calimanesti - Cozia, pentru modernizarea si eficientizarea sistemelor de alimentare cu energie electrica
si termicd din zond. Cele trei foraje existente furnizeazd apa geotermald de entalpie joasd cu temperatura la gura
sondei de 92...95 °C si cu un continut mare de gaze, 2..2,5 m’y/m’ apa produsd. Debitul disponibil al celor trei
foraje de 50,4 1/s echivalent unui potential termic de 13,2 MW este utilizat pentru Incdlzirea unor unitati hoteliere,
pentru tratamente balneare §i in sistemul de alimentare cu caldura al orasului Calimanesti. Gazele asociate, cu un
continut de peste 88% metan si avind PCI de cca. 32 MJ/m’y nu sunt utilizate in prezent, fiind evacuate in
atmosferd. Lucrarea face o analizd a modului actual de utilizare al acestor resurse si propune solutii de
valorificare completa a potentialului lor energetic prin utilizarea pompelor de caldura pentru epuizarea
potentialului termic al apei pand la temperatura de cca 30 °C si prin utilizarea unor instalatii de cogenerare cu
motoare cu ardere interna sau cu turbine cu gaze pentru valorificarea superioara a potentialului energetic al
gazelor combustibile asociate.

Cuvinte cheie: energie geotermald, cogenerare, pompa de caldura.

Abstract. The paper analyses the possibility of using the existing geothermal resources on Valea Oltului, in the
perimeter of Calimanesti-Cozia, for the modernization and efficiency of alimentation systems with electrical and
thermal energy of the area. The three existing wells provide the geothermal water of low enthalpy with the
temperature at the base of the probe of 92...950C and with a high level of gases 2...2,5 m’y/m® of produced
water. The available flow of the three wells of 50,4 1/s equivalent of a thermal potential of 13,2 MW is used for
the heating certain hotelier units, for spa treatments and in the alimentation of heat system of the Calimanesti city.
The associated gases with a content of over 88% methane and having PCI of cca. 32 MJ/m3N aren’t use in
present, being discharged in the atmosphere. The paper make a analysis of the actual way to utilize this resources
and propose solution of complete recovery of their energetic potential through the use of heat pump for the
depletion of thermal potential of water until a temperature of 300C and through the utilization of a cogeneration
installation with internal combustion engine or with gas turbine for higher valorification of the energetic potential
of associated combustible gases.

Keywords: geothermal energy, cogeneration, heat pump.

1. INTRODUCERE

Romania dispune de un potential ridicat al
surselor regenerabile de energie. In cadrul acestuia,
sursele de energie geotermald identificate prin
foraje reprezinti circa 10-10° GJ/an echivalent a
240000 tep/an, din care se obtine un aport
energetic anual de 7-10° GJ, corespunzitor ca
echivalent in economia de energie a 167000 tep,
prin cele circa 60 de sonde aflate in exploatare.
Energia geotermala este utilizatd cu succes in
producerea de energie termicd necesara fie in
cadrul unor procese tehnologice, fie, mai ales, 1n
alimentarea cu caldurda a diferitelor zone
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rezidentiale. Distributia pe teritoriul tarii a acestui
potential este prezentata in figura 1. In Romania, se
utilizeaza doar 2/3 din potentialul existent, cauza
principala fiind lipsa unui suport financiar
corespunzator, care sd favorizeze dezvoltarea
acestui sector energetic. Lucrarea de fatd propune
solutii moderne de utilizare a potentialului
energetic al resurselor geotermale din perimetrul
statiunilor balneare Calimanesti - Caciulata -
Cozia din judetul Valcea, pentru alimentarea
centralizatd cu calduri a acestora. In aceastd zona
geografica, apa geotermald este furnizatd de trei
sonde, forate la addncimi de peste 3000 m. Aceste
sonde sunt amplasate pe malul drept al raului Olt,
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la distante de 1 - 2 km una de alta, in imediata Potentialul energetic al resurselor geotermale
vecindtate a localitatilor mentionate (figura 2). din Valea Oltului este deosebit de promitator; inca
Cele trei foraje existente au pus in evidentd de la probele de productie efectuate la punerea in
zacaminte importante de apd geotermald de joasa functiune a sondelor (in anii 1983 - 1984), s-a
entalpie, temperatura la capul sondei fiind de constatat prezenta in apa produsd, a unor cantitati
92...95 °C. Debitul disponibil al celor trei foraje mari de gaze (de ordinul a 2...2,3 m’y/ m’ apa),
este de 50,4 1/s, echivalent unui potential de 13,2 contindnd peste 85 % metan.

MW 1n conditiile exploatarii apei geotermale pana Tabelul 1 prezintd compozitia si continutul
la temperatura de 30 °C. gazelor din apa geotermald, mdsurate la cele trei
sonde din perimetrul Calimanesti - Caciulata -
2. POTENTIALUL ENERGETIC AL Cozia.
GAZELOR DIN APA GEOTERMALA.
Tabelul 1
Compozitia si debitul de gaze asociat cu apa geotermali
Sonda 1003 1008 100y
Ciciulata Cozia Célimanesti
Debit volumic Debit volumic Debit volumic
Parametrii de lucru ai sondelor in 324 m’/h 57,6 m’/h 28,8 m’/h
timpul preluarii probelor de gaze Temperatura Temperatura Temperatura
87°C 89°C 85°C
Cantitatea de gaze asociate cu apa geotermald (m’x/m’ apd)
Azot (Nyp) 0.2638 0.2928 0.3254
Bioxid de carbon (CO,) 0.0247 0.0198 0.0264
Metan (CH,) 2.1561 1.6545 2.2389
Etan (C,Hg) 0.0200 0.0129 0.0193
Propan (C;Hy) 0.0042 0.0032 0.0028
i-Butan (C4Hj) 0.0002 0.0008 0.0003
n-Butan (C;H,y) 0.0007 0.0010 0.0003
- Total din care: 2.4697 1.9850 2.6404
- Continutul de gaze combust. 2.18 (88%) 1.67 (84%) 2.26 (86%)
- Putere cal. inf (MJ/m’y) 31.7 30.5 30.6
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Conform mai multor seturi de determindri
facute in perioada 1997-1999, puterea calorifica
inferioard a amestecului de hidrocarburi gazoase
din apa geotermald produsa a rezultat de circa 31-
32 MJ/m’y.

Tabelul 2 prezintd potentialul energetic brut
care ar putea fi recuperat prin arderea gazelor
separate si captate din apa geotermala.

Cea mai simpla solutie de utilizare a acestui
potential constd 1n arderea directd in cazane de apa
fierbinte, rezultdnd un debit suplimentar de agent
termic. ~ Considerand un  randament  al
echipamentelor de cca. 90%, valoarea utilizabild
este de cca. 3,2 MW. Solutia cea mai eficientd din
punct de vedere energetic o constituie insa
utilizarea acestor gaze pentru actionarea unor
instalatii mici de cogenerare, cu motoare cu ardere
internd sau cu turbine cu gaze. In acest caz, prin
producerea combinatd de energie termica i
electrica, se poate obtine un debit suplimentar de
agent termic $i energia electrica necesara acoperirii
consumurilor interne (energia de pompare). In
situatia in care energia electricd produsa depaseste
aceste consumuri, excedentul de energie poate fi
injectat in reteaua electrica locala.
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Fig. 2. Perimetrul geotermal din Valea Oltului
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3. SISTEMUL ACTUAL DE UTILIZARE
AL ENERGIEI GEOTERMALE.

Din cele trei foraje existente pe malul drept al
raului  Olt, primele doud, din vecinatatea
localitatilor Caciulata si Cozia, sunt exploatate
local. Apa geotermala este utilizata, in cadrul unui
grup de mai multe hoteluri de tratament balnear,
pentru incalzire, prepararea apei calde de consum
si pentru alimentarea piscinelor termale.

Exploatarea potentialului termic al apei
geotermale se efectueaza direct prin distribuirea
acesteia catre consumatori, schema de principiu a
instalatiei de utilizare fiind prezentatd in figura 3.

Pe timpul sezonului rece, apa geotermald de la
sondd, cu temperatura de 92...95 °C este racitd
intr-un schimbator de céldurd cu placi, preparand
agentul termic pentru instalatia de 1incalzire
interioard. Un al doilea schimbator de caldura,
montat in serie, prepard apa calda de consum. Apa
geotermald racitd 1n cele doud schimbatoare de
caldura alimenteazd piscina utilizatd pentru bai
termale, dupd care este evacuatd in raul Olt cu o
temperatura de cca. 30 °C.

Pe timpul sezonului cald, debitul preluat de la
sonda este redus, functionand doar schimbatorul de
caldura pentru prepararea apei calde de consum si
piscina termala.

Localitatea Calimanesti este situatd la distanta
de cca. 1,2 km de locatia celui de al treilea foraj,
care furnizeaza un debit de apd geotermald de 18
1/s 1a o temperatura de asemenea de 92...95 °C [2].

Localitatea, pe langa turistii veniti la curad
balneara si cazati in hoteluri care dispun de unitati
de tratament, are si un numar de cca. 8500 de
locuitori rezidenti din care aproape 20% locuiesc
in apartamente bransate la un sistem centralizat de
alimentare cu energie termici. In sezonul rece
2010-2011, erau bransate la sistemul urban de
distributie a energiei termice un numar de 529
apartamente. Acest sistem, care potrivit conditiilor
climatice locale trebuie sa asigure o sarcind
termicd de varf de cca. 3500 kW pentru incélzire
si 500 kW pentru prepararea apei calde de consum
a fost prevazut initial cu trei centrale termice de
cvartal, echipate cu cazane de apa fierbinte
functionand cu combustibil lichid.
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Tabelul 2
Potentialul termic brut care poate fi recuperat prin arderea gazelor combustibile
. . Putere
Sonda Debmfl Continutul Temp. calorifica Puterea termica
. de apa de gaze gazelor e
geotermala inferioard
I/s m’y/m’ apa °C MJ/m’y MW TEP/h
Ciciulata 9,4 2,470 96 32,0 0,743 0,061
Cozia 23,0 1,985 92 30,5 1,392 0,114
Cilimanesti 18,0 2,645 92 31,0 1,476 0,121
TOTAL 50,4 2,311 92,7 30,9 3,611 0,296

Apa geotermald provenind din sonda aflatd in
vecindtate a fost folositd doar pentru alimentarea
cu energie termicd a unui hotel cu bazd de
tratament balnear i piscind termald, potrivit
solutiei de utilizare prezentata in figura 3.

Proiectul alimentarii cu energie geotermala a
oragului Calimanesti a demarat cu finantare interna
in anul 2002 si a fost ulterior sprijinit pe diferite
filiere si de Comunitatea Europeana.
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Fig. 3. Schema de utilizare a energiei geotermale la unitatile de tratament balnear.

Proiectul initial prevedea integrarea surselor
geotermale produse de cele trei sonde din
perimetru, pentru asigurarea incalzirii centralizate
a locuintelor din orasul Calimanesti, fara a afecta
beneficiarii existenti. Ulterior insa, a fost utilizat
numai disponibilul de apa geotermald provenit de
la sonda 1009, din imediata vecinatate a orasului.
Productia sondei este de 18 1/s, din care debitul de
8 I/s este utilizat de beneficiarul existent, iar
surplusul de 10 I/s este utilizat la alimentarea cu
energie termicd a retelei de termoficare a orasului.
In acest scop, langa sonda de api geotermala a fost
construita o statie termica, in care, prin intermediul
unor schimbatoare de caldura cu placi se prepara
agent termic cu temperatura de 85 °C. Acesta este
trimis 1n sistemul centralizat de incalzire al
orasului, pentru prepararea apei calde de consum si
acoperirea unei parti din necesarul de energie
pentru incélzire. In figura 4 este prezentata schema
de principiu a statiei geotermale, Tn care se prepara
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agentul termic trimis Tn reteaua orasului. Statia
utilizeaza un schimbator de caldura, care
functioneazd permanent, acoperind necesarul de
caldura pentru prepararea apei calde de consum si
un alt schimbator de caldura, care functioneaza
numai in sezonul rece, cind intrd 1n functiune
sistemul de 1ncalzire. Deoarece temperatura
agentului termic din returul sistemului este de cca.
45 °C, apa geotermala nu poate fi racita decat pana
la o temperatura de circa 50 °C, cu care este
evacuata 1n raul Olt. Datoritd acestei temperaturi
relativ ridicate, potentialul termic al apei
geotermale nu este valorificat 1n Intregime si,
totodata, este afectat si ecosistemul acvatic in zona
de deversare. Utilizarea apei geotermale, chiar si in
aceste conditii, a permis insa eliminarea completa a
utilizarii combustibilului lichid pentru prepararea
apei calde de consum si acoperirea a cca. 1/3 din
varful necesarului de energie termica.
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Fig. 4. Schema de principiu a statiei geotermale Calimanesti.

Costul energiei termice produsd din apa
geotermald rezultat este de 155 lei/Gceal, fata de
500 lei/Gceal, in cazul energiei termice produsa prin
arderea motorinei [3]. Cele trei centrale termice de
cvartal au fost transformate 1n puncte termice de
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N

lar OLT

distributie, iar pentru acoperirea consumului de
varf au fost pastrate si cazane de apa fierbinte. In
figura S5 este prezentatd schema sistemului

centralizat de alimentare cu energie termicd a
orasului Calimanesti.
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Fig. 5. Schema sistemului centralizat de alimentare cu energie termica pe baza de apa geotermala.
1- colector —distribuitor de apa geotermald; 2- schimbatoare de caldura cu plici (3 x1,24 MW); 3-pompe de circulatie apa
calda; 4- vas de expansiune inchis; 5- statie de dedurizare apa retea; 6-7 colector —distribuitor apa calda; 8-9 contoare de caldura;
10 - colector de apa caldd la CT urbane; 11- SCP pentru a.c.c, la CT.

Eficienta sistemului mixt de producere a
energiei termice (energie geotermald si energie
termicd pe baza de combustibil lichid)poate fi
exprimatd prin relatia:

Y
COP=——Neur

CAF
INC

)

in care: Q[kW] este puterea termicd totald

Q%" [kW] puterea termicd de varf

estimatd, Q.
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asiguratd utilizdnd combustibil lichid, iar
Newr = 0,88...0,92 este randamentul cazanelor de
apa fierbinte. Se obtine valoarea COP = 1,65 ceea
ce inseamna o crestere de cu 83% fata de vechea
situatie, in care energia termica necesara sistemului
de incalzire al orasului era produsa exclusiv pe
bazd de combustibil lichid. Aceastd estimare nu ia
in consideratie consumul de energie -electrica
necesar functionarii sistemului (energie de



pompare si iluminat). in figura 6 este prezentat
bilantul energetic al sistemului mixt de producere a

Necesar 8 Energie
total geotermala
4000 KW pentru acc
500 kW
13%
- Energio B Energie 5
ergie geotermala
termica din pentru
comb. lichid incalzire
21§2°|;OW 1320 KW
33%
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energiei termice in ipoteza consumului de varf.

Consum
total B Energie
4249 KW geotermala
N pentru acc
YN
. o’t’f‘a 500 kW
A
e 12%
L
L
4]
L
L
4
ety
e .
' s B Energie
(] E_nergla _______ geotermala
primaraa - pentru
comb. lichid incalzire
2422o kW 1320 KW
57% 31%

Fig. 6. Bilantul energetic al statiei geotermale:
a) energia livratd in sistem; b) consumul de energie primara.

4. VALORIFICAREA COMPLETA A
POTENTIALULUI ENERGETIC AL APEI
GEOTERMALE PRIN UTILIZAREA UNEI
POMPE DE CALDURA.

Pentru valorificarea completd a potentialului
termic al apei geotermale se propune o solutie de
recuperare a caldurii din apa fierbinte evacuatd n
raul Olt, cu ajutorul unei pompe de caldurd cu
compresie mecanica de vapori, de tip apa-apa.
Implementarea pompei de cildurd in schema de
functionare a statiei geotermale este prezentatd in
figura 7.

Pompa de caldurd intrd in functiune numai n
sezonul rece, vaporizatorul fiind conectat in serie
cu schimbatorul de caldura cu placi.

In vaporizatorul pompei de cildurd apa
geotermald se raceste pana la cca. 30 °C, dupa care
este evacuata in raul Olt. Condensatorul pompei de
caldura lucreazd in paralel cu schimbatorul de
caldura cu placi, marind debitul de agent trimis 1n
sistemul centralizat de alimentare cu caldura si,
evident, cantitatea de caldura furnizata sistemului.
Se poate acoperi, in acest fel, In sezonul rece, peste
80% din necesarul de cildurd de vérf cerut. In
cazul unor conditii climatice extreme, restul
necesarului de energie termica poate fi produs in
cazane de apd fierbinte sau utilizind energia
recuperatd din gazele combustibile provenite din
zacamant odata cu apa geotermala.
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Fig. 7. Schema de principiu a statiei geotermale cu utilizarea unei pompe de caldura.

TERMOTEHNICA 1/2011



SOLUTII DE MODERNIZARE A SISTEMELOR URBANE DE ALIMENTARE CU ENERGIE ELECTRICA SI TERMICA

Tabelul 3
Proprietitile freonului R123 ( CHCI,CF; ) la saturatie
t p V' V" h' h" s' s"
[°Cc [bar [dm’/k [m*/kg [kI/k [kI/k [k)/kg [k)/kg
1 ] gl ] gl gl K] K]
20 0,75 0,6777 0,2027 218,4 391,6 1,0650 1,6558
9 5 4 2
40 1,55 0,7019 0,1036 238,4 403,8 1,1307 1,6591
0 1 2 7
60 2,87 0,7298 0,0575 259,7 416,0 1,1963 1,6655
3 8 1 1
80 4,91 0,7625 0,0341 281,9 427,7 1,2608 1,6735
9 0 8 3
10 7,89 0,8020 0,0211 304,8 438,6 1,3231 1,6817
0 8 7 3 5

Pentru pompa de cildura a fost luat 1in
consideratie ca agent de lucru freonul R123
(CHCI,CF;). Acest agent de tranzitie inlocuieste
freonul R11 in instalatiile noi sau in cele existente;
este un agent acceptat datorita impactului foarte
redus asupra mediului, potentialul de distrugere a
stratului de ozon fiind ODP=0,02 iar potentialul
privind contributia la efectul de incalzire globala
avand valoarea GWP=120. Freonul 123 poate fi
utilizat fara nici o restrictie pana in anul 2030, cand
potrivit prevederilor Protocolului de la Montreal
revizuit, va inceta complet productia de HCFC.
Este un agent de temperatura ridicatd cu stabilitate
mare, neinflamabil si neexploziv, care prezinta
avantajul unor presiuni reduse in instalatie si
rapoarte mici de comprimare (la presiunea de 1 bar
temperatura de saturatie este cca. 28 °C, iar la
presiunea de 8 bar cca. 100 °C). Prezintd, de
disponibil pe piata la un pret de cca. 15 EUR/kg. In
tabelul 3 sunt prezentate proprietatile la saturatie
ale freonului R123 in intervalul de temperatura
20...100 °C, iar in figura 8, rezultatele simularii
functionarii pompei de caldura in conditiile impuse
de utilizarea sa 1n instalatia geotermald. Simularea
a fost efectuata cu ajutorul programului EES.

Variatia temperaturii apei geotermale la
vaporizator s-a considerat a fi 50/30 °C, iar variatia
temperaturii  agentului  termic  preparat 1in
condensator de 45/85 °C. Pentru debitul maxim
disponibil de apa geotermald de 10 I/s, au rezultat
puterea termica la vaporizator de 840 kW, puterea
termica la condensator de 1060 kW, iar puterea
compresorului de 230 kW. Coeficientul de
performanta al instalatiei are valoarea COP =4,7,
ceea ce face ca in conditiile pretului actual al
energiei electrice de 0,4 lei/kWh, costul energiei
termice produse (fara luarea in considerare a
costurilor de intretinere si reparatii, precum si rata
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amortizarii investitiei) sd fie de aproximativ 100
lei/Geal.

Mty = 6,338 [kgis]
s = 1067 [KWT
tap = 5218 [C]
twn.|= cl ] = A

OoP =473

i '-wn,:= rcr

Atna =10[C] cD tan, = BZ46 [C] Al o =18.88[C]
t5=35[C] 5] 1 =103.90C]
oo = 0,8209
m = 5,557 [kg/s]
1, =25[C] [ 1]t,=a0[C]
Atyo 2 =3[C] at,. = 10[C]
te,z{30] 17 twe.1=[50] [C]
'.'wr:=|E [kgis]

Fig. 8. Simularea functionarii pompei de caldurd cu R123

Luand in consideratie si aceste costuri, se
apreciaza ca se obtine un pret comparabil cu cel la
care sistemul actual de termoficare livreaza energia
termicd pe baza de apa geotermald. Din analiza
acestei solutii rezultd introducerea in sistem a unei
energii "curate" de 2880 kW (2650 kW din energie
din sursa regenerabila si 230 kW energie electrica
pentru actionarea pompei de caldura) ceea ce
reprezintd 72% din necesarul total de energie
termicd. Prin utilizarea acestei solutii, necesarul de
energie termicd pentru incalzire este acoperit in
proportie de 68 %, generdnd o importanta
economie de combustibil lichid si 1n acelasi timp o
importantd reducere de noxe si bioxid de carbon.
In realitate, efectul este mult mai mare deoarece
estimarile au fost efectuate in ipoteza realizarii
unor conditii climatice extreme, situatie care are o
probabilitate de aparitie destul de redusa in zona
respectiva.

Eficienta sistemului utilizind pompa de caldura
se exprima prin relatia:



COP=+, 2
ey i
nCAF nlzb
in care P, [kW] este puterea necesard

compresorului ~ pompei  de

caldura, iar
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insemna o crestere cu 133 % fata de situatia in care
energia termicd necesara sistemului de incalzire al
oragului era produsd exclusiv pe baza de
combustibil lichid. In figura 9 este prezentat
bilanful energetic al sistemului de producere a
energiei termice cu utilizarea pompei de caldura, in
ipoteza consumului de varf.

Mg =0,30...0,33 este randamentul de producere al
energiei electrice. Se obtine COP =2,1, ceea ce

B  Energia B Energie
primara a geotermala
comb. lichid pentru acc
1244 KW 500 kW
27% 11%

. B Energie
= E_nergla geotermala
primara a pentru
energiel incalzire
electrice 1320 KW

697 kW O Energie 29%
15% geotermala
recuperata Consum
830 kW total
18% 4591 kW

O Energie B Energie
termica din geotermala
comb. lichid pentru acc

1120 kW 500 kW
28% 13%
B Energie
3 Energie geotermala
electrica pentru
230 kW incalzire
6% 1320 kW
B Energie 32%
geotermala
recuperata Necesar
830kW total
21% 4000 kW

Fig. 9. Bilantul energetic al statiei geotermale utilizand pompa de caldura:
a) energia livratd in sistem; b) consumul de energie primara.

Daca energia electricd necesard functionarii
pompei de cdldura este obtinutd tot din surse
regenerabile, cum ar fi valorificarea potentialului
microhidraulic al raului OIlt, sistemul poate
functiona aproape intreaga perioadd a sezonului
rece numai cu energie "verde", cazanele de apa
fierbinte fiind tinute in rezerva pentru acoperirea
eventualelor varfuri de sarcind sau a unor situatii
de avarie.

5. VALORIFICAREA POTENTIALULUI
ENERGETIC AL GAZELOR SEPARATE
DIN APA GEOTERMALA.

Valorificarea potentialului energetic al gazelor
combustibile separate din apa geotermald poate fi
realizata utilizdnd mai multe solutii:

* ardere directd 1n cazane de apa fierbinte;

e cogenerare de micd putere cu grupuri de

cogenerare cu motoare cu ardere interna;

e cogenerare de micd putere cu grupuri de

cogenerare cu microturbine cu gaze.

5.1 Utilizarea arderii in cazane de apa fierbinte

Cea mai simpld solutie de valorificare a
potentialului energetic al gazelor combustibile care
ies odata cu apa fierbinte din rezervorul geotermal
este de a le arde in cazane de apa fierbinte. In
figura 10 este prezentatd schema statiei geotermale
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utilizdnd o pompa de céldurd pentru recuperarea
potentialului energetic al apei geotermale si un
cazan de apa fierbinte pentru recuperarea
potentialului energetic al gazelor combustibile
asociate apei. Luand n consideratie numai gazele
colectate de la sonda 1009 Calimanesti (tabelul 2),
pentru debitul disponibil de 10 I/s, se obtine o
putere termica suplimentarda de 727 kW, care
acoperd complet sarcina termicd de varf a
sistemului centralizat de alimentare cu energie
termica, eliminand astfel iIn mod total consumul de
combustibil lichid. Eficienta sistemului este
similarda cu cea care utilizeazd cazane pe
combustibil lichid, dar pretul energiei termice este
mult mai mic, avand in vedere eliminarea costului
acestui combustibil. Dacd atit pompa de caldura
cat si cazanele de apa fierbinte sunt realizate 1n
constructie modulara, functionarea sistemului
devine foarte flexibila si poate urmari variatia
sarcinii termice a consumatorilor, numai prin
modificarea debitului de apd geotermala preluat de
la sonda.

Solutia este foarte atractiva din punct de vedere
economic; investitiile necesare captarii, distributiei
si arderii acestor gaze sunt recuperate rapid, iar
pretul de cost al energiei termice livrata in sistem
se reduce, fiind determinat practic numai de pretul
impus pentru furnizarea apei geotermale de catre
societatea FORADEX Bucuresti (proprietarul
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forajelor din zond, care detine concesiunea
exploatarii apei geotermale) si de costurile de

intretinere si exploatare ale sistemului.
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CAF cu gaze separate din apa - sarcina maxima

Fig. 10. Schema statiei geotermale utilizind pompa de caldurd si CAF cu gaze separate din apa geotermala
SCP - schimbator de cédldura cu placi; CAF - cazan de apd fierbinte cu combustibil gazos; PC - pompa de caldurd;
Vp - vaporizatorul pompei de caldurd; Cd - condensatorul pompei de caldura; TR - turn de racire.

5.2 Utilizarea cogeneririi de micd putere cu
motoare cu ardere interna.

Acest tip de cogenerare implica utilizarea unuia
sau mai multor motoare cu ardere internd, care
utilizeaza gazele separate din apa geotermala drept
combustibil, cu ajutorul carora sunt actionate
generatoare electrice. Totodata, se produce energie
termicd, prin recuperarea caldurii din gazele de
esapament, din sistemul de racire si din sistemul de
ungere (figura 11).

Sistemele de cogenerare cu motoare termice cu
gaze prezinta o serie de avantaje:

a) constituie sisteme simple, de dimensiuni
reduse, relativ ieftine si cu posibilitatea de a fi total
automatizate si controlate;

b) se pot realiza centrale de cogenerare
modulare, cu puteri de la cativa kW pana la cca.
20 MW;

c) functionarea si Intretinerea sunt simple, iar
timpul de pornire este foarte scurt (in cca. 30 s se
realizeaza regimul nominal de functionare)

d) sistemele de cogenerare de acest tip pot fi
plasate 1n vecindtatea consumatorilor de energie
electrica si termica, rezultand pierderi foarte mici
pe liniile de distributie a energiei.

Dezavantajul principal il constituie nivelul de
zgomot ridicat (cca. 100-120 dBA) si vibratiile,
ceea ce face necesard utilizarea de amortizoare de
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zgomot la aspiratie si evacuare,
utilizarea unor fundatii elastice.

precum si

EsPam Gean He-at Recerrs
Hrat Eschiangry
~

Fig. 11. Principiul cogenerarii cu motor termic
cu ardere interna
1-intrare apa rece; 2-racitor de ulei; 3-intrare gaze; 4-motor; 5-
generator; 6-ricitor de gaze; 7-CAF

Grupurile de cogenerare cu motoare termice cu
gaz pot fi integrate intr-o retea de alimentare
centralizatd cu energie termicd sau pentru
acoperirea unor sarcini termice locale. Energia
electrica produsa poate fi distribuitd unor
consumatori locali sau  injectatd in reteaua
electrica publica. Eficienta globala a unui astfel de
sistem de cogenerare cu motor termic cu gaz este
de cca. 90%, bilantul energetic fiind prezentat in
figura 12.



100%

40% 10% 50%

Fig. 12. Bilantul energetic al unei unitati de cogenerare
cu motor cu gaz.

Gaze combustibile

Energie electrica
msssssss  Energie termica
s Pierderi
T, - Céldura recuperata din gazele de esapament
T, - Caldurd recuperata din sistemul de racire
T; - Caldura recuperata din sistemul de ungere
T, - Céldura recuperatd de la ricitorul de aer

Figura 13 prezintd o comparatie intre produ-
cerea separatd a acestora si producerea combinata a
energiei electrice si termice cu ajutorul unui grup
de cogenerare cu motor termic cu gaz, care
utilizeazd gazele separate din apa geotermald,
ludnd 1n considerare numai potential termic
disponibil (de 820 kW), al gazelor ce pot fi
colectate de la sonda 1009 Calimanesti.
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Fig. 13. Producerea separata si combinata
de energie electrica si termica.
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Energie electrica
s Pierderi
msssssss  Energie termica
A) Centrala electrica cu abur
B) CAF
C) Motor termic cu gaz

Se poate observa o reducere cu 42 % a
consumului de energie primard, pentru aceleasi
cantitati de energie produse, fapt ce pune in
evidentd posibilitatea ca prin cogenerare sa se
obtind energie termicd si electricd cu eficientd
foarte ridicatd. In timp ce producerea separatd a
energiei electrice i termice se face cu un
randament global de cca. 48%, producerea energiei
prin sisteme de cogenerare cu motor termic cu gaze
se realizeaza cu un randament global de cca. 90%.

Schema instalatiei propusa pentru recuperarea
potentialului energetic al gazelor combustibile
separate din apa geotermala care alimenteaza statia
geotermald este prezentata in figura 14.

Apa geotermala 959C 45
100 + Retur
° ) 15383 KA 19.91s
i 85°C
+ -]
w410 Ky

Wp PC Cd L,

L o =1 R Q=3329 kW
wIHI 0C 55.2 = 1036 kWY
@7 > Py Tur
J 85°C
200 kWﬁ 105°C
0 G HH  MAI

YSO C\( 325 KW O
Deversare 95 m%fh H;=3086 MJIm?\]

Gare asociate

Cogenerare cU motor cU gaze - Sarcing maxima

Fig. 14. Schema statiei geotermale utilizind pompa de céldura si grup de cogenerare cu motor termic cu gaz.
SCP - schimbator de cdldura cu placi; MAI - motor cu ardere internd cu combustibil gazos; G - generator electric;
PC - pompa de caldura; Vp - vaporizatorul pompei de caldurd; Cd - condensatorul pompei de caldura; TR - turn de racire.
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Luand 1n consideratie numai gazele colectate de
la sonda 1009 Calimanesti (tabelul 2), pentru
debitul disponibil de 10 I/s, se obtine o putere
termica suplimentarda de 410 kW, cu care se
acoperda aproape total sarcina termica de varf a
sistemului. Energia electrici produsd acopera
consumul pompei de caldurd, existind si un
excedent, care poate fi utilizat pentru acoperirea
necesarului de energie de pompare a agentului
termic 1n sistem. Si aceastd solutie poate fi
realizatd modular, cu unititi de putere mai mica,
rezultdnd o functionare economica si flexibila a
sistemului Tn raport cu sarcina cerutd de catre
consumator. Pretul unitatilor de cogenerare cu
motoare cu gaz este de cca. 600...700 EUR/kWe,
ceea ce face ca investitia sd se amortizeze rapid iar
costul energiei termice livratd 1n sistem sid fie
foarte redus. O astfel de solutie confera
independentd energetica, costul energiei termice
livrate cuprinzand doar costul apei geotermale si
costurile de intretinere, exploatare si personal.

5.3 Utilizarea cogeneririi de micd putere cu
turbine cu gaze.

Unitdtile de cogenerare cu micro turbine cu
gaze au devenit operationale si comerciale
incepand cu anii 1998..2000. Combustibilul
utilizat poate fi gazos sau lichid. Eficienta
producerii de energie electrica este de 28...30%, iar
eficienta globala, privind producerea combinata de
energie electrica si termica este de cca. 75-78%, in
conditiile unei temperaturi de evacuare a gazelor
de cca. 90 °C.

Avantajele  oferite  de
microturbine cu gaze sunt:

a) emisii de noxe foarte reduse, fara a avea
nevoie de instalatii de depoluare chimica sau
postcombustie;

b) un singur organ 1n miscare - rotorul;

c) lagare cu aer si racire cu aer;

d) posibilitatea de a utiliza o mare varietate de
combustibili lichizi sau gazosi, inclusiv gaze
cu continut ridicat de H,S;

e) optimizare pentru functionare in permanenta
la sarcina plina (24 x 7);

f) abilitate de a urmari variatiile de sarcina ale
consumatorului;

g) automatizare completd si functionare fara
supraveghere;

h) intretinere la intervale mari de timp (cca.
8000 ore de functionare) si garantarea
functionarii la peste 80 000 ore;

i) nivel de zgomot redus, 60..70 dBA la 1m.

instalatiile  cu
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Dezavantajul acestor instalatii il constituie
randamentele mai reduse, precum si pretul de cost
mai mare, comparativ cu unitétile de cogenerare cu
motoare cu gaze.

e
16
e 15
r
ssC 2 .:;rﬁz 14

260
Fig. 15. Grup de cogenerare cu micro turbina cu gaze

1. Convertizor de putere si unitate de comanda si
control;

Generator electric de inalta frecventa;
Turbocompresor centrifugal;

Admisia aerului;

Conducta de refulare a compresorului;
Camera de ardere anulara;

Microturbina cu gaze;

Conducta de evacuare a turbinei;
Conducta de introducere a combustibilului;
10. Recuperator de caldura;

11.  Ventil de by-pass;

12.  Boiler de apa fierbinte;

13.  Conducta de tur pentru apa fierbinte;

14.  Conductd de by-pass pentru gaze;

15. Conducta de retur pentru apa fierbinte;

16. Conducta de esapament;

17.  Pompa de combustibil /compresor de gaz.

O XN AW

In figura 15 este prezentati schema de
functionare a unui grup de cogenerare cu
microturbind cu gaze. Aerul atmosferic este aspirat
de cétre compresorul centrifugal 3 prin conducta 4.
Raportul de comprimare este in jur de 4,
randamentul intern al compresorului are o valoare
de 80..85%, iar temperatura aerului comprimat este
de cca. 250 °C. In recuperatorul de cédldurda 10,
aerul este incdlzit Tnainte de a fi introdus in camera
de ardere pani la o temperaturd de cca. 500 °C.



Camera de ardere 6, de tip anular, asigurd formarea
unui amestec omogen combustibil - aer, cu un
factor de exces de 5..6. Gazele de ardere au un
continut foarte redus de noxe - pana la 24 ppm si
oxigen in jur de 15%, iar temperatura la iesire din
camera de ardere este in domeniul 920...950 °C.
Grupul turbind - compresor are turatia foarte
ridicata - 65 000...70 000 rot/min, randamentul
intern al turbinei fiind de 85...90%, iar temperatura
gazelor evacuate de cca. 650 °C. Temperatura
gazelor dupa recuperatorul de caldurd 10 este de
cca. 280 °C. Gazele care ies din recuperatorul 10,
sunt trecute in boilerul 12, care prepara apa
fierbinte cu temperatura 70/90 °C, fiind apoi
evacuate in atmosferd cu o temperatura in limitele
80...90 °C. Boilerul de apa fierbinte este previzut
cu un by-pass controlat electronic pe partea de
gaze, sarcina sa putand fi modificatd foarte usor, in
conformitate cu cerinta consumatorului de energie
termica.

In figura 16 este prezentati o unitate de
cogenerare cu microturbina cu gaze cu puterea de
250 kW, tip MT250 Ingersoll-Rand. Dimensiunile
de gabarit sunt 213x372x228 cm iar masa este de
5500 kg.

SCP

Ana-Maria BIANCHI, Sorin DIMITRIU, Florin BALTARETU

Panou de comanda
si control

Boiler de apa
fierbinte

Recuperator

Turbina

Generator Camera de ardere

Fig. 16. Unitate de cogenerare cu microturbind cu gaze cu
puterea de 250 kW, Ingersoll-Rand

Schema propusa pentru recuperarea
potentialului energetic al gazelor combustibile
separate din apa geotermala care alimenteaza statia
geotermald Calimanesti, cu un grup de cogenerare
cu microturbina cu gaze, este prezentatd in figura
17.
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101 * Retur
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Fig. 17. Schema statiei geotermale utilizdnd pompa de caldura si grup de cogenerare cu microturbina cu gaze.
SCP - schimbator de cdldura cu plici; ITG - instalatie cu microturbind cu gaze; G - generator electric; PC - pompa de caldur;
Vp - vaporizatorul pompei de caldurd; Cd - condensatorul pompei de caldura; TR - turn de racire.

Bilanful energetic al instalatiei este prezentat in
figura 18. Pentru comparatie este ilustrat si bilantul
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energetic al producerii separate de energie electrica
si termica.
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Fig. 18. Producerea separata si combinata de energie
electrica si termica

Energie electrica
s Pierderi
mssssss  Energie termica
A) Centrala electrica cu abur
B) CAF
C) Microturbind cu gaze

Randamentul de producere al energiei termice
de catre grupul de cogenerare cu microturbind cu
gaze este de acelasi ordin de marime ca si cel al
grupului de cogenerare cu motor termic cu gaz
(=50%), astfel ca se obtine aceeasi energie termica
in retea. Randamentul electric al turbinei cu gaze
fiind Tnsd mai mic, rezultd o cantitate mai mica de
energie electricd, dar suficientd pentru asigurarea
functionarii pompei de caldura si a pompelor de
circulatie. Si aceastd instalatie poate functiona
autonom din punct de vedere energetic. Costul
unitatilor de cogenerare cu microturbine cu gaze
este comparativ cu cel al unitatilor cu motoare cu
gaz, 700...800 EUR/kWe, ceea ce face ca si in
acest caz investifia sa se amortizeze foarte repede.
Spre deosebire de instalatiile cu motoare cu gaz,
costurile de intretinere sunt foarte mici, la nivelul
de 0,5...0,7 EUR/h, iar cele de personal sunt practic
nule, deoarece functionarea este complet automata.

6. CONCLUZII

* Potentialul termic al apei geotermale, cat si
compozitia gazelor combustibile asociate acestora
din zona analizatd, reprezintd o rezerva de energie
primard  considerabild. Ea poate  permite
functionarea unui sistem autonom de alimentare cu
energie termicd a localitatilor Cozia-Céciulata-
Calimanesti.

* Solutia care utilizeazd pompa de cildurd poate
acoperi 1n sezonul rece peste 80% din necesarul de
cdldura de varf cerut; restul acestuia (pentru
conditii climatice extreme/severe) poate fi produs
in cazane cu apa fierbinte sau utilizdnd energia

marime cu cel al cogenerarii cu motoare termice,
astfel ca se obtine aceeasi energie termica n retea.
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recuperatd din gazele combustibile provenite din
zacamant odata cu apa geotermala.

* Utilizarea gazelor combustibile separate din apa
geotermald confera sistemului care le utilizeaza in
cazane cu apa fierbinte (CAF) o eficientd similara
cu cea obtinutd pentru functionarea lor cu
combustibil lichid; pretul energiei termice obtinute
este Tnsa mult mai mic, avind in vedere eliminarea
costului acestui combustibil.

e Aceastd solutie are si cel mai mic pret de
investitie, In comparatie cu cele care implicd
cogenerarea cu motoare termice sau cu
microturbine cu gaze.

* Daca atat pompa de céldurd, cét si cazanele cu
apa fierbinte sunt realizate 1Intr-o structurd
modulara, functionarea sistemului devine foarte
flexibild si poate urmari variatia sarcinii termice a
consumatorilor, numai prin modificarea debitului
de apa geotermald preluat de la sonde.

* Avantajele binecunoscute ale cogenerarii sunt
foarte bine puse 1n valoare de utilizarea sistemelor
pe baza de motoare termice si microturbine cu
gaze, care utilizeaza gazele combustibile asociate
apelor geotermale. Demn de subliniat este si faptul
ca ambele solutii permit o mare flexibilitate
functionala datorita utilizarii selective a pompei de
caldura. Astfel, in sezonul cald, cind sarcina
termicd pentru incilzire scade, pompa de caldura
poate fi mentinutd in functiune partiala; in acest
caz se reduce sensibil debitul de apa geotermald
preluat de la sondd, contribuind astfel la o
conservare a sursei geotermale.

e Solutia propusa de utilizare a unui sistem de
cogenerare cu motoare termice alimentate cu gaze
combustibile conduce la o reducere cu 42,3% a
consumului de energie primard, pentru aceleasi
cantitdti de energie utila termica si electrica
produse separat. Investitia initiald este mare, dar
perioada de recuperare este rezonabild (4-5 ani);
consecintele asupra pretului unitdtii de energie
termica livratd sunt extrem de favorabile, datorita
elimindrii consumului de energie electrica pentru
actionarea pompei de caldurd si a pompelor de
circulatie. Cheltuielile de intretinere si exploatare
sunt mari, datoritd necesitatii reviziilor tehnice
si/sau inlocuirii utilajelor.

e Utilizarea intr-un sistem de cogenerare a
microturbinelor ~ alimentate tot cu  gaze
combustibile conduce la un randament de
producere a energiei termice de acelasi ordin de
in acest caz, rezultd insd o cantitate mai mica de
energie electrica, suficienta totusi pentru asigurarea



functionarii pompei de caldura si a pompelor de
circulatie. Solutia propusa cu microturbine cu gaze
prezintd avantajul unor cheltuieli de Intretinere mai
mici si a unei fiabilitati mai ridicate.

* Ambele solutii care implica cogenerarea, atit cea
cu motoare termice cit si cea cu microturbine cu
gaze, prezintd avantajul major al functionarii in
regim autonom al instalatiilor repective, care se
autoalimenteazd. Totodatd, acestea pot fi
concepute cu o modulare functionald, care sa
permitd un raspuns dinamic la solicitarea
consumatorilor, asigurdnd in acest mod si o
conservare a resurselor geotermale, exigenta
impusa de o dezvoltare durabila a zonei.
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OPTIMIZATION OF ENERGY REQUIREMENT IN AN
EXISTING RESIDENTIAL HOUSE - ENERGY AUDITS
OF A REAL CASE WITH REDEVELOPMENT TO THE

ENERGY CLASS A
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Rezumat. Studiul a fost realizat asupra unei case reale. S-a realizat un audit energetic asupra sistemul de Incalzire
in stadiul actual si un proiect de audit pentru a realizarea unei optimizari cu integrarea resurselor regenerabile. In
acest fel se poate evalua interventia asupra optimizari consumului de energie al cladiri, fezabilitatea tehnica si
economica necesara pentru introducerea casei in conditiile energetice pentru clasa A de energie. Comparatia a
celor doud audite energetice releva reducerea segnifiantd a consumului de energie §i a cantitati de dioxid de
carbon 1n atmosfera.

Cuvinte cheie: audit energetic, colector solar, optimizare termica, fotovoltaice.

Abstract: The study has been applied on an existing residential house. It was carried out an energy audit on the
building-heating installation system in the actual state and a project energy audit for realise the interventions of
optimization with integration of renewable sources. In this way we could evaluate the interventions for
optimization of energy consumption of the building and plant, technically feasible and economic suitable to
redevelopment of the house in energy conditions of the national class A. The comparision of both energy audit

underlines the significant reduction of energy consumption and of the carbon dioxide quantity in environment.
Keywords: energy audit,solar collector, thermal optimization, photovoltaic.

1. INTRODUCTION

The house studied is located in Usseglio, a
country near to Alpi Graie near the French border
in Piedmont Region.The annual average external
temperature is -12°C. The house’s surface is 160
m? and the net volume is 440 m’. It is composed of
two floors: a first floor and an attic. The external
perimetral wall has a thikness of 400 mm, it is
made of full uninsulated bricks. The windows have
an alluminium frame and a simple glass. This
structure is heated with traditional boiler. Year
after year, it have been realized some energy
optimizations such as: replacce of the traditional
boiler with a condensing one, the existing windows
with modern ones costituted by PVC frame and
triple-glass with a low emmission magnetotronic
selective coat and the insulation of all the opaque
structures.
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The chosen frames, have respectively a
coefficient of trasmission U; = 1,3 W/m’K, Ug =
0,6-1,1 W/m’K of the glass and a global heat
transfer coefficient (frame+glass) Uw = 1,0-1,4
W/m?K variable, in function of the size of the
window (see figure 1).

Fig. 1. The section of window kind with triple glass and with
selectiv magnetotronic coating



The pre-optimization house’s condition is
shown in Figure 2. The colors represent the
distribution of the level of the useful thermal

Fausto BOZZINI, Paul Gabriel ANOAICA, Mircea MARINESCU

energy for heating each room after we have made
the energy audit in according to the Standard
European laws.

FIRSTFLCOR

T

Min = 203,01 kWh/m’ yearl I . Max =522,86 kWh/m” year

Fig. 2. House’s map before building’s redevelopment: Level’s energy for heating every zone

The envelope’s energy audit has shown a
annual primary energy of 426 kWh-m?year" which
places the building at the G class national energy
(high energy-dispersion building). The CO2
produced into the atmosphere is equivalent to
18.53 kgCO, m>year™.

The house has wundergone a partial
redevelopment in the highlighted area in Figure 3,
in order to enhance the static structure. This
portion of the building has been practically rebuilt
in order to reduce the global energy consumption.

We have chosen to build the new brick walls
insulated with perlite of 365 mm thickness with a
coefficient of trasmission U = 0.18 W-m™?K"'. The
bricks have an high mass per specific area and a
summer phase displacement of 27 h. This structure
is realized insulated all the thermal border bridge.

The new walls have the advantage of being laid
quickly and directly plasteble without adding other
layers of insulate material (see next figure 3).
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2. ENERGY ANALYSIS OF A CONCRETE
CASE AND STRUCTURAL OPTIMIZATION

The house’s optimization consist of two phases:
1) optimization of the building:
— redevelopment of the first floor and attic, and of
the roof
— insulation of the existing opaque walls
2) energy optimization:
— addition of a radiant floor system in the new
zones
— adding forced-air ventilation.
— integration of the heat generator with a heating
solar collectors system for the production of
sanitary warm water
— addition of photovoltaic collectors by 7 kW.

The values calculated that verify the absence of
surface and interstitial condensation on the opaque
structures of the building and those that demostrate
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the summer phase displacement are shown in
Tables LILIIL, IV, V in Appendix A. The figure 3

shows the distribution of all room’s energy after
building’s optimization.

FIEST FLOOR

IMSULATED BRICE

Min = 20,44 kWh/m? yearl . . Max =97,49 kWh/m? year

Fig. 3. House’s map after building’s redevelopment and the portion wall shows is costruited with the pre-insulated brick

3. OPTIMISATION OF THE EXISTING
INSTALLATION

In this cases with high insulation of the
envelope is very important introduce a forced-air
ventilation system in order to maintain the optimal
quality of air with a constant CO, percente. The
heat recovery unit completed with cooling and
reheating coils is sized in according to the diagram
in figure 4.

The air is introduced in neutral conditions,
during the winter at T = 293 K, and during the
summer after being dried at ¢=50%, at 298 K.

The air’s heat recovery is about 90%.

The solar thermal collectors integration has
been calculated to cover 60% of the energy
consumed to produce the sanitary warm water as
required by Region laws. The solar’s surface is
sized for the month of June resulting a total
capturing surface of 4.72 m?. Therefore, there were
installed two solar collectors with the surface of
2.36 m*each one.

The sizing of the storage tank is calculated of
200 liters, having considered a water flow of 50
1/m? daily per person for 4 persons.
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We choose a commercial storage tank with a
minimum capacity of 500 liters and the thermal
solar system kit with drain back.
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Fig. 4. Mollier diagram for enthalpic heat exchanger recovery,
dehumidification and reheating



The storage tank consists of three coils used
respectively: the first for the production of sanitary
warm water connected in series with the boiler, the
second for the heating of the storage tank water
and the thirth for the heating of the fresh air unit
re-heat coil. The heat required for the re-heat coil
is 1000 W. This one utilizes the solar integration
power that is already exploited for producing the
sanitary warm water.

We present the advantages of this thermal solar
system in comparision to the traditional one:

1. the risk of frost in the winter without the use
of ethylene glycol antifreeze and the stagnation
temperature in the summer are avoided.

2. the water tank is heated and pushed directly
into the solar collectors, and then it return in the
tank where it stratifies. The solar hydraulic circuit
works directly in storage technical water tank. The
heat exchanger separator between solar collectors
circuit and sanitary warm water circuit is avoided.
This feature increases the performance and safety
of the entire system.

3. This solar system works without pressure so
we also do not need the expansion vessel, the
safety valve and the manometer. Avoiding the

| return air fresh air |
[

e
exhaust air;

supply/return water
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installation of all this components we obtained
saving costs and an increase operational safety.

When the probe immersion into the solar
collectors detects a low temperature blocks the
function of the pumps and the circuit will become
empty. When the sunlight is sufficient and the
temperature detected by the probe is higher than
those of the tank, then the pumps are activated for
a short time to transfer the heat from solar
collectors to the tank. After one minute a pump
stops, while the other continues to move the water
in the collectors. Solar collectors are also designed
to withstand 473 K temperature water and without
being damaged in such circunstances.

The choice of the radiant floor has permited to
use the same floor for summer cooling. It was
utilized a small refrigeration group with
compression vapor air-cooled with heat pump
reverse cycle and a cooling power of 5 kW. The
refrigeration group, in summer, cools the radiant
floor and the coil of the air unit and it dehumidifies
the air up to =50% at a temperature of about 295
K. The re-heating is obtained in a free way by
taking heat from the storage tank if the tank
temperature isn’t below 323 K (see Figure 4).

Solar system with drain back

i post—heating coil
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Fig. 5. Installation technical scheme; 1) Condensig boiler, 2) Sanitary boiler, 3) Inertial accumulation boiler, 4) Solar collectors,
5) Hydraulic separator, 6) Heat pump, 7) Heat recovery exchanger for refresh air, 8) Supply/return water of the radiant floor on
first stairs, 9) Supply/return water of the radiant floor on attic stairs, 10) Supply/return water of the calorifers on first stairs
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The optimization plants were analized in
comparision to the start situation.

The Table I shows the percents of reduction
of performance energetic index in comparision
to the situation of pre-optimization. We deduce
that the contribution of maximum energetic
saving is due to building’s insulation. The results

obtained with the intervention of building’s
insulation, lead the building to B class national
energy (see Figure 5).

The energetic contributions of the thermic
solar and photovoltaic systems allow the
building to pass in A class national energy.

Table 1
Values of the EPi in function of kind of the optimization
Pre-optimlzatlon Post-optimlzatlon
Epl Forced Photowoltak solar | Thermlc solar Epl Epl_w Epe AFpl| €O, Matlonal
kwh/miyear | ventllation contribution contribution | kwhy myear | kwh/m®year | kwh/m'year | % kzfm’a| Energethc
class
426 72,4 3L.3 2,68 B3,0| 4,15 B
= 72,4 1541 Q68 E3.0 2,95 &
[=] E5 o 958 E4,7| 4,15 B
=] = 65 14 958 BA,7| 295 A
=] TLE 313 129 Biz2| 4.12 B
=] =] 7L5 15,4 129 53,2 232 &
=] = 64.3 30 129 B3| 412 A
= =] =] 64,3 14 129 B43| 2,32 A
Dispersion of the building
45000
~4—Dispersion of
40000 trasmission post-
optimization
] 35000 - ~—Dispersion of
M30000 - ventilation post-
optimization
25000 ~—Total dispersion
20000 - post-optimization
€ 15000 & =>é=Dispersion of
E N trasmission pre-
10000 optimization
/ == Dispersion of
5000 > ventilation pre-
04 '_‘I.—-'.—_I._._!‘._‘ optimization
0 2 4 6 8
Months

Fig. 5. Energy saving comparative diagram

The diagram shows the energetic comparison
between pre-and post- building’s insulation,
obtaining an important reduction of transmission
and ventilation energy losses of about 71%. The
contribution of thermal solar system doesn’t lead
to the decrement of the energy performance
index EPj, but it halves the EPy, index of sanitary

warm water. Its contribution is therefore
sufficient to translate the building from the B
class energy to the A one. The next diagram of
Figure 6 represents the contribution of solar and
endogenous energy before and after the
optimization.

Gratuite energy loads

~4—Solar load post-
optimization

p——= == Endogenous
post-

optimization

Solar load pre-

optimization

M %= Endogenous
1000 - load pre-

optimization

Months

6 8

Fig. 6 . Solar and endogenous energy diagram pre/post optimization
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The diagram shows that the increment of the
insulation has led to an approach between the free
solar and endogenous contributions. This indicates
that reducing the structural energy losses it become
more important the free energy contributions in the
winter that also help to stabilize the temperature
inside the building and to avoid further waste of
fuel.

4. ECONOMICAL ANALISYS

We consider the house built with traditional
uninsulated walls, with simple glass windows and
traditional boiler, without any contribution due to
renewable energy. The specific cost of the house’s
optimization due to the insulation of opaque
structures in comparision to start situation, amount
about 74 €-m for a total of C, =€ 36,000.00. The
replacement of the windows lead to the specific
cost difference of 200 €-m™ for a total of C, = €
6,000.00. The total investment cost is Ct = €
42,000.00. The annual primary energy savings
obtained is the following:

AEpi = Epi . — Epi oy = 426-72,4=
= 354 kWh m?year” (1)

E = AEpi - S,, = 354 - 160 =
= 56.640 kWh year’  (2)

The annual volume of fuel saved is:
E  56.640
Higy, 97
= 5.839 m3~year'1 3)

Vens =

The saving is:
RCH4 =VCH4 : CCH4 =5839 : 0,75=
=4.380,00 € (4)
knowing a bank’s interest rate i = 4% and a useful
life of the installation of 20 years we obtain:
NPV =ACt + PVa(n,i%) AR =
= -42.000+13,594.380 = 17.524 € (5)
for NPV = 0 we obtain PV,(20, i%) = 9.6, from
which we deduce an internal rate of efficiency TIR
= 9%. The pay back time is about PBT = 12 years.
Actually, the new legislation allow a deduction of
55% of the optimization’s cost in the first three
years in order to optimize the energy requirements
of existing buildings, insulating the opaque
surfaces, replacing the transparent surfaces and
introducing solar thermal collectors. Therefore:
NPV =ACt + PVa(n,i%) AR =
=-23.100+13,59-4.380 = 36.424 € (6)

TERMOTEHNICA 1/2011

Fausto BOZZINI, Paul Gabriel ANOAICA, Mircea MARINESCU

for NPV = 0 we obtain for PVa (20, i%) = 5.3,
from which we deduce an internal rate of
efficiency TIR = 18%.
The pay back time is about PBT = 6 years.
When we introduce a forced ventilation system
with a cost of Cv = € 6,600.00. The Epi reduction
is negligible, therefore we can write:
NPV =ACt + PVa(n,i%) AR =
=-26.730+13,59-4.380 = 32.794 € @)
for NPV = 0 we obtain PVa (20, i%) = 6.1, from
which we deduce an internal rate of efficiency TIR
= 15.5. The pay back time is about PBT = 7 years.
For cover also the 60% of the energy consumed to
produce the sanitary warm water we use the
thermal solar system kit described above. We
introduce the cost of thermal solar collectors
including the thermal tank amounting to Cy, = €
4,500.00
NPV =ACt + PVa(n,i%) AR =
= -(48.600+4.500)-0,55 +13,59-4.580 =
=91.447 € 8)
for NPV = 0 we obtain PVa (20, i%) = 6.4, from
which we deduce an internal rate of return TIR =
14.5. The pay back time is approximately PBT =
7.5 years. Including the installation of solar
photovoltaic particularly innovative (amorphous
silicon thin-film) the incentive rate is maximum
and the kWh produced is ¢y = 0.44 €kWh'. We
have been installed 7 kW of peak power for cover
the domestic electric consumption and the
consumptions due to the use heating/cooling
installation. The investment cost of the
photovoltaic system is Cgy = € 17,000.00.
Knowing that in this locality the energy produced
per year with collectors inclined of 30° is about
1000 kWh, obtaining:
E,.rv=7kWp - 1.000 kWh =
= 7.000 kWhyear’  (9)
The remuneration from government incentives
is:
C=E,p - c,=7000-044 =
= 3.080,00 €year’  (10)
The current cost of electricity is c. = 0.19
€kWh'." The saving on the cost of energy avoided
is:
Rev=Eypv-c.=7.000-0,19 =

= 1.330,00 €year”  (11)
The total revenue is:
Rtry=C + R = 3.080,00 + 1.330,00 =
=4.410,00 €year’  (12)
The economic indicators are:
NPV =ACt + PVa(n,i%) AR =
=-17.000 +13,59-4.410 = 42.932 € (13)
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for NPV = 0 we obtain PVa (20, i%) = 3.85, from
which we deduce an internal rate of return TIR =
26%. The pay back time is about PBT = 4.5 years.

5. CONCLUSIONS

The economic index shows that the NPV was
positive in all cases, while the TIR appeares to
have the highest value in the case of PV
installation showing its great convenience.

The index for energy performance, and thus the
primary energy obtained after the structural
optimizations, is reduced of about 88%, from 426
kWh.m?year to 52.7 kWh.m?year™'.

The emissions of CO, have passed from a value
of 18.53 kg:-myear™ to a value of 2.92 kg-myear’
' (which correspond to an area of forest equivalent
to 0.11 ha), decreasing of 84% the air pollution and
the greenhouse effect.

The new performance limits established by
recent standards legislation, require more attention
to the choices of the technical construction.

For optimization, it is necessary not only to
limit heating energy losses by evaluating the
position of the layers in order to avoid the
condensation, but also to take into account the
beneficial effects of the thermal inertia, delaying
the external temperature variations, increasing the
mass of the structural components. The periodical
thermal transmittance (y) imposed by the law must
be inferior of 0.12 W.m?K' for the vertical
structures and of 0.20 W.m”K™' for the horizontal
ones.
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NOMENCLATURE

St — useful building surface [m*]
Epi—performance energetic index [kWh-m™ year ']
Ccns— specific cost of methane [€]

c. - specific cost of electricity [€ kWh™']

¢y specific statal cost of electricity[€~kWh'1]
Cgv—Photovoltaic remuneration statal cost [€]
Ct — difference cost of the insulation [€]

Cry - difference cost of photovoltaic [€]

C, - difference cost of system solar [€]

Cv - difference cost of forced ventilation [€]
E,v - produce photovoltaic energy [kWh-year™]
Vcns — volume of methane [m3/year]

Rtgy — total photovoltaic remuneration [€]
Rcps — annual remuneration of methane [€]
Rpy — avoided cost of photovoltaic energy[€]
E — annual energy saving [kWh]

Hi-lower heating valueof methane [MJ-m™]
PVa — actualize economic factor

PBT - pay back time [years]

TIR — interest internal rate [%]

NPV - net present value [€]
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A. APPENDIX

Table 1
Thermophysical parameters of the roof structure and Glaser diagram
M Layer descrition 5 s C M= P<SOF10M C.5. R
[mm] Dw/mk] | [w/mK] |[ke/m]| [kg/msPa] [i/kgK] [mK/w]
1 |Boundary up resistence [ 25,000 0| 0,040
2 [Tiles 10 pg92] 99200 2000 18,000] 540 0,010
3 [Wood 25 0,120] an00| 11,25 0,300 170)] 0,208
4 |4er 40 0,310 7750 005 193,000| 1008 0129
& |sheet alluminium 1| 2z0poo| zzopoo| 2,70 0,000 500 0,000
& [Bitumen 1 0170 170000 1,20 0,000 1000| 0,006)
7 |Wood shavings 35 0,158 4457 21,00 30,000 1500 0224
8 |Feldspathics rocks (p125) 50 0,037] 0748 {25 150,000 1030 1,337
2 [Feldspathics rocks [pR0) 50) 0,039 0770 4,00 150,000 1020 1,299
10|Feldspathics rocks [p125) 50) 0,037] 0,748 {25 150,000 1030 1337
11[Wood shavings 35 0,158 4457 21,00 30,000 1500 0224
12 [Bitumen 1 0,170) 170000 1,20 0,000 1000 0,006
13 [Wood 25| 0,120/ 4200 1125 0,200 1700 0,208
14 |Boundary down resistence [ 10,000/ 0 0,100
Resistence 5,129 m*K/W Trasmittance 0,195 W/ /m'K
Total thickness 323 mm Heat capacity per unit area 34,705 kJ/m*K |Surface mass 106 kg/m
Periodic thermal trasmitmnce (0,06 W/mK  |Attenuationfactor 032 Phase displacement 1155h
Ts Pss Prs @rs Ti Psi Pri ari
*C Pa Pa % 3 Pa Pa L]
-12,1 215 95 44,4 20 2337 1168 50
Pr_ Ps
I T
| L
——
| s
i P
| .
1 S

Table 2
Thermophysical parameters of the floor structure and Glaser diagram
N Layer deser ton 5 FS c Ms p<50°10" 5. R
[mm] [W/mK] | DW/m?K] |[ka/m]|  [ke/msPa] [/kgK] [m7K/W]
1 [Boundary up resistence 0| 5,500 0 0,169
2 [Tiles 40| 0,033 0,825] 1,40 0,540 1200] 1,212
3 [Wood 80| 0,168] 2,200 40,00 36,000 1000) 0,476
4 | Aer 40 1,060 26,500) 76,00 4,825 1000 0,038
5 [Sheet alluminium 180| 3,333( 171,00 19,000 B840 0,300
& [Bitumen B0 0,033 0,413 2,80 0,540 1200 2,424
7 |Wood shavings 15 0,700 46,667 21,00 18,000 1000 0,021
B |Boundary down resistence 0 25,000 0 0,040
Reslstence 44681 miK/W Trasmittance 0,214 W/m'K
Total thickness 435 mm Heat capacity per unit area 8,214 kJ;’mEI( Surface mass 251 kc,cl,-'mE
Perlodic thermal trasmittance 0,01 W,.meK Artenuation factor 0,04 Phase displacement 12,24 h
Ts Pss Prs Qrs T Psl Pri arl
°C Pa Pa b °C Pa Pa k]
20 2337 1168 50 -12,1 215 85 44 4
12345678
| | I T=20 P, Ps
oy -
s S o T o 7 ] |
F o Ll Fa L L T
W W W S S W W WO W W W W ] !
v ke o kol ke ok [
ol s, o ol o ok ok ko ko b
Ll X ETETE L Y )
«..\-"".-- -

T=-121

TERMOTEHNICA 1/2011



OPTIMIZATION OF ENERGY REQUIREMENT IN AN EXISTING RESIDENTIAL HOUSE - ENERGY AUDITS OF A REAL

Table 3
Thermophysical parameters of the existing Nord-West and Sud-Est wall structure and Glaser
diagram
N Layer descrition 5 i C Ms p<50=10% C.S. R
[mm] | [W/mK] | [W/niK] |[ke/m’]| [ke/msPa] [/kek] [m°K/W]
1 |Boundary inside resstence o 7,700 o 0130
2 |Plaste lime-gypsum 10 0,700 70,000 14,00 18,000 1000 0014
3 |Hollow brick 80 5,000 62,00 20,570 840 0,200
4 [Ber 30 0,150 5,000 0,04 193,000 1008 0,200
5 |Semi-rigid feberglas 30 0,045 1,540 0,48 150,000/ 1000 0,645
& |Hatf-full insulated brid 120 5,263| 181,00 20,570 840 0,190
7 |Plaster lime-cement 15 0,900 60,000 27,00 8,500 1000 0017
g |Polystyrene 100) 0,034 0,341 3 1,040 1200 2533
S |Plaster lime-cement 15 0,900 30,000 54,00 8,500 1000 0033
10|Boundary cutside resistence 100| 25,000 o 0,040
Resistence 4406 MKW Trasmittance 0,227 Wim'K
Total thickness 435mm  |Heat capacity per unit area 44 448 kI/m*K |Surface mass 274 kg/m®
Periodic thermal trasmittance  |0,01 W/m'K  |Attenuation factor 0,07 Phase displacement 11,88h
Ti Psi Pri Qi Te Pse Pre Qe
°C Pa Pa % °C Pa Pa %
20 2337 1168 50 -121 215 95 444
T = 20 Ps
1 —HE oo I
>—{ioood N
3—HEA00 \
4 —
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? ] M,
8_ ] rd ol \
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10 [ =-12.1 -
Table 4
Thermophysical parameters of the existing Nord-Est and Sud-West walls structure and Glaser
diagram
N Layer descrition s i C Ms P<50°10" CS. R
[mm] [w/mk] | W/m?K] |[ke/n]|  [kefmsPa] [/keK] [m K/ W]
1 |Boundary inside resstence 0 7,700 0 0,130
2 |Plaster imecement 15 ooo0| 60000 2700 8,500 1000 0,017
3 [Full brick 425 1,852| 765,00 20,570 240 0,540
4 |Plaster imecemert 15 ooo0] 60000 2700 2,500 1000 0,017
5 |Polystyrene 50| 0,032] 0,456 1,40 1,020 1200 2,194
B |Plaster imecemert 15 0,000 60,000 27,00 £,500 1000 0,017
7 |Boundary outside resistence o 25,000 o 0,040
Resistence 2,954 mK/W Trasmittance 0,338 W/mK
Total thickness 540 mm  |Heat capacity per unit area 64,140 k)/m'K |Surface mass 793 kg/m”
Periodic thermal trasmittance  |0,01W/m*K | Attenuation factor 0,03 Phase displacement 16,72 h
Ti Psi Pri Qi Te Pse Pre Qe
“C Pa Pa k) “C Pa Pa i)
20 2337 1168 50 -12,1 215 95 444
P
o _
g Pr \ :g
: | 4
— '-III O
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\
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Table 5

Thermophysical parameters of the new walls structure and Glaser diagram

N Layer descrition s A C Ms P<50°10 CS. R
[mm] W/mK] | W/m?K] |[ke/nr*]]  [ke/msPa] [/keK] [m*K/ W]
1 |Boundary inside resstence 0 7,700 0 0,130
2 |Plaster imegypsum 15 oo70]  46,867] 21,00 18,000 1000 0,021
3 |Hollow brick 50 5,000 62,00 20,570 840 0,200
4 |HaF-full nsulated brick 320 0,180( 225,00 24,125 1000| 5,550
5 |Plaster ime-cement 15 0,700 46,667 21,00 18,000 1000| 0,021
& |Boundary cutside resistence 0 25,000 0 0,040
Resistence 5,863 mK/W Trasmittance 0,168 W/ni'K
Total thickness 460 mm  |Heat capacity per unit area 48,271 k)/m’K |Surface mass 287 kg/m®
Periodic thermal trasmittance  |0,01W/m’K  |Attenuation factor 0,01 Phase displacement 315h
Ti Psi Pri Qi Te Pse Pre Qe
*C Pa Pa ) *C Pa Pa )
20 2337 1168 50 -12,1 215 95 444
T=20 Ps
1 /o ; J“'“
— E L1 —
> dogf s
3—EL
4_
5 g r i
B— A -] 8
] =-12. =

All structures doesn’t subject interstitial
and superficial condense. Maxim
eligible value of the superficial quantity
of condensate is with U=0,34 W/m’K for
jennary critical month. Although the
structure in Table.3 is subject to interstitial
condensation is however verified, because
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the quantity of the condensate of 0.0137
kg/m’ evaporates in summer. We specify
that the value of the phase displacement after
24 hours is restart in according to law. Thus
in the table V it is considers only its excess
value. Therefore, this structure has the phase
displacement 27,15 h.



RHONE-ALPES REGION: A STRONG RESEARCH
POLE ON ENERGY AND PHOTOVOLTAIC SILICON
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Rezumat. Regiunea Rhone-Alpes (RRA) este una din cele mai imporatnte zone de cercetare din Franta. RRA
reuneste 1300 de cercetatori implicati in domeniul energiei si aplicatiilor sale. RRA a lansat un plan de actiune in
ordine sa promoveze dezvoltarea activitatilor de cercetare in energiilor regenerabile. Energia solard este unul
dintre subiectele principale promovate de grup dupa creearea Centrului National pentru Energie Solara (INES)
din Chambery. Dintre diverse teme legate de energia solard, prelucrarea siliciului pentru proiectarea eficienta a
celulelor fotovoltaice reprezintd o prioritate. Cercetdrile asigura intreg procesul de elaborare a siliconului pur,
construirea de plachete de silicon cu performanta ridicata pentru integrarea acestora in celule.

Cuvinte Cheie: energie, captarea energiei, celule, celule fotovoltaice, eficienta cladirilor.

Abstract. Region Rhone-Alpes (RRA) is one of the major research poles in France. RRA gathers around 1300
researchers involved in the field of energy and its applications. RRA has launched a plan of action in order to
promote the development of the research activities on renewable energies. Solar energy is one the main topics
supported by the cluster following the creation of the National Centre for Solar Energy (INES) in Chambery.
Among the various topics related to solar energy, silicon processing for the design of efficient photovoltaic
cells is one of the priorities. Researches cover the all chain from the elaboration of pure silicon, the

building of silicon wafers with high performances to the final integration into the cells.
Keywords. Energy, energy harvesting, fuel cells, photovoltaic cells, building efficiency.

1. INTRODUCTION

Region Rhone-Alpes (RRA) is one of the major
research poles in France. RRA gathers around
1300 researchers working in 46 research
laboratories involved in the field of renewable
energy and its applications including social and
economical issues. In 2005 RRA has launched a
plan of action in order to promote the development
of the research activities on renewable energies [1].
The strategy is focused on :

- the will to promote cooperation between research
teams working on the same subjects,

- the promotion of interdisciplinary project
including  various aspects like electrical
engineering, materials sciences, economy,

- the coherence with other types of structures
devoted to energy like “competitiveness poles”,
Carnot institutes etc.

- to foster scientific cooperation between university
and industry.

Four main priorities corresponding to the
main activities existing in RRA were defined:

- materials for energy
- energy and building
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- storage and energy management
- renewable energy sources.

The research activities are concentrated in
four main geographic poles: Grenoble, Lyon,
Annecy- Chambéry and Saint Etienne (see Fig. 1).

= Laboratclres uniyersitalres -
[UCL, IM%A, LCH, ENTPT, CNRS) : 118 LE !
= IFP: =10 | vaburatvires unheersitaires
« CETIAT: &0 ] (PS5, CMRS) @ 3F
270
Dociorants ; 84 i

| Dectorants : 13

Laboratoires niversitaines.
(U STE, ENSM, CHES] ; 14

Doctorants : & 20

= Ll
(ENPG, LUF, UPME, CHIS) @ 259
« CEA - 245
» CETE : 6

Fig. 1. Location of the research poles and
corresponding number of researchers involved in the field of
energy

A special recent thrust has been given to solar

energy and its various applications. It is one of the
main topics supported by the cluster supporting the
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creation of the National Centre for Solar Energy
(INES) in Chambery which gathers about 200
researchers. The support mainly consists of PhD
grants completed with funding. In the period 2005-
2010 the cluster Energy distributed 22 PhD grants
and 1.5 MEuros.

2. THE VARIOUS CHALLENGES
actual

The main priorities contain the
challenge linked to renewable energies.

2.1. Materials for energy

The various processes producing energy are
limited by the properties of the materials issues as
well as their cost. There are various examples. As
far as solar cells are concerned, the challenge
consists in :

- using high efficiency silicon materials ;

- capturing the largest part of solar radiation as
possible without heating to much the cell itself,

- reducing the amount of silicon in each cell to
reduce the cost by developing thin film techniques.

As far as fuel cells are concerned, one of the
main issues is linked to catalysis. The reduction of
the amount of platinum which is used as a
catalyser, could lead to a drastic reduction of the
cell cost. An area of research (in CEA-Grenoble
for example) consists in applying nano-
technology concept in order to maximize the ratio
surface- to- volume for the active platinum
particles by developing nano-powder coating for
example. Another key issue is the storage of
hydrogen. Only some metals are able to store a
significant amount of hydrogen, like magnesium
or aluminium-nickel alloys. Furthermore, in order
to increase the storage capacities researches
are focused on the production of powders
having porous micro-nano-structures. Materials
issues are present also in generators, storage
systems, batteries, electrolysers, building walls etc.
Nanotechnologies are also of interest.

2.2. Energy and building

The global goal is to achieve positive
consumption buildings. This is multidisciplinary
fields involving once again material issues. As far
the structure materials are concerned, it becomes
necessary to work on the assembly of various
different items involved in the energy budget such
as glasses, lighting, heating and refrigeration. The
researches performed in RRA are related to
materials related to buildings like glass design,
especially active glasses, sustainable insulating
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materials like vacuum panels, whose lifetime is
often an issue. A research area also concerns the
design of heat storage in walls by means of phase
change materials. Coupled technico- and socio-
economical issues are also taken into account,
especially concerning the renovation purposes.

Fig. 2. Example of positive energy building : “Caserne
de Bonne” in Grenoble (France)

2.3. Energy management

The energy consumption in RRA represents
approximately 15% of the total French
consumption. The electric energy comes from
different sources, namely hydraulics, fossil fuel
and nuclear plants, solar and wind intermittent
energy. The issue is to couple different distributed
and intermittent (sometimes dispersed) energy
sources into a single reliable network. This leads to
the concept of smart grids able to regulate the
different electricity supplies and able to exploit and
couple the various renewable sources of energy
efficiently (e.g. sun, wind, water, biomass, fuel
cells)

2.4. Storage and renewable sources

Storage of energy is complementary to the
management issues, which result from the coupling
of various types of electricity sources. The method
and type of storage depend on the device used to
produce energy. In the case of battery for example,
attention is focused on the durability. Different
types of storage are investigated. In the case of fuel
cells, one important issue is related to the storage
of hydrogen. This combines both a material issue,
i.e., the nature of the metal able to catch the
maximum amount of hydrogen via hydride
formation on the surface of the metal particles.
Here again it is necessary to increase the surface-
to-volume parameter.

However, the overall process must ne analyzed
in order to control and limit the temperature of the
storage cell since the hydride reaction is strongly
exothermic. The reliability of fuel cells is also of
importance, especially for system able to work
during several thousands hours.
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RHONE-ALPES REGION: A STRONG RESEARCH POLE ON ENERGY AND PHOTOVOLTAIC SILICON

Another interesting topic concerns the energy
harvesting concept applied for micro- systems like
watch, cell phones etc. The range of required
electric power is illustrated in figure 3.

It covers at least 5 decades, meaning that
several types of adapted sources must be invented.
For example according to the consumption of
the system, one may use various principles, namely
vibration of piezo-electric materials, direct
electromagnetic or electrostatic excitation, thermo-
electric conversion etc.

« Micro sources »
For autenomous system.

« Macro Sources »

Fig. 3. Scale of consumption of different micro-macro-
systems (from A. Bsiesy, Intercluster Seminar, Grenoble,
2008)

3. SILICON PROCESSING

An important activity in RRA is related to the
photovoltaic industry. There exists many SMI
involved in the field, like Photowatts Ind., Ferro-
Pem, Apollon Solar. The photovoltaic industry has
to face with an exponentially growing world
demand on silicon as shown in figure 4. The same
trend is observed in France (see figure 5). It is not
surprising to find many active research groups
working in that area.

The research topics cover the whole production
chain, from the elaboration of the silicon raw
materials, the production of wafers, their
integration in global systems. The overall objective
is to reduce the cost- per-produced Watt, which
one of the main criteria.

2000
16004 Evelution of the world production of
photovoltaic cells

Sy

ct

S LEES P ,p?,g& é?df
year
Fig. 4. Evolution of the world production of photovoltaic
silicon
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Fig. 5. Evoluuon of the photovolta1c market in France
3.1. Silicon wafer production

The cost of silicon is continuously increasing
on the market. It is of important to reduce the
amount of silicon by using layer deposit techniques
on metallic substrates (aluminium, iron etc.) in
order to decrease the thickness from 300 mm to
150 mm.

Various routes are explored. The most common
routes start from the reduction of silica to obtain
raw silicon containing many impurities, the so-
called metallurgical silicon. Then, the MG
silicon is purified by removing undesirable species,
like iron, boron, phosphorous. A recent promising
device consists in using induction plasma torches
impinging a silicon bath (figure 6) to remove the
impurities at a high rate [5].

The silicon ingot is then solidified in batch
furnaces then sliced into thin wafers. The thickness
of the silicon wafers is around 300 pm whilst its
efficiency may reach 15%. One major drawback
of the process is the loss of materials (50%
approximately) during the cutting.

Fig. 6. View of the purification process by means of
an induction plasma impinging the free surface of a silicon
bath

3.2. New trends for photovoltaic cells
An alternative route consists in thin layer

deposit by epitaxy on substrates. The advantages
are the following:
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(1) the layer thickness may be significantly smaller
than with the previous system,

(ii) it is possible to increase the efficiency of the
cell by multi-layer deposit, each layer being able to
absorb a particular range of solar radiation
spectrum  (hetero-junction cells, nano-thread
surfaces).

The future aim is to produce cells with a
coating of 100 mm thick having efficiency around
30%. However, mass production for those types of
quite sophisticated cells is still an issue, and further
researches are ongoing.

4. CONCLUSION

Many other types of researches are
undertaken in the various laboratories, and it was
not possible to review all of them. For example
Grenoble is very active as far as the development
of superconducting flexible conductors with
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YBCO-based alloys using CVD techniques. This
topic is of great importance for the transport of
electricity. Social sciences are also present through
various projects, for example on the promotion of
the use of renewable energies in the city.
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Rezumat: Studiul dezvolta modelul analitic a unui sistem de recuperare al energiei pentru racirea unui centru de
date folosind resurse de energie regenerabile. Sistemul de racire constd intr-un ricitor cu absortie, actionat de
energia termica recuperata din componentele Centrului de Date si aditional din energia solara acumulata extra.

Aceasta lucrare include informatii generale despre centrele de date si o descriere detaliatd a sistemului de

recuperare de energeie propus.

Cuvant cheie: centru de date, ricitor cu absorptie , energie solara.

Abstract:The study develops the analytical model of an energy recovery system for the cooling of a data center
using renewable energy resources. The cooling system consists of an absorption chiller, driven by the thermal
energy recovered from the Data Center components and additional extra solar energy.

The paper includes general information on data centers and a detailed description of the proposed energy

recovery system.

Keywords: data centers, absorption chiller, solar energy.

1. INTRODUCTION

Several studies focused on the need to recover
the thermal energy dissipated in data centers, given
the large power consumption and associated power
losses. It is generally accepted across the industry
that the large power hungry data centers lack
efficient energy recovery systems. However, most
of the prior art [1 — 7] and associated studies have
focused mostly on the design optimization and
analysis of these data centers, without targeting the
alternative recovery of the energy losses to the
ambient.

The present study fills this gap, and proposes an
efficient energy recovery system used to cool the
equipments and to provide an optimal ‘micro-
climate’ using the energy lost by the Data Centers.
When the residual energy losses from the data
centers are not sufficient to activate the cooling
systems, it is suggested to use supplemental energy
from alternative recovery systems mainly the solar
energy, when available. Similarly, the geothermal
energy and other alternative sources of energy can
be used for the same purpose.

In principle, the heat dissipated to the ambient
by the data center racks is used to vaporize the
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cooling agents and thus activate the absorption Br-
water refrigeration unit and cool the water which in
turn will be wused to cool the data center
environment.

When the thermal energy received from the
data centers servers is not sufficient to activate the
refrigeration unit, a dual system is proposed to heat
the water needed for the absorption chiller, using
solar energy or any other available regenerative
heat source.

The current study will provide a solution for the
optimal design of the data center/server cooling
systems, the appropriate selection and the
functional analysis of the absorption chiller
together with the complementary heat exchangers
required by the overall system.

The efficiency of the system is defined in terms
of the Coefficient of Performance (COP), the ratio
between the recovered energy from the system and
the total power dissipated by the system. The
COP values can reach 0.33 for a typical system.

1.1 Data Center Cooling — General Information

The cooling infrastructure is a significant part of a
data center. The complex connection of chillers,
compressors and air handlers create the optimal



computing environment, ensuring the longevity of
the servers installed within.

The EPA’s oft cited 2007 report predicted that
the data center energy comsumption, if left
unchecked, would reach 100 million kWh by 2011
with a corresponding energy bill of $ 7.4 billion.
This conclusion is not strictly based on Moore’s
law or by the need for greater bandwidth. In light
of these news, the industry is turning a critical eye
towards  cooling, recognizing both  the
inefficiencies of current approaches and the
improvements possible through new technologies.
The information is design to assist the data center
professionals who must balance the growing
demand for computing power with the pressure to
reduce energy consumption.

Until recently, no standard measurement existed
for Data Center efficiency. The Green Grid, a
consortium promoting responsible energy use
within critical facilities has successfully introduced
two new terms; Power Usage Efficiency (PUE)
and Data Center Infrastructure Efficiency (DciE).

1.2. Power Usage Effectiveness (PUE)

PUE is derived by dividing the total incoming
power by the IT equipment load. The total
incoming power includes, in addition to the IT load,
the data center's electrical and mechanical support
systems such as chillers, air conditioners, fans, and
power delivery equipment. Lower results are better,
as they indicate more incoming power is consumed
by IT equipment instead of the intermediary,
support equipment.

Cooling can be a major player in PUE
measurement. Consider the following diagram
[2]1[3], where the combination of the chiller,

humidifier, and CRAC consume 45% of the
total energy coming into the facility.

Chiller 33%
Electrical Waste
Power Humidifier 3% Heat
IN CRAC 9% ouT

IT Equipment 30%

PDU 5%

UPS 18%

Switchgear/generator 1%

42u Lighting 1%

Fig.1. Where does the energy go?
(Source: The Green Grid)
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The Uptime Institute approximates an industry
average PUE of 2.5. There are no tiers or rankings
associated with the values, but PUE allows
facilities to benchmark, measure, and improve their
efficiency over time. Companies with large-scale
data center operations, like Google and Microsoft,
have published their PUE. In 2008, Google had an
average PUE of 1.21 across their six company data
centers. Microsoft's new Chicago facility
calculated an average annual PUE of 1.22.

1.3. Data Center Infrastructure Efficiency
(DCiIE)

DCiE is the inverse of PUE-Total IT Power/Total
Facility Power x 100%. DCiE presents a quick
snapshot into the amount of energy consumed by
the IT equipment. To examine the relationship
between PUE and DCiE, "A DCIiE value of 33%
(equivalent to a PUE of 3.0) suggests that the IT
equipment consumes 33% of the power in data
center."

ASHRAE released their "2008 ASHRAE
Environmental Guidelines for Datacom
Equipment" which expanded their recommended
environmental envelope as follows:

Table I.
2004 2008 Version
Version
20°C (68°F) | 18°C (64.4°F)
Temperature | to 25°C | to 27°C
(77°F) (80.6°F)
5.5°C DP
Humidity 40% RH to | (41.9°F) to 60%
55% RH RH & 15°C DP
(59°F DP)

The cooling systems are categorized into air-
cooled and liquid-cooled systems. The definitions
of these categories are:

* Air Cooling — Conditioned air is supplied to the
inlets of the rack / cabinet for convection cooling
of the heat rejected by the components of the
electronic equipment within the rack. It is
understood that within the rack, the transport of
heat from the actual source component (e.g., CPU)
within the rack itself can be either liquid or air
based, but the heat rejection media from the rack
tothe terminal cooling device outside of the rack is
air.

* Liquid Cooling — Conditioned liquid (e.g., water,
refrigerant, etc., and usually above dew point) is
channeled to the actual heat-producing electronic
equipment components and used to transport heat
from that component where it is rejected via a heat
exchanger (air to liquid or liquid to liquid) or
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extended to the cooling terminal device outside of
the rack.

1.4. Air Cooling Overview

Air cooling is the most common source of cooling
for electronic equipment within datacom rooms.
Chilled air is delivered to the air intakes of the
electronic equipment through underfloor, overhead,
or local air distribution systems. Current industry

guidelines recommend that electronic equipment
be deployed in a hot-aisle/cold-aisle configuration
(as illustrated in Figure 1-1) (ASHRAE TC 9.9
2004). On each side of the cold aisle, electronic
equipment is placed with the intakes (fronts) facing
the cold aisle. The chilled air is drawn into the
intake side of the electronic equipment and is
exhausted from the rear of the equipment into the
hot aisle.

o
Rear Front Front Rear Rear Front Front Rear
P L = I|l||| |F’"I e L_,_.,:i’:-v
Hot Cold ” Hot Cold Hot
Aisle RackT Aisle| Ji.iack II Aisle Rad(__._ | Aisle lRack Aisle
A —1
2 1B P = g
- Py -ru-Lﬁ-‘ —_
o - N

Fig. 2. Hot-aisle/cold-aisle cooling principle

In an underfloor distribution system, chilled air is
distributed via a raised floor plenum

and is introduced into the room through perforated
floor tiles (Figure 1-2) and other openings in the
raised floor (i.e., cable cutouts).

eling = Celing
\
A ﬂ\\ﬁ o o = N
T l 1T
e 1 e
— Unit T =R T Unit ﬂ
Ties , \ :}. Eﬂ F,‘t] - . :‘. Floor Tit
- Sieb [T SRBRRANRIR R ; 2 Floor Sia

Fig.3. Raised floor implementation using baffles to limit hot-aisle/cold-aisle “mixing.”
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1.5. Liquid-Cooled Computer Equipment

Most computers are cooled with forced air.
With the increased microprocessor power densities
and rack heat loads, some equipment requires
liquid cooling to maintain the equipment within the
environmental  specifications  required by
manufacturers. The liquids considered for cooling

Florea CHIRIAC, Victor CHIRIAC, Alexandru SERBAN

electronic equipment are water, FluorinertTM, or
refrigerant. Manufacturers normally supply the
cooling system as part of the computer equipment
and the liquid loop would be internal to the
equipment. The transfer of heat from the liquid-
cooled computer system to the environment
housing the racks takes place through a liquid-to-
water or water/glycol heat exchanger.

Rack

Return Alr
A ToUnt

Lqud Cooled
Eectrorics

Liquid From
Electronics

Supply Air

Hom oo Floor Tiles

Liquid To |,
Electronics
CRAC Pump
Unit
Retum A s | |
To Room W {1y
Liquidto A Heat
Exchanger
[ T [ [ [
= §
Tlled Water Supply Air [;1> g>
oy &Retum  From Unit

=

Floor Slab

Fig.4 Internal liquid cooling loop restricted within rack extent.

Figures 1-5 and 1-6 depict the two possible
liquid-cooled systems. Figure 1-4 shows a liquid
loop internal to the rack where the exchange of
heat with the room occurs with a liquid to air heat
exchanger. In this case the rack appears as an
aircooled rack to the client and is classified as an
air-cooled system. It is included here show the
evolution to liquid-cooled systems.

Figure 1-5 depicts a similar liquid loop internal
to the rack used to cool the electronics within the
rack,

but in this case the heat exchange is with a liquid
to chilled water heat exchanger. Typically the
liquid circulating within the rack is maintained
above dew point to eliminate any condensation
concerns. Figure 1-4 depicts a design very similar
to Figure 1-4 but where some of the primary liquid
loop components are housed outside the rack to
permit more space within the rack for electronic
components.

Celling Structure

Modular Liquid
Coolling Unit

Liquid To
Electronics

Liquid to Liquid
Heat Exchanger

Rack

Liguid Cooled
Electrenics

Liquid From
Electronics

Pump |
v Floor Tiles
T T T T T T T T
e e
Chilled Water o i
Supply & Return Floor Slab

Fig.5. Internal liquid cooling loop extended to liquid-cooled external modular cooling unit.
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Liquid To
Electronics

Pump

Rack
Liquid Cooled
Electranics
Liquid From
Electronics
t }
It }
I | Liquid to Liquid
- Heat Exchanger Floor Tiles

Chilled Water
Supply & Return

3

{V <L
SN

Fig.6. Internal liquid cooling loop with rack extents, liquid cooling loop external to racks.

Figure 6 Internal liquid cooling loop with
rack extents, liquid cooling loop external to
racks.

Liquid Coolants for Computer Equipment

The liquid loops for cooling the electronics
shown in Figures 1-4, 1-5, and 1-6, [1], are
typically of three types:

a) FluorinertsTM (fluorocarbon liquids);

b) Water (or water/glycol mix);

¢) Refrigerants  (pumped

and  vapor

compression).

2. PROPOSED RECOVERY ENERGY
SYSTEM

As seen in Figure 1, only 30% of the total data
center power is used to drive the server activity,
while the remainder is lost as heat to the
surroundings. Therefore, in the paper we are

proposing to increase the efficiency of the power in
the system [DCiE], by recycling the lost energy
and by using it primarily to cool off the system
equipment. The main energy recycling process
occurs at the IT level, by recycling the server rack
dissipated power and using it to power an
absorption based refrigeration plant preparing the
water necessary for the data center cooling.
Additionally, the energy from the data center
ambient air is recycled as well, yet this happens at
a lower temperature (and exergy levels), thus the
use of over 75C heated water needed to activate
the absorption chiller is not possible.

Figure 2-1 shows the schematic of the IT
energy recycling system and the hot water
preparation process for the absorption chiller, to
further prepare the chilled water needed to cool off
the environment (climatization).  The system
components are specified below.

HEAT RECOVERY BY COOLING
SERVERS

‘L

= -
Data
Center

[}

Fig.7. Heating Recovery System by cooling Servers and the Absorption LiBr/H20 Chiller driven by this energy to Prepare Cold
Water for Conditioning of the Data Center.
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The system operates as follows; the heat is taken
from the data center servers while vaporizing a
refrigerant (more details in next section) and
transferred in a heat exchanger by condensing the
water which heats over 75C. The warm water
enters the Absorption Chiller generator and will
prepare the cold water which further enters the Air
Handling Unit [AHU], which will further enable
Air Conditioning for the Data Center Environment.
When the heat coming from Servers is not enough
for the process, additional thermal energy from
Solar Collectors [SC] is employed. This energy is
stored in tank R, then is distributed to the
Absorption Chiller generator to add to existing
energy needed to activate the Chiller. The System
has a Cooling Tower which will take the heat
dissipated by the Chiller absorber and condenser
Units. This heat can be reused for other practical
purposes, such as the AHU air heating, also
preparing utilitary/sanitary water.

2.1 Energy Balance for the Energy Recovery
System for Proposed Data Center Cooling

The various component powers are defined as
follows:

@, — server thermal power, kW;

.. — solar thermal power, kW;

QG — thermal power of generator G (from

chiller MF), kW;

g = — power needed to cool the air, kW

Where:

Qg = ¢s T Usc

Chiller MF cooling power is thus:

Qg =COFP-Q¢

COP is the chiller Coefficient of Performance,

value ~ 0.6.

Also QTR is the cooling power in the Cooling

Tower:

QTR= QC+QA=QG+QE,

Where:

QC = the thermal power of the condenser in

the chiller unit

QA = the thermal power of the absorber in the

chiller unit

QAHU, the thermal power of the cooling air

unit in the Air Handling Unit is:

QAHU=QE

For a specific Data Center configuration with
known thermal power dissipated by the servers
(QS = 52 kW), need to calculate the thermal
powers for the other components:
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- The thermal power
QG=QS=52 kW;

- The refrigeration power: QE=0.6%*52=31.2 kW;

- The cooling power of the solar system collector is
assumed to be about half of the generator G:
QS=0.5*QG=26 Kw;

- The thermal power of the Cooling Tower:
QTR=52+31.2=83.2 kW

- The thermal power in the AHU battery:
QAHU=31.2 kW

Referring to Figure 1-1, with the given thermal
powers calculated, the DATA CENTER
infrastructure efficiency increases from ~ 33% to ~
60%.

of the generator G

2. DETAILS ON SERVERS HEAT
RECOVERY SYSTEMS

The cooling refrigerant is chosen such that it
will not interact chemically with the electronic
chips and packages to be cooled. The refrigerant
absorbs the heat from the components and
vaporizes, then heats up the water in the heat
dissipation process while it condenses.

Two solutions are proposed: 1) the refrigerant is
re-circulated over the surface of the pumps in the
server using a pump (Fig. 3-1), and 2) the
refrigerant circulates over the servers in a natural
way, using a thermo-syphon (Fig 3-2). For both
scenarios the racks are mounted in vertical position,
unlike the typical horizontal position used for the
air cooled systems.

First solution with pumps (Fig. 3) includes:
Data Center DC, Server Plates - S, Pump Liquid —
P, Liquid Distributor — D, Closed Server Room SR.
The racks are placed in a room separated from the
rest of the Data Center equipments. Below this
encapsulated room is located the liquid refrigerant
re-circulated through the distributor D via pump P
over the server plaques in the form of a film. The
refrigerant partially vaporizes by absorbing the
heat from servers; the vapors rise towards
condenser C and the remaining liquid is collected
at the bottom of the encapsulated room.

The vapors will rise and further condense on
the surface of the tubes with water which is heating
up and is further distributed to the generator of the
absorption chiller system.

The water is recirculated via a 3-way throttle
device until it reaches the temperature required for
the solution boiling in the generator.

The liquid refrigerant from condenser C returns
to the system through distributor D. The power
dissipated by the solution pump is negligible
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Fig.8. First heat recovery solution

1. SECOND FROPOBAL FCR OOOLING OF
BERVERS WITH THERMOSIPHON

#NT
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(4] SSAVERAPLATER
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5] CONDENTER
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Fig.9. Second method for cooling servers

compared to the energy consumption inside the
Data Center.
Data Center Option 1 (Fig. 3.1) — Design
Example

A smaller Data Center is chosen, having 2 racks
each with 60 server blades. Each server includes 2
CPU processors, dissipating 105W at about 90C
temperatures. The overall thermal power
dissipated by each rack is about 26 kW thus both
racks will dissipate about 52 kW. Each sever is 0.3
x 0.7 square meters, about 1 mm thick. The racks
are placed vertically, forming an overall height of
about 1.5 meters.
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The thermal power of the condenser is 52 kW;
R123 is the chosen refrigerant, with a smaller
saturation pressure at phase changing temperatures
compared to other refrigerants. The vaporizing
and condensing temperatures are To ~ Tc = 90C,
while CU Ps = 6.4 bar. The latent vaporizing heat
is 10 kJ/kg. Thus the mass flow rate needed to
prepare hot water is m=0.37 kg/s.

We choose the inlet/outlet chiller generator
temperatures at 80/85C as seen also in Fig. 3-1; the
hot water mass rate will be in this case mw=2.5
kg/s. The refrigerant volumetric heat flow rate at
90C is V= 0.3*1073m%/s[ 4.8 m3/h]. We double the



volumetric flow rate for the refrigerant recirculated
in the pump, part of which will vaporize and the
rest will return as liquid. The refrigerant pump
will be chosen for a refrigerant volumetric flow
rate of Vt=0.6 m¥s at an pressure of 10 Mpa. This
refrigerant flow rate will provide satisfactory 0.5
mm coolant films on the server blades.

In Fig. 3-2 is presented the second solution,

with the refrigerant circulated via a thermo-syphon.
The components details are provided in the Legend.

The refrigerant vapors will rise on the server
blades due to the buoyancy force, then will
condense on the surface of condenser C. There are
2 solutions to achieve the upward motion of the
refrigerant, one using a custom built heat tube
surrounding each server blade and a second option
would be to build more server blades such that the
condensation could follow a separate path.

Hence, the first solution (with recirculation
pump) has several advantages over the second one,
such as: design simplicity, lower power
consumption required to activate the pump and the
reliability of the system. The system will be built
and tested in order to confirm these hypotheses.

3. CONCLUSIONS

The paper presents a novel solution of
recovering the thermal energy dissipated by the
data center server blades, using it to prepare hot
water to activate a LiBr-HSO absorption chiller to
prepare the cold water necessary to further cool the
data center environment. When the additional
energy dissipated by the Data Center is not enough
to cover the inputs necessary for the cooling
process via absorption, additional energy is
provided by a solar system or other renewable
energy system.

The heat dissipated by the server blades is
absorbed by a liquid refrigerant which vaporizes
then condenses and releases heat to warm up the
water needed by the absorption chiller. The
refrigerant is circulated via a pump, a superior
solution to thermo-syphon. The pump is able to
circulate twice the refrigerant flow rate, thus
creating a 0.5 mm film on the surface of the blades,
some of which participates in the vaporizing
process. The proposed energy recovery system
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will lead to a COP of ~ 0.6, double of the 0.33
value for the system without recovery. The current
study is purely theoretical, enabling a better
understanding of what the pros/cons of building
such a recovery system are to improve the
efficiency; next step is to build an experimental
setup to validate the proposed solution.

NOMENCLATURE
IT Information technology.
CpPU Central Processing Unit.

CRAC Computer Room Air Conditioning.
PCB Printed Circuit Board.

PDU Power Distribution Unit.

RAM Random Access Memory.

UPS Uninterruptible Power Modules
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COMPARATIVE ANALYSIS OF WORKING FLUIDS IN
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Rezumat. Lucrarea include o analizd comparativa a influentei naturii agentului de lucru asupra performantelor
unui ciclu solar cogenerativ Joule Brayton de micd putere. Schema constructivd a motorului Joule Brayton a
presupus sistemul: compresor centrifug — turbind centripetd — captator/concentrator de radiatie solard— recuperator
intern de céldurd, ce poate fi utilizat pentru puteri mici. S-au considerat trei posibili agenti de lucru, aer, azot si
dioxid de carbon. Pentru a obtine rezultate numerice cit mai veridice, schema numerica de calcul a considerat
calduri specifice variabile, rapoarte de comprimare §i randamente izentropice corespunzatoare tipurilor de
compresor §i turbind adoptate, diferite grade de concentrare a radiatiei solare prin intermediul temperaturii
maxime pe ciclu. Analiza numerica a evidentiat ci alegerea unui agent de lucru trebuie facutd pentru fiecare
aplicatie in parte, in functie si de conditii restrictive specifice diferite de cele termodinamice, cum ar fi de
exemplu raportul dintre fluxul termic cerut de consumatorii de céldurd si puterea furnizatd impusid de
consumatorii acestei utilitati energetice, tehnologii de fabricatie si valoarea investitiilor specifice, etc.

Cuvinte cheie: ciclu solar cogenerativ Joule Brayton, agenti de lucru, performante termodinamice, schema logica
de calcul.

Abstract. The paper includes a comparative analysis of the effect of the working fluid type upon the
performances of a small solar cogeneration Joule Brayton cycle. The engine scheme considered the setup: radial
compressor — centripetal turbine — concentrating solar power (CSP) heat exchanger — internal recovering heat
exchanger — and external cogeneration heat exchanger. They were evaluated three working fluids, air, nitrogen,
and carbon dioxide. The numerical code involved variable heat capacities, compression ratios and isentropic
efficiencies typical for the chosen compressors and gas turbine, and various solar radiation concentrating degrees
by the intermediary of the maximum temperature on the cycle. The numerical analysis emphasized that the
choosing of a certain working fluid must follow also extra non-thermodynamically based real operational
restrictive conditions, such as for instance the operational heat per power ratio, technological approaches and
specific financial investments etc.

Keywords: solar cogeneration Joule Brayton cycle, working fluids, thermodynamic performances, numerical
algorhytm.

1. INTRODUCTION

The next future of energy systems must
deliberate on their structure including besides
classical energy systems, fueled and nuclear, new
and more and more widespread
renewable based ones. These new systems are to
be “standardized” by more points of view, for

advanced

instance:

v thermodynamic criteria like power, first and
second law efficiencies,

v technological methodologies adapted to small
or large power systems, open for air or closed
for other working fluids, compatible materials,
design for assembling at the system
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operational start and disassembling at the
system life end,

v' financial issues as the specific investment,

v’ life cycle assessments, and so on.

This paper tried to find out if there are major
effects of the working fluid nature upon the
thermodynamic performances of the small solar
Joule Brayton engines. The numerical analysis
emphasized that the choosing of a certain working
fluid extra,
thermodynamically  based, real operational
restrictive conditions, for instance the operational
heat per power ratio, technological approaches and

must follow also non-

specific financial investments etc.
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2. MATHEMATICAL ALGORHYTM — ideal gas constants compiled as mean values of
the difference between the constant pressure
2.1. Hypotheses heat capacity and the constant volume heat
capacity, on the range 20 — 1300 degrees
The operational cycle is sketched in Figure 1. Celsius.
The successively processes are:
1 — 2r irreversible compression, 2.2. Basic relations
2r — 3r irreversible pre-heating by internal heat
recovering, ¢ Heat capacities interpolated by polynomials:
3r — 4r irreversible heating by solar radiation, 2 3 4
4r — 5r irreversible expansion, cp=aptayT+ay T +a3-T"+a, T 1
S5r — 6r. irreversible cooling by internal heat ¢, =by+b -T+b, T? 4 b T3+ b, T4
recovering,

YV VVV VYV

6r — 7r irreversible cooling by cogeneration,
7r — 1 irreversible cooling by releasing out the
exhaust heat.

¢ Mean adiabatic exponents of reversible
adiabatic process 1 — 2t and 4r — 5t:

T, T,
["e,-ar [7e,-ar
_T _ Ty, )
Yo=—g > Vas= g, (2)
j ¢,-dT j dT
I

4r

+ Isentropic efficiencies of irreversible adiabatic
process 1 —2r and 4r — 5r:

Ty Ts,
[e,-dr [ e,-ar
Tl T4r
77C=T2r—’77T=T5t— 3)
J.Tl Cp -dT J.TM Cp -dT

¢ Mean ideal gas constants over a temperature
range, from Ty, to T

J.Tmax (c -c, ) dT

. . Toin = ¢ 4
Fig. 1. The solar cogeneration Joule Brayton cycle R="tmn_ 4)
The adopted assumptions on the cycle are: Tinax = Tinin
the minimum temperature on the cycle . . .
T, =293.15 K: ¢ Effectiveness of internal recovering heat
’ exchanger, knowing that the flow heat capacity
the maximum temperature on the cycle rate along the process 2r — 3t is smaller than
T,,=873.15/1073.15/1273.15/ 1473.15 K; that along the process 5r — 6t, since the specific
. . heat capacity is larger while the temperature is
compression ratios larger:
Tc=p/p1=2.5/3.5/4.5 7
3t . dT
isentropic efficiencies _ JTz,- “» Iy T,
Erecov = Ts, - T. —T (5
Nc=0.8,nr=0.8; J. ) -dT 5r —4or
: T2r
mechanical power loss: 1%;
effectiveness of internal heat exchanger ¢ Pressures and temperatures:
€recov = 0.95; pi=1bar, py =p\-Zc, P2 = P2 P3 = Do
irreversible pressure drops by p3, =0.98- =0.99-
3 7S D3> Py 77 P3r s
Pa/par = 0.98. pu/ps, = 0.99, peps, = 0.970, L @
/p7 = 0.955, and p7/p; = 0.9975; = , ==t ="
Per/P7 P7/P1 D7r 0.9975 Deér 0.955 Dsr 097
heat capacities evaluated by polynomials of 4"
Order; T] =293.15 K, Tjt = Tjr, T4t = T4r, Tm = Tm, (7)
T,,=363.15K
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2.3. Basic numerical code equations

¢ Reversible adiabatic compression 1 — 2t:

J(Vlz—%z

Iy =T, (1’— ®)

P

Solving this equation by an iterative method, e.g.
trial and error, it yields the temperature Tj,.

¢ Irreversible adiabatic compression 1 — 2r:

T2r T21
UC-J.cp~dT=J.cp~dT 9)
T T

By using also an iterative method, from this
equation it results Ts,.

¢ Reversible adiabatic expansion 4r — 5t:

(745-1)
)
Is, =Ty, | -

P4y

(10)

From this equation it yields the temperature Ts, by
means of an iterative method, e.g. trial and error.

¢ TIrreversible adiabatic expansion 4r — 5r:

TSI TSr
nT-J.cp~dT= cp-dT (11)
T4r T4r

A similar way of solving this equation, it obtains
Ts,.

¢ Internal heat recovering (3r — 4t) + (51 — 6t):

T3 = Erecor (TSr _T2r)+T2r » Tsr =T (12)
T3, Tes
J'Cp.de_J.cp-dT,TG,:Tm (13)
T2r TSr

In equation (11) we impose &, and thus it
obtains T3. The equation (12) can be solved
numerically by an iterative method and gives T,

# Specific powers interactions:
T,
We =— jc pdT
Ty

(14)

TSr
Wy =— J.cp -dT
T,,

(15)

=0.99-w

chcle =wr+we, W cycle

supplied

(16)

¢ Specific heat rate interactions:
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Ty,
Dsolar = J.cp -dT (17)
15,
T,
Aeog = ij'dT (18)
Ts,
T,
9exhaust = Jcp -dT (19)
T,
¢ First law efficiencies:
W .
n, = supplied (20)
9solar
W, ied T4,
Neog = _supplied T Hcog (21)
9solar
3. NUMERICAL RESULTS

The numerical results are shown in Figures 2 to
10.
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Fig. 2. Specific power versus maximum temperature on
the cycle. m- = 2.5
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Fig. 3. Specific power versus maximum temperature on
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4. CONCLUSIONS

The numerical results revealed that the nature
of the working fluid is controlling the
performances of the solar cogeneration cycle. At a
first look, we cannot say which working fluid is
more appropriate to solar applications.

The main conclusions emphasize that:

+¢+ the air and nitrogen are quite similar in effects
on the specific power and the first law
efficiencies,

« the specific power supplied by the carbon
dioxide is smaller that those supplied by air
and nitrogen,
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« the power first law efficiencies of carbon
dioxide really can compete with those of
air/nitrogen, especially at larger compression
ratios and at lesser T,,

« for the carbon dioxide, the cogeneration first

law efficiencies are smaller than those for air

and nitrogen; the cogeneration first law

efficiencies might be actually compared in a

specific solar application, when the ratio of

cogenerated heat to supplied power is imposed
by customers.
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CALCUL DE PERFORMANTA ENERGETICA PENTRU

CASA PASIVA DIN UNIVERSITATEA POLITEHNICA
BUCURESTI

Emilia-Cerna MLADIN, Ioana UDREA, Romeo POPA, Radu ANDONE, Madalina ANASTASIU,

Adriana MILANDRUX

UNIVERSITEA POLITEHNICA DIN BUCURESTI, Romania.

Rezumat. In aceastd lucrare sa realizat un calcul de performanta energetica pentru o casa pasiva amplasata in
Bucuresti ce cuprine doud locuinte cuplate realizate in oglinda. Acest calcul s-a realizat cu programul Passive
House Planning Package (PHPP), versiunea 2007. Acesta cuprinde un calcul detaliat bazat pe date de intrare
privind arii, volume, alcatuirea peretilor, tipul tamplariei, valoarea puntilor termice, necesarul de aer de ventilare,
tipul si performansa tuturor elementelor de instalatie din dotare, numarul si tipul aparatelor electrocasnice,
numarul utilizatorilor permanenti, precum si datele climatice.

Cuvinte cheie: casa pasiva, energie, punte termica.

Abstract. In this paper was made a calculus of energy performance for a passive house located in Bucharest that
included two coupled homes made in mirror. This calculation was done with the program Passive House Planning
Package (PHPP), version 2007. It includes a detailed calculation based on input data of areas, volumes, wall
composition, such as carpentry, the thermal bridges, ventilation air requirements, type and performance for all
elements of the installation of equipment, number and type of appliances, the number of regular users and climate

data.
Keywords: passive house, energy, thermal bridges.

1. INTRODUCERE

Criza tot mai pronuntata a resurselor fosile ne
ofera sansa de a cauta solutii care polueaza mai
putin mediul inconjurator si care ne (re)integreaza
in dinamica naturala a planetei pe care o locuim.
Concepte precum durabilitate sau abordare
ecologica (numita adeseori ‘“verde”) au patruns
adanc in politici si strategii nationale, in
documente legislative, in managementul general al
firmelor, in modul nostru intrinsec de a gandi si de
a actiona. In acest context, interesul general pentru
diminuarea energiei consumate la nivelul cladirilor
a condus in ultimii ani la definirea mai multor
tipuri arhitecturale de cladiri, dotate cu instalatii
astfel incat sa necesite un minim de energie
primara din combustibili fosili. Denumite, printre
altele, case cu consum redus, case autonome, case
cu amprenta zero de carbon, case cu energie
pozitiva, case pasive sau, mai recent, case active,
toate reprezinta incercari de a redefini modul in
care construim si utilizam cladirile, fie ele
rezidentiale sau cu alta functionalitate. Odata cu
nivelul de constientizare, nivelul de exigenta a
crescut continuu, de la considerarea numai a
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consumurilor de energie majore (de exemplu,
energia termica pentru incalzirea spatiilor), pana la
includerea tuturor consumurilor de energie asociate
cu durata de viata a cladirii (energia consumata
pentru producerea materialelor de constructie,
pentru construirea cladirii, pentru operarea cladirii
si pentru demolarea ei viitoare). Conceptul de casa
pasiva a fost definit prima data de Prof. Bo
Adamson si de Dr. Wolfgang Feist in 1988.
Dezvoltand o serie de proiecte de cercetare si
beneficiind de asistenta financiara a statului
german, dr. Wolfgang Feist a infiintat Passivhaus-
Institut in Darmstadt, Germania in anul 1996.
Succesul acestui concept a crescut enorm cu
fiecare an, azi putandu-se numara zeci de mii de
cladiri recunoscute ca fiind “case pasive”, atat in
Europa dar si in Statele Unite ale Americii. Desi
gandit initial pentru cladiri rezidentiale, conceptul
a fost extins rapid la gradinite, scoli sau cladiri de
birouri. Remarcabil este faptul ca s-a acceptat
voluntar o investitie majorata pentru a realiza o
performanta de utilizare a energiei situata mult
peste prevederile minime normate prin legile din
fiecare tara. Passivhaus-Institut a elaborat cu grija



Emilia-Cerna MLADIN, Ioana UDREA, Romeo POPA, Radu ANDONE, Madalina ANASTASIU, Adriana MILANDRUX

recomandari detaliate de realizare si criterii de
performanta clare, acordand cu mare scrupulozitate
Certificatul de Casa Pasiva, atat la faza de proiect,
cat si dupa realizarea si monitorizarea functionarii
cladirii (www.passiv.de). Casa pasiva este cladirea
in care se poate mentine un climat interior
confortabil fara sisteme active de incalzire sau
racire. Ea se incalzeste si se raceste aproape
singura, deci este “pasiva”. Pentru clima europeana,
o cladirea este certificata ca fiind pasiva daca se
consuma o energie primara inferioara valorii de
120 kWh/m2an, iar necesarul de energie termica
finala pentru incalzire/racire este sub 15
kWh/m2an, raportat la suprafata incalzita utila a
cladirii. Orice alt necesar de energie trebuie
asigurat din resurse regenerabile de energie.
Raportat la cladirile de locuit din Romania, o
cladire pasiva, indiferent de functiunea ei, consuma
energie  termica  finala  pentru  incalzire
reprezentand cca. 8% fata de o cladire
conventionala de locuit sau cca. 15% fata de o
cladire rezidentiala reabilitata sau cca. 20% fata de
o cladire rezidentiala noua. Limitarile cuprind si
sfera economica, stiut fiind ca o investitie mult
superioara conduce cu usurinta la performante
superioare. Astfel, o cladire pasiva este eficienta
economic daca toate costurile cu investitia initiala
si cu utlizarea ei pe durata a 30 de ani egaleaza
costurile  similare  asociate  unei  cladiri
conventionale noi. Comunitatea Europeana a fost
mult sensibilizata la acest concept. Comisia
Europeana a finantat o serie de proiecte, dintre care
amintim proiectul CEPHEUS (1998-2001) privind
casele pasive eficiente economic ca posibile
standarde europene (Program THERMIE) si
proiectul PASS-NET (2007-2010) care a contribuit
la realizarea unei retele europene de promovare a
conceptului de casa pasiva si a unei baze de date,
la nivel international, pentru case pasive (Program
Intelligent Energy-Europe). Mai mult, Planul de
Actiune pentru eficienta energetica dezbatut de CE
in 2007 include propunerea ca incepand cu anul
2011, toate cladirile noi sa respecte standardele
casei pasive sau macar sa fie dotate cu solutii
pasive de incalzire si/sau racire. In prezent, sunt
active trei directive europene care prevad masuri
de performanta energetica si energie curata pentru
tot fondul construit de cladiri: Directiva
2006/32/CE - privind eficienta energetica la
utilizatorii finali siserviciile energetice, Directiva
2009/28/CE — privind promovarea utilizarii
energiei din surse regenerabile, si Directiva
2010/31/CE - privind performata energetica a
cladirilor. Exigentele casei pasive care deriva din
criteriile care o definesc sunt urmatoarele:
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- Elemente opace de anvelopa termoizolate, cu U <
0,15 W/m2K; punti termice @ 0

- Fereastra (vitraj + ramd) cu U < 0,80 W/m2K, g
@ 50%

- Schimbul de aer prin neetanseitati n50 < 0,6 h-1

- Preincalzirea aerului proaspat 1n canale
subterbane si/sau recuperare din aerul uzat (h >
75...80%)

- Apa calda produsad (partial sau total) pasiv cu
energie solara

- Lampi de iluminat interior eficiente

- Aparaturd electrocasnicd de clasd energetica cel
putin A;

- Recuperarea eficienta a caldurii aerului evacuat
cu schimbator de caldura aer-aer (rata de
recuperare > 80%)

Punctele sensibile in construirea unei case
pasive sunt puntile termice, care trebuie diminuate
pana aproape de zero prin solutii constructive si de
termoizolare corespunzatoare, vitraj cu trei foi de
sticla si performante termice superioare, precum si
etansarea deosebita care sa impiedice un schimb
necontrolat de aer intre interiorul si exteriorul
cladirii. =~ Aerul  proaspat si  temperatura
corespunzatoare realizarii confortului interior este
furnizat printr-un sistem de ventilare mecanica,
prevazut in mod obligatoriu cu un recuperator de
caldura din aerul wuzat evacuat. Incalzirea
suplimentara a aerului pre-incalzit in recuperator
este posibila numai in limita a cca. 10 W/m2,
limitare rezultata din conditia ca temperatura
acestuia sa nu depaseasca valoarea de risc la
protectie de 500C. Daca se constata prin calcul un
necesar de putere termica mai mare de 10 W/m2,
trebuie prevazute surse suplimentare de incalzire
(corpuri statice cu agent cald sau plasme de
radiatie).

2. DESCRIEREA CASEI PASIVE

Prezentul articol isi propune sa ilustreze un
calcul de performanta energetica pentru casa
pasiva, constructie in curs de finalizare, amplasata
in  campusul universitatii =~ POLITEHNICA
Bucuresti, ca rezultat al proiectului de inovare
intitulat “Case pasive adecvate conditiilor
climatice din Romania” realizat intr-un larg
parteneriat coordonat de Institutul de Studii si
Proiectari Energetice (contract 214/2008 finantat
prin UEFISCDI) si cu participarea a numerosi
sponsori firme de top producatoare si furnizoare de
echipamente si  materiale de  contructii
(http://casapasiva.pub.ro sau  Www.ispe.ro).
Cladirea este amplasata in Bucuresti, pe o
suprafata plana putin umbrita, cu orientare N-S si
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cuprinde doua locuinte cuplate realizate in oglinda.
Cele doua locuinte au caracteristici constructive
identice, dar dotarea cu instalatii este usor diferita,
pentru a realiza doua variante posibile de
alimentare cu energie. Ele sunt prezentate in
format generat prin simulare soft, in figura 1.

Caracteristicile constructive pentru o locuinta
sunt urmatoarele:

e Arie construita 94,0 m2

e Arie incalzita utila 140,0 m2
e Volum de aer 435,3 m3
e  Aria anvelopei la interior 406,6 m2
e  Aria suprafetei vitrate 32,02 m2
e Numarul ocupantilor 4 persoane

Locuintele se desfasoara in plan parter si plan etaj

mansardat, fiind dotate cu scara interioara deschisa.

La parter se afla bucataria, livingul, sufrageria si
camera tehnica unde este amplasat recuperatorul de

caldura din sistemul de ventilare mecanica. La etaj
se afla trei dormitoare, doua bai si spatii anexe.
Fiecare locuinta are sistem de ventilare mecanica
prevazut cu recuperator de caldura din aerul
evacuat si incalzire suplimentara realizata electric,
din sursa geotermala sau solara. O parte din
energia termica este produsa in panouri solare
termice, iar o parte din energia electrica este
produsa in panouri PV, toate amplasate pe
invelitoarea cladirii cu orientare sud (vezi fig. 1).
Una dintre locuinte ele este dotata cu canale
ingropate pentru admisia aerului proaspat si
panouri radiante corectoare pentru temperatura
interioara, iar cealalta este dotata cu pompa de
caldura geotermala sol-apa si panouri radiante cu
agent termic. Detaliile de dimensionare nu pot fi
facute publice si reprezinta proprietate intelectuala
detinuta de UEFISCDI (fostul AMCSIT).

Vedere N-E

Fig. 1. Prezentarea cladirii pasive cu doua locuinte cuplate

3. DATELE CLIMATICE

Calculul performantei energetice pentru orice
cladire presupune cunoasterea datelor climatice
medii statistice.

In cazul Romaniei, astfel de date se afla
publicate in stasul romanesc 4839, publicat in mai
1997.

Datele publicate sunt, insa, vechi si depasite in
conditiile incalzirii vizibile a climei, iar utilizarea
lor poate conduce la concluzii eronate. Din acest
motiv, s-a preferat utilizarea softului elvetian

Meteonorm de simulare a datelor climatice
functie de pozitia geografica (latitudine,
longitudine, altitudine).

Valorile generate de acest program pentru
temperaturile medii lunare sau medii zilnice au fost
in concordanta cu valorile masurate de-a lungul a
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trei ani la statia meteo Afumati din vecinatatea
Bucurestiului, conferind astfel validitate si
valorilor pentru intensitatea solara care nu au fost
masurate de curand.

Astfel, pentru pozitia Bucurestiului,
caracterizata de latitudine 44024°49’’, longitudine
2600548’ si altitudine 79 m, s-au generat datele
climatice medii lunare din Tabelul 1, utilizate
ulterior in calculele de performanta energetica.
Pentru sarcinile termice de incalzire si racire s-au
utilizat minimele de iarna, mediile lunare pentru
sezonul rece si mediile lunare pentru sezonul cald,
prezentate in Tabelul 2.

In plus, programul Meteonorm a furnizat un
calcul de numar de grade-ore pentru incalzire:
78674 grade.h, precum si un numar de grade ore de
racire: 3795 grade.h.
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Tabelul 1.
Date climatice generate de programul Meteonorm pentru pozitia orasului Bucuresti
Luna | ™ | g tot N | Int.tot E | Int.totS | Int.totV | Inttor.0 | LcmP- | Temp. | Temp.
amb. roua cer sol
°C kWh/m*luna | kWh/m’luna | kWh/m’luna | kWh/m’luna | kWh/m’luna °C °C °C
Tan -1.5 14 31 74 30 44 -3.2 -12.7 12.0
Feb 0.9 19 41 89 42 66 -2.7 -11.4 11.3
MAr 5.4 29 67 106 68 107 -0.3 -8.2 11.4
Apr 11.3 37 86 98 82 140 4.7 -1.8 12.2
Mai 17.7 52 115 98 101 184 10.1 44 14.8
Tunie 21.2 58 119 93 109 197 13.9 8.2 16.4
Tulie 23.2 57 125 99 110 202 15.1 10.2 17.7
Aug 22.5 46 108 112 104 178 14.8 9.9 18.4
Sept 16.6 32 78 111 80 128 11.3 5.3 18.3
Oct 11.2 24 57 109 58 89 7.2 0.5 16.2
Nov 5.8 15 27 65 31 45 3.4 -3.3 14.9
Dec -0.4 12 23 59 25 34 -2.3 -11.6 13.3
Tabelul 2.
Date climatice pentru calculul sarcinii de incalzire si racire pentru orasul Bucuresti
Temp. amb. Int. tot_N Int. tot_E Int. tot_S Int. tot_V Int. tot_O
SARCINA
°C W/m’ W/m’ W/m® W/m’ W/m’
Sarcina de incalzire 1 -8.8 19 40 83 32 54
Sarcina de incalzire 2 -3.7 12 16 30 19 29
Sarcina de racire 22.6 63 156 148 142 250
4. CALCULUL PERFORMANTEI numarul si tipul aparatelor electrocasnice, numarul
ENERGETICE utilizatorilor ~permanenti, precum si datele

Acest calcul s-a efectuat cu programul Passive
House Planning Package (PHPP), versiunea 2007.
Acesta cuprinde un calcul detaliat bazat pe date de
intrare privind arii, volume, alcatuirea peretilor,
tipul tamplariei, valoarea puntilor termice,
necesarul de aer de ventilare, tipul si performanta
tuturor elementelor de instalatie din dotare,

TERMOTEHNICA 1/2011

climatice amintite mai sus.

Toate aspectele considerate in calcul sunt
prezentate in anexa. Rezultate partiale sunt
ilustrate in copiile foilor de calcul din figurile 2-7.
Se calculeaza rezistentele termice unidirectionale,
dupa cum se ilustreaza in figura 2 pentru un perete
exterior opac si pentru placa pe sol.
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i i iExterior wall
Assembly No. Building Assembly Description
Heal Transfer Resistance [m?K/W] interior Ry
exteriar Ra
Tolal Width
Area Section 1 AWK Area Section 2 (optional) AW Area Section 3 (optional) (W] Thickness [mm]
r 4.iIntarior plaster 0.800 22
i 2.iCellular Concrete Ytong: 0.270 250
i 3.iMineral wool 0.040 :Brown timber & insulat; 0.061 :Blue timber & insulation: 0.059 300
b
4.
b
5.
5
6.
r
brds
r
B.
Percentage of Sec. 2 Percenlage of Sec. 3 Tolal
7o | [ 512 |-
¥
f 3 Floor slab
Assembly No. Building Assembly Description
Heat Transfer Resistance [m*K/W]  interior R,
Total Width
Area Section 1 LW Area Section 2 (optional) LW Area Section 3 (optional) . W Thickness [mm]
[ 1. Parquet 0.200 22
[ 2 0SB board 0.130 [
r 3./Lightly reinforced morti 1.100 50
[ 4.EPS high density 0.040 150
i 5.iReinforced concrete 1.740 120
[ G.iXPS polystyrene 0.040 180
r 7.iLightly reinforced merti 1.100 50
b
8.
Percentage of Sec. 3 Tolal
: [ 58.0 |-
r

Fig. 2. Calcul de rezistente termice unidirectionale pentru elementele opace ale anvelopei

Transferul de caldura prin elementele opace ale
anvelopei este corectat cu efectul puntilor termice,
chiar daca prin proiect ele sunt de valoare foarte
mica. Figura 3 ilustreaza un calcul de punti termice
caracteristic  proiectului  analizat. In cazul
ferestrelor, se specifica tipul de vitraj si de rama,

dimensiunile si orientarile, iar apoi se calculeaza
puntile termice asociate cu instalarea ferestrei si cu
existenta elementului separator de foi de sticla
(spacer) si, in cele din urma, coeficientii de
transfer termic U (figura 4).

Input of
Length | Thermal Bridge Heat Loss ]
[m] Coefficient WimK)
WilmK)

7.85 Corner N -0.031
7.7a Corner S -0.030
7.85 Corner-neighbour N 0.010
7.78 Corner-neighbour S 0.010
7.30 Pole - complex E1 0.018
6.91 Pole - complex E2 0.018
15.62 Pole-complex S+N 0.018
27.80 First floor-wall junction 0.008
8.00 Roof junctions along E-W -0.114
11.96 Roof junctions along N-5 -0.052
11.96 Roof-wall neighbour junction 0.002
4.65 Ground floor perimeter terace -0.002
23.15 Ground floor perimeter -0.001
16.00 Ground floor centre E-W small 0.032
11.80 Ground floor centre N-5 small 0.032
11.80 Ground floor centre big N-3 0.034

Fig. 3. Cuantificarea efectului puntilor termice asupra transferului termic prin elementele opace ale anvelopei
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g-Value U-Value Window Frame Dimensions Installation P-Value Results

Perpen- 1 Width- | Width- | Width- | Width- | Left | Right | Sill | Head Window | Glazing | U-Value FL:‘::tiE:n

R"","'ar Glazing b Left Right Below | Above | 10 10 1 ) Fapcor | Wisutaton Area Area | Window per
adiation Window

. WIm'K) | Wim'K) m m m m WIK) | Vi(mK] m m W K] %
0.50 0.60 0.77 | 0.13 | 0.13 | 0.16 | 0.13 | 1 ET 1 T 0.032 | 0.019 1.4 0.78 0.83 0.58
.50 0760 (RS P T T T S O < I 1 i i 0,038 6,019 14 0.78 0.83 0.58
(D] (] (PR AT T S T O [ I i i 1 G058 T 28 2,00 076 078
G50 0760 [ Mk 5.1 [ S R D 1 i i 3 G033 6618 2.0 1.33 0.79 0,65
(T (N (PR T P B O I I il i i IR Y] 33 157 078 0.67
050 0780 0,39 {0,137 00T Teis T 01 i 3 i El 676327760618 34 139 0.78 0.66
5750 (N (P T P (1 B - - T i1 i il 67633767018 24 158 078 0.67
6750 6760 6EE T8 eY T e TR T eE T (i i i 676337760618 32 251 074 0.80
0750 060 (I Pl S R S R P I 1 i 1 07038707019 18 1.22 0.78 0.67
(N1 (1] (A T 5 T P s i i i (o PR i3 0.7 083 0.57
(D] (] (o T P A 6 S [ I (i i 1 (PR Y] 22 165 077 076
(T bTED (o T T T T S Y B T R (i (] g (I PR ] 0.8 0.50 0.87 0.62
5750 (] (P T P O T I 3 P 1 I i i 1 67632767018 22 165 077 0.76
050 0780 o8 T ole T 008 TUd e T I6Y i (i i [} 676337767618 i7 128 075 073
6750 (N3] (ST T A P A B T O P A (] i (] 676337 67018 17 128 075 073
Fig. 4. Calcul de coeficienti de transfer termic si punti termice la elementele de tamplarie
Calculul consumului anual de energie termica energie  termica  pentru  acc.  Aparatura

pentru incalzire se efectueaza prin metoda lunara,
conform algoritmului din standardul european EN
13790. Aporturile solare si cele interne se adauga
consumului pentru a realiza confortul termic pe
durata sezonului rece. Extrasul prezentat in figura
5 indica un necesar specific de energie finala
pentru incalzire de 11.9 kWh/m’an. Pe timp de
vara, calculele au indicat ca nu este necesara o
racire suplimentara fata de ventilarea pe timp de
noapte, masura uzuala si necostisitoare. Apa calda
de consum este preparata intr-un boiler cu ajutorul
agentului termic furnizat de panourile solare
montate pe invelitoarea cladirii si corectata ca
nivel de temperatura cu o rezistenta electrica
comandata de un termostat. Figura 6 prezinta
calculul prin care s-a evidentiat cota de 55% pe
care o reprezinta energia solara utila in prepararea
apei calde pe durata unui an, precum participarea
acesteia cu 18 kWh/m’an la necesarul anual de

electrocasnica, iluminatul si serviciile auxiliare
(ventilator, pompe de apa) se estimeaza la o
valoare de 23.4 kWh/m’an energie electrica finala,
care corespunde unei energii primare de cca. 3 ori
mai mari. Verificarea criteriilor obligatorii se face
ca o etapa finala a tuturor calculelor de
performanta energetica, intr-o foaie de calcul
centralizatoare, amplasata la inceputul programului
pentru un acces facil. Ea este prezentata in figura 7
pentru locuinta amplasata pe partea de vest a
cladirii (fig.1). In figura 7 apare si rezultatul
testului de etansare realizat dupa inchiderea
completa a locuintei analizate. Montarea
panourilor de PV pe invelitoarea cladirii permite
producerea unei energii electrice estimate la 178
kWh/m”an. Dupa montarea sistemului de ventilare
mecanica, se va verifica si debitul furnizat de
acesta, precum si eficienta recuperatorului de
caldura din aerul uzat evacuat.

Jan Feb Mar Apr May Jun Jul Aug Sep Oct Nov Dec Year
Heating Degree Hours - Exte 16.0 128 109 6.3 17 0.9 24 -1.9 24 6.5 10.2 15.2 7 KKn
Heating Degree Hours - Gro| 589 5. 6.4 56 38 28 17 1.2 1.2 2 37 50 46 kKn
Losses - Exterior 1028 825 698 403 110 -56 -1683 -120 157 421 657 976 4948 Kivh
Losses - Ground 80 78 87 76 52 35 24 16 16 38 50 67 621 Kivh
Sum Spec. Losses 79 6.5 56 34 12 0.1 09 07 12 3.3 51 75 39.8 KWhim*
Solar Gains - North 6 ] 13 17 25 Fig 27 22 15 " 6 5 183 Kivh
Solar Gains - East 68 87 133 161 206 210 222 199 162 118 59 51 1665 Kivh
Solar Gains - South 260 315 378 352 352 337 356 404 398 387 231 209 3980 Kivh
Solar Gains - West 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 KWh
Solar Gains - Horiz. o 0 0 o 0 0 0 o o 0 0 o 0 Kivh
Solar Gains - Opaque 0 a 0 a 0 a 0 a 0 a 0 0 0 KWh
Internal Heat Gains 219 198 219 212 219 212 219 219 212 219 212 219 2575 Kivh
Sum Spec. Gains Solar + In 4.0 4.3 53 6.3 57 6.6 59 6.0 55 5.2 36 3.5 60.0 KWhim*
Utilisation Factor 100% 100% 98% 65% 20% 0% 0% 0% 22% 63% 100% 100% 46%
Annual Heat Demand 556 296 60 0 0 0 0 0 0 0 200 659 1670 |kwh
Spec. Heat Demand 4.0 21 0.4 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0 1.4 4.0 1.3 KWhim*
C=sum Spec. Gains Solar + Internal £ Spec. Hest Demand Sum Spec. Losses
9 —
—
=3 8 T
= -
g H P P
wE e,
1= 611 = — — [
2]
af s - -
=
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Fig. 5. Calculul necesarului specific de energie termica finala pentru incalzire
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Solar Radiation, Heat Load DHW Production, Heat Load Covered by

0.0

January February March Apri May June July August  Seplember  October  MNovember  December
Monthly Solar Fraction| _Januan Fobruary March Apri June du August | September | Oclober | November | December
Radialion on Tilled Colleclor Surface| 270 378 554 548 782 815 791 638 484 262 210 KWhim?/Montn
Morithly Solar Fraction| 029 041 057 085 0.76 0.78 017 064 052 029 023 -
Total Monthly Heat Load DHW Production| 383 383 383 a83 a83 383 383 a83 383 a83 383 KWh/Month
Monthly Heat Load Covered by Solar| 112 156 219 250 21 300 293 248 128 109 87 KWh/Month

Fig. 6. Calculul energiei solare utilizate la prepararea apei calde consum

CONCLUZII

Conceptul de casa pasiva este aplicabil la
conditiile climatice din Romania, atat ca
tehnologie, cat si ca tehnica de proiectare si
constructie. Analiza de eficienta economica a
investitiei nu a fost inca efectuata intrucat
constructia nu este in totalitate finalizata.
Rezultatele ei vor indica in ce domeniu de
rentabilitate pe termen lung va participa alaturi de
investitiile in cladirile conventionale. Articolul de
fata prezinta un calcul cu date de intrare furnizate
de diversi membri ai echipei de proiect.
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Autorii sunt insa responsabili de realizarea
calcului de performanta energetica a cladirii, calcul
aprobat de catre specialistii de la Passivhaus-
Institut din Darmstadt. Certificarea finala a cladirii
va fi insa posibila numai dupa finalizarea
constructiei si monitorizarea functionarii ei pe timp
de un an.
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OPTIMIZAREA EXERGOECONOMICA A UNUI
SISTEM DE COGENERARE CU TURBINA CU GAZ

Claudia IONITA, Mircea MARINESCU, Alexandru DOBROVICESCU, Eugenia Elena VASILESCU

UNIVERSITATEA POLITEHNICA, Bucuresti, Romania.

Rezumat. Se va prezentat procedura de stabilire a randamentului exergetic optim, aferentd instalatiei de
turbina cu gaze si generatorului recuperator de caldura din cadrul unei instalatii de cogenerare cu turbina cu
gaze, in scopul minimizarii costului energiei electrice si al aburului.

Cuvinte cheie: cogenerare, cost, exergoeconomie, optimizare.

Abstract. It will set the procedure for determining optimal exergetic efficiency, the installation of gas turbine
generator and heat recovery cogeneration plants within a gas turbine, in order to minimize the cost of electricity
and steam.

Keywords: cogeneration, cost, exergoeconomy, optimization

1. PREZENTAREA INSTALATIEI

Sursa de cogenerare studiatd este realizatd cu o
tehnologie moderna, de tipul instalatie de turbine
cu gaze si generator recuperator de caldura (Fig. 1).
Instalatia de turbina cu gaze din cadrul sistemului
de cogenerare este de tip heavy duty,
NuovoPignione cu un singur arbore MS 5001PA,
este una din cele mai cunoscute turbine cu puterea
de 26 MW. S
Camera de ardere a turbinei cu gaze este dotati cu ™~ | wEm—> J@ H%
sistem de reducere al NOx cu injectie de abur, i
pentru a limita emisiile de oxizi de azot la cos sub
450 mg/Nmc (la 15% 0O,) la functionarea pe
combustibil lichid usor. Deasemenea turbina este
prevazuta cu un cos de ocolire (by-pass), pe traseul

TEUR DR TE.

ABURLA
CONSUMATOR.

Fig. 1. Schema sistemului de cogenerare studiat

GENERATOR RECUPERATOR DE CALDURA

gazelor de ardere, care permite si functionarea
turbinei  fard recuperarea caldurii. Pentru
reducerea emisiilor de oxizi de azot in camera de
ardere se introduce un debit de abur la presiune de
20 bar si temperatura de 260 °C. Injectdnd abur in
zona de ardere o mare parte a energiei caldurii este
consumatd pentru  supraincdlzirea aburului,
rezultand o scadere a temperaturii in flacard ceea

ECONDMIZOR &
ECONDMIZIR 3
ECONOMIZOR +

WAPORIZATOR 1
WAPORIZATOR 32

SUPRAINGALZITOR

ce duce la o scadere a formarii a NOx cu mai mult I )
de 75% comparativ cu arzatorele traditionale.
Cazanul recuperator de abur (GRC) (Fig. 2)
produs de firma Hyunday cu circulatie naturala,
este prevazut cu ardere suplimentard, utilizand Fig. 2. Schema generatorului recuperator de cdldura

drept combustibil gaze de rafinarie, cu o capacitate
instalatd (recuperare + ardere suplimentara) de Parametrii de stare ale fiecirui flux de substantd se
134,83 t/h 1a 36 bar si 342,6 °C . prezintad In Tabelul 1.
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Tabel 1
Marimile de stare in punctele caracteristice
debit
flux starea masic T p
m [kg/s] [K] [bar]
1 Aer 120,439 288 1
2 Aer 120,439 603 10
3 Gaze 124,72 1198 9,5
ardere
4 Gaze 124,72 760 1,029
ardere
5 Combustibi 1,894 288 17
1
la turbina
66 Abur 2,389 533 20
injectie
turbina
6 Gaze 126,03 | 419,95 1
ardere
7 Apa GRC 37,84 403 55
4pc Gaze 455,79 1062 | 1,017
ardere
8 Vapori 37,46 613 37,5
GRC
11 | Combustibi 1 288 1,3
1
GRC
9 Putere neta - - -
10 | Puterea Cp - - -
2. REZULTATE OBTINUTE iN URMA

ANALIZEI EXERGOECONOMICE

Modelul matematic este transpus 1in
programul general de calcul, cu ajutorul softului
Engineering Equation Solver. Algoritmul general
de calcul continua cu un calcul exergetic detaliat al
instalatiei in ansamblu si a elementelor
componente. Distrugerile de exergie (Iy) s-au
calculat atat la nivel global, din ecuatia de bilant
exergetic, cat si detaliat, tindind seama de

ilitai Ponderea fluxurilor
exergetice distruse, pe componenete, in fluxul
exergetic distrus la nivelul intregii instalatii este
reprezentatd 1n 1n Fig. 3.

Analiza exergetica aplicatd subansamblelor aratad
ca: fluxul exergetic distrus in camera de ardere a
instalatiei de turbina este cel mai mare,
reprezentdnd un procent de 29 % urmat de cel
distrus in generatorul de vapori 28% si de cel
distrus in camera de postcombustie 23%.

S-au facut apoi analize detaliate referitoare la
procesul de formare a costurilor, a calcularii

TERMOTEHNICA 1/2011

acestora pentru fiecare combustibil si produs din
instalatie. Dupa descompunerea instalatiei in zone
functionale si identificarea combustibilului si
produsului fiecarei zone, se determind costurile
nonexergetice si se scriu ecuatiile auxiliare
necesare rezolvarii sistemului de ecuatii format si
determindrii  costurilor ~ exergetice  unitare
necunoscute. Astfel se obtin costurile medii pe
unitatea de exergie si ratele de cost asociate
fluxurilor din sistem (tabelul 2).

(Ik/1%100) (kW]
23% 10%
29%
28% 10%
O Compresor B Camera de ardere
O Turbina 0 Generator recuperator
B Camera postcomb

Fig. 3. Ponderea componentelor fluxurilor
exergetice distruse, in fluxul exergetic total
distrus in sistemul de cogenerare

Tabel 2

flux exergia rata cost

E[MW] costului unitar

Ci exergetic
[Eu/h) <
[EulGJ]

1 0 0 0
2 36,019 2627 20,26
3 123,332 4793 10,8
4 53,188 2067 10,8
5 96,427 1965 5,661
66 2,462 169,9 16,73
6 38,396 1260 9,116
7 2,307 65,63 7,903
4pc 94,608 3105 32,55
8 44,233 2664 16,73
11 50,62 1038 5,693
9 26,5 1379 14,46
10 39,833 2073 14,46

Exergia si costurile exergetice ale fluxurilor

3. OPTIMIZAREA EXERGOECONOMICA A
INSTALATIEI DE COGENERARE

In cadrul acestui subcapitol, se contureaza
modelul matematic specific optimizarii. Instalatia
exista deja, deci ma mai intereseaza sa observ daca
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ea functioneaza la parametrii optimi astfel Tncat
costurile celor doi produsi sd fie minimi. Ca
urmare voi face calculul pentru a ma duce la
parametrii pentru care costul este minim si voi
compara cu costurile din instalatia studiati. In
acest caz functia obiectiv consta in minimizarea
costurilor celor doi produsi din instalatie: energia
electrica s§i energie termicd, 1In anumite
constrangeri. Sau mai exact doresc sa vad daca
instalatia functioneaza la parametrii optimi, acolo
unde costurile celor doi produsi sunt minime. Mai
intai vom realiza minimizarea costului energiei
electrice. Pe baza rezultatelor obtinute se traseaza
curba costului pe unitatea de exergie a energiei
electrice produsa, in functie de randamentul
exergetic al turbinei cu gaze.

n mod similar se analizeazi minimizarea costului
unitar exergetic al aburului produs in instalatie. In
acest scop, se trateaza sistemul in functie de
generatorul recuperator de caldurd. Se obtine in
final, variatia costului exergetic unitar al aburului
in functie de randamentul exergetic al
generatorului recuperator de caldura.

Optimizarea termodinamicd are ca scop
minimizarea ineficientelor termodinamice: a
distrugerilor si pierderilor de exergie, in timp ce
obiectivul optimizarii exergoeconomice este
minimizarea costurilor, inclusiv a costurilor
ineficientelor termodinamice.

Pentru o instalatie de cogenerare functia obiectiv
urmareste minimizarea expresiei:

Min C = Z + 7™ [Euro/h](1)

produs total comb,total + tot tot

in urmatoarele ipoteze :

1) Fluxul exergetic al produsului si costul unitar al
combustibilului raman constanti pentru
componentul "k" care urmeaza a fi optimizat:

Ep, =constant

(2
Cepp =constant

2) Pentru fiecare component se admite cd, costurile

de investitie sa creasca cu cresterea capacitatii si cu

cresterea randamentului exergetic al fiecarui
component:
ny
TCI, =B, | ek | g [Euro] (3)
k k 1 Pk
ex,k

unde n; si my sunt parametrii de eficienta respectiv
capacitate ai componentului analizat.

3) De obicei o parte din costurile de operare si
mentenantd depind de capitalul total investit (TCI)
si de rata exergiei produsului:

zM =y, (rCl), + @, -7 E,, +R, [Euro/an] (4)

unde: y; este un coeficient care fine cont de
costurile de operare fixe, care depind de investitia
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totala de capital asociata componentului k [-]; wy
este o constanta care tine seama de costurile
variabile de operare s$i mentenantd asociate
componentului k si exprimd costurile pe unitatea
de exergie [Euro/k]J]; T reprezintd timpul anual de
operare a echipamentului la sarcina maxima [h]; R,
include toate costurile de operare §i mentenanta
care sunt independente de investitia totald de
capital si de exergia produsului [-].
4) Se neglijeaza costurile legate de taxe, asigurari,
inflatie, licenta, cercetare, dezvoltare. Investifia
anuala de capital corespunzatoare componentului
"k" se determind in functie de capitalul total
investit (TCI) si de factorul de recuperare al
capitalului (By):
zZ{" =TClI, - B, [Euro/an] (5)

Ecuatiile (1), (2), (3), (4) si (5) reprezinta
modelul matematic corespunzator optimizarii.
Costul total anual mediu este dat de suma dintre
investitia anuala de capital si de costurile anuale de
operare si mentenanta:

Z, =2 +7™ [Buro/an] (6)
Inlocuind investitia anuald de capital si costurile
anuale de operare si mentenantd 1n expresia
costului total si prin divizarea la timpul anual de
functionare se obtine:

n

5 + B ex m,
Z, = (7. +5.) B, A ek B+
T nex,k -1 [Euro/h]
. R
+@, Ep +—% (7)

Functia obiectiv consta in minimizarea costului
produsului:

¢, E, +Z
Mincp,k — ch,k .L‘b,k k (8)
Epy
Ce e T 0 ) B ex "
Minc,, = bk +(7k ’Blk_’)n k| Hexk +
nex,k T Ep,]( , nex,k -1
R
+w, +—r— 9)
T-Ep;

Procedura de optimizare se rezuma astfel la
minimizarea  ecuatiei (9) in  conditiile
constrangerilor exprimate prin ecuatiile 2.

Costul minim pe unitatea de produs se obtine prin
diferentierea ecuatiei (9) 1n raport cu randamentul
exergetic si anularea derivatei de ordinul intai:

de,,
Pk —0 (10)
dnex,k

Deoarece  instalatia de  cogenerare  ofera

consumatorilor cei doi produsi principali: energie
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electrica si abur industrial, se prezintd schema
(procedeul) de optimizare, prin minimizarea
costurilor aferente acestora

3.1. Minimizarea costului energiei
electrice produsa de instalatia studiata

In acest subcapitol se urmdireste
determinarea costului minim pe unitatea de exergie
al energiei electrice produse 1n sistem, urmand
procedura de optimizare descrisa anterior.
Ecuatia de bilanf exergoeconomic
ansamblul instalatiei de turbina cu gaze este:

pentru

¢, E+es-Es+cy E,+Z0 + 20" =cy - E,
(1D
Costul unitar al exergiei produse este:
: : 5Cl 5 OM
Cy =05 Es | Cop Lu Zi * 2 [Euro/kWh]
P P
(12)

Folosind definitia randamentului exergetic pentru
instalatia de turbind cu gaze:

1 cEs+c,E, +

Cy = : ;
: E,+E
. C:] ex,lt%’ " 5 ab [Euro/kWh] (13)
P

Costul anual al investitiei asociat ITG poate fi
obtinut cu relatie de tipul (9.5):

z,, =TCl,, - B, [Euro/an] (14)

unde investitia totald de capital trebuie exprimata
sub forma (9.3):

Mirg

nex,itg

nex,itg _1

Cunoscéand costul de achizitie al echipamentelor
pentru diferite conditii, a fost folosita metoda
abaterii medie patratice pentru a calcula valorile
constantelor Bi,, Njp SI M. In acest sens s-a
elaborat o aplicatie In programul Matlab.

Pentru ansamblul instalatiei de turbina cu gaze s-au
obtinut urmaétoarele valori ale coefientilor Bj,, nj,
si my,. (Tabel 3)

TCI,, =B, - -P"™ [Euro] (15)

Tabel 3
Valorile parametrilor B;,,, m;, Si n;,
Bitg nitg mitg
0,006338 0,982731 2,1054207
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Valoarea anuala medie a costurilor de operare si
mentenanta pentru itg, conform ecuatiei (9.4) :

ZggM = 7/itg (TCI )itg + a)itg T EP,itg + Ritg [Euro/an]
(16)
unde valorile coeficientilor  ®;,, Ry, au fost

identificati dintr-un studiu efectuat de un cunoscut
producator de instalatii de cogenerare.

Au fost selectate valorile corespunzatoare, valori
prezentate impreuna cu ceilati parametri ( 7y si T)
in Tabelul 4.

Tabel 4
Valorile coeficientilor mjy, R, ,ysiT

Y T Witg Ritg
[b/an] | [Euro/kWh |1 [Furo/kW an]

1,2 | 8000 | 0,00015 1,1

Rata de cost corespunzatoare costului total asociat
itg se determina prin divizarea ecuatiei (8) la timp:

Prin inlocuirea ratei totale de cost, Z itg > n
expresia costului unitar al energiei produse (co)

Rjtg
Z- _ (7/itg +ﬁ )’Bilg i nex,[lg -Pmk + P+Rli
& T ﬂex,ilg -1 "

T

[Euro/h] (17)
se obtine expresia care trebuie minimizata:

__ 1 oEste,Ey, +
ﬂex,itg ES +Eab

+ (7/itg +ﬁ ) Bitg . nex,itg

T nex,itg -1

Co

[Euro/kWh] (18)

Ry
T-P
Costul exergetic unitar minim al energiei electrice
se afla prin diferentierea ecuatiei de mai sus si
anularea primei derivate:
dcy
dnex,itg
Analizand curba de variatie a

costului exergetic unitar al energiei electrice
produse, in functie de randamentul exergetic al
instalatiei de turbind cu gaze, se constatd ca
prezintd un minim, corespunzator costului minim,
iar randamentulexergetic este randamentul optim al
zonei respective.

my—1
P+ @, +

=0 (19)
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Randament exergetic al ITG ey itg

Fig.4. Costul optim pe unitatea de exergie a energiei electrice
produse, in functie de randamentul exergetic al itg

Pentru valori mici ale randamentului exergetic al
itg, cu cresterea acestuia pand la valoarea optima,
costul exergetic unitar al energiei produse scade,
deoarece, prin perfectionarea termodinamicd a
sistemului, scad cheltuielile de operare. Pentru
valori ale randamentului exergetic, mai mari decat
cea optimd, devin preponderente cheltuielile de
capital investit, motiv pentru care costul unitar se
mareste odatd cu randamentul exergetic.

Costul minim pe unitatea de exergie al energiei
produse (Com;y ) are valoarea de 0.05069 Euro/kWh
si corespunde unui randament exergetic al
instalatiei de turbind cu gaze de 0.287.
Randamentul exergetic al itg din instalatia studiata
se situeazd in jurul valorii de 0.2681, cdruia fi
corespunde un cost pe unitate de exergie de 0,052
Euro/kWh. Pentru a obtine 1n instalatie un
randament mai mare, cdruia sd ii corespunda un
cost minim, (conditiile In care exergia produsului
sd ramand constantd) trebuie luate masuri pentru
reducerea fluxului exergetic distrus la nivelul itg, si
in special a fluxului exergetic distrus n procesul
de ardere.

3.2 Minimizarea costului aburului produs de
instalatia studiata

In cadrul acestui subcapitol se urmdreste

determinarea costului minim pe unitatea de exergie,

al aburului produs in sistem, urmand procedura de
optimizare descrisd anterior.
In scopul minimizarii costului aburului produs in
instalatia studiata se considerda ca subsistem
generatorul recuperator de caldura.

Ecuatia de bilant exergoeconomic pentru
generatorul recuperator de caldura are forma:
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c
cupee E4pL‘ ¢oEg+Zére + Zge = 20)
=cq -(E8 —E‘,ap)—c7 E

unde  "combustibilul" este reprezentat de:

E4PC—E6 iar "produsul” de Eg - E, EVap

Functia care trebuie minimizata 1n acest caz este:
Minimizare
7 OM

- -
Cpmdus,mtal,GRC - Ccomb,GRC +ZGRC + GRC [EurO/h]

Costul anual al investitiei asociat Generatorului
recuperator de caldura poate fi obtinut cu relatia:

Zéwe =TCl pe - Bure [Buro/an]

unde Bgre este factorul de recuperare a capitalului.
Investitia totala de capital trebuie exprimata intr-o
forma similara ecuatiei (3):

77 "GRC
_ ex,GRC
rcr GRC — BGRC :

[Euro] (23)

nex,GRC -1

(E E E Vap )

Valorile coeficientilor Bgre, Mgre S1 Ngre sunt
prezentate in tabelul 5.

Tabel 5.

Valorile coeficientilor Bggc, mggrc Si ngre

Parametru Bgre, | Mgre | Mgre
Valoare 98646 | 0,78 | 0,669

Valoarea anuald medie a costurilor de operare si
mentenantd pentru generatorul recuperator de
caldura, conform ecuatiei (4) :

Z3ke = Yare (TCI) e +

. [Euro/an]

+ Ogre T Ep gre + Rore
Valorile coeficientilor Rgre, ®gre $1 y s-au luat
aceleasi ca si la instalatia de turbina cu gaze. Rata
de cost corespunzatoare se obtine prin divizarea
ecuatiei la timp:

_ (7GRC +p ) Bore [ Nexgre
ZGRC = ’
T nex,GRC _1

(24)

itg

(ES - E7 - EVap )MGRC + a)GRC (E E EVap ) Ri_RC

[Euro/h] (25)
Costul unitar al aburului produs, (cg), se va
exprima in functie de randamentul exergetic al
generatorului recuperator de caldura:

1 BB -E,
Cg = C4pc . +
nex,GRC E8 - EVap
E 28+ 2%
7 + 4+ GRC GRC

E,-E E,—E

Vap Vap

[Euro/kWh]
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E,—E,-E, E

Cg=Cype R B Pyl

Mex.GrRC E;-Ey, Es-Ey,
(7GRC + ﬁ ) BGRC 77ex, e - - - 1GRC

. : e (ES _E7 _Eva[)) +

T Es T ex.GrC -1

. . . R,

+ Wgpc (Ex -E,-E,, )+ —RE
T E,

[Euro/kWh] (26)

Costul exergetic unitar al energiei termice se
obtine prin diferentierea ecuatiei si anularea primei
derivate:

deg

dnex,GRC

cg [EuKWH]

A‘\\‘x‘x‘x‘x‘x‘x‘

[ *—
0.05¢ 1 s 1 s 1 s 1 s ¢ 1 ‘WL/.

0,2 0,3 0,4 0,5 06 0,7 0,8

L
©

Nex,GRC
Fig.5 Costul pe unitatea de exergie al aburului, in functie de
randamentul exergetic al GRC

Reprezentarea graficA a minimizarii costului
exergetic unitar al aburului produs 1n instalatie este
evidentiata in figura 5. Se constata ca aceasta curba
prezintd un minim, corespunzator costului minim,
iar randamentul este randamentul exergetic optim
al generatorului recuperator de caldurd. Costul
minim pe unitatea de exergie al energiei produse
(co min) are valoarea de 0.05536 Euro/kWh si
corespunde unui randament exergetic  al
generatorului recuperator de céldura de 0.7317.
Randamentul exergetic al generatorului recuperator
de caldura din instalatia studiatd, (determinat in
conditii similare cu cele experimentale) are valorea
de 0.6413, cdruia ii corespunde un cost exergetic
unitar de 0.0601 Euro/kWh.

Masurile de ordin fizic care se impun pentru a
creste randamentul exergetic trebuie sa vizeze
reducerea distrugerii de exergie la nivelul
generatorului recuperator de cadldura, care are un
randament exergetic scazut.

4. CONCLUZII

Optimizarea celor doi produsi ai sistemului scoate
in evidenta urmatoarele:
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a) Cercetarile efectuate demonstreaza existenta
unui randament exergetic optim corespunzator
unui cost minim al centralelor de cogenerare cu itg,
la care trebuie sd se tindda In proiectare si
exploatare pentru generarea produselor la costuri
minime.

b) Din analiza variatiei curbei costului pe unitatea
de exergie al energiei electrice produsd in functie
de randamentul exergetic al itg se constatd ca la
valori mici ale randamentului exergetic al itg, cu
cresterea acestuia pand la valoarea optima, scade
costul exergetic al produsului pentru cd prin
perfectionarea termodinamica a sistemului scad
cheltuielile de operare. Pentru valori ale
randamentului exergetic mai mari decat valoarea
optima devin preponderente cheltuielile de capital
investit, fapt pentru care costul unitar se mareste
odata cu randamentul exergetic.
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CRESTEREA EFICIENTEI SISTEMELOR PENTRU
VALORIFICAREA ENERGIEI DIN SURSE
REGENERABILE
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Rezumat. Utilizarea energiei din surse regenerabile de potential termic scazut este astazi o necesitate. Energia
preluata din sursa rece este cedata la utilizator la un potential termic ridicat spre a fi utilizata pentru realizarea
confortului termic in cladiri si pentru prepararea apei calde de consum. Problemele create de criza energetica
aduc in atentia specialistilor aceste energii care for asigura necesitatile de confort pentru casa viitorului..

Cuvinte cheie: energie, confort termic, casa viitorului.

Abstract. Today, the energy recovery from the renewable sources of low thermal potential is a necessity. The
recovered energy is used at a high thermal potential to create the comfort conditions and to prepare the warm
water for consumption. In the house of future, the comfort is ensured by these systems.

Keywords: energy, thermal comfort, house of the future.

1. INTRODUCERE

Recuperarea energiei din sursele de potential
termic scazut cu ajutorul pompelor de caldura si
utilizarea acesteia drept efect util in sistemele
pentru crearea confortului in cladiri aduce in
atentia  utilizatorilor =~ problema  eficientei
proceselor.

Confortul in cladire poate fi realizat utilizand
sisteme traditionale de incalzire si respectiv racire
sau sisteme noi, neconventionale. Pentru obtinerea
aceluiasi efect util la consumator se pot utiliza
energia sistemului traditional, spre exemplu cea
produsa cu un cazan pentru incalzire, sau energia
obtinuta cu ajutorul unei pompe de caldura.

Cu cat eficienta, respectiv COP-ul pompei de
caldurea este mai mare cu atat mai mica va fi
energia consumata pentru realizarea confortului.

Din acest punct de vedere devine foarte
importanta realizarea unei valori cat mai ridicate a
COP. Aceasta se poate realiza prin doua metode.
O prima metoda vizeaza cresterea performantei
fiecarui aparat component al pompei de caldura. A
doua metoda vizeaza masurile ce trebuie luate
asupra ansamblului sistemului de pompa de
caldura pentru cresterea COP-ului.

Dezvoltarea larga a aplicatiilor tehnice cu
pompe de caldura face problema de mai sus tot
mai actuala si creste interesul corpului tehnic
pentru rezolvarea acesteia. De modul in care este
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rezolvata problema performantelor aparatelor
depinde consumul in exploatarea sistemului si
implicit  cheltuielile  pentru  perioada de
functionare.

Cresterea performantelor sistemelor de pompa
de caldura este o problema aflata in atentia
inginerilor de specialitate, ea reprezentand o
directie europeana prioritara de cercetare.

In ultimii 5 ani sistemele de pompa de caldura
au evoluat exponential, instalatiile de acest fel
diversificandu-se foarte mult. De la pompele de
caldura de tip aer-aer, evolutia a condus la
sistemele de tip aer-apa, apa-apa, sol-apa, soare-
apa ce sunt astazi larg raspandite si oferite pe piata
pompelor de caldura. Piata ofera astazi, in
principal, sisteme cu compresie mecanica de
vapori, in masura mai mica sisteme cu absorbtie si
adsorbtie.

Pentru definirea performantelor pompelor de
caldura se utilizeaza coeficientul de performanta al
acesteia COP pentru cele actionate cu energie de
tip mecanic (motor electric), iar pentru cele
actionate cu motor termic sau de catre un flux de
caldura, pompe de caldura cu absorbtie/adsorbtie
se utilizeaza exprimarea performantelor cu
ajutorul coeficientul PER (primary energy ratio),
coeficient de energie primara. Cei doi coeficienti
se definesc in mod similar prin rapoarte ce implica



energia utila si energia consumata pentru

actionare.
Wy
COP =—
We )]
in care:
W energia utila cedata de sistem catre
U™ utilizator;
W_— energia consumata pentru actionarea

sistemului, atat energia consumata de

compresor cat si energia consumata de

aparatele auxiliare: pompe, circuite de

automatizare, comanda si control.
Coeficientul de energie primara, PER, se defineste
prin:

Wy
PER = —

Wrc )
energia utila cedata de sistem catre

Wu = utilizator
Wpe — energia dezvoltata de combustibil sau
energia termica de actionare introdusa
in sistem
In general, pentru sistemele de pompa de
caldura valorile coeficientilor de performanta se
inscriu in intervalele urmatoare:

PC functie de natura

- . (60) 4
energiei de actionare

PER

Mecanica
(cu motor electric, tc
=50°C, t;= 0°C)

Termic (sisteme cu
absorbtie/adsorbtie
tc = 50°C, ty= 0°C))
Sisteme cu
compresor actionat
de un motor termic
(tc = 50°C, tg= 0°C)

25-5

0.8-2

Performantele PC sunt afectate de urmatorii factori:

e parametrii climatici ai mediului ambiant

® temperatura sursei reci

® temperatura sursei calde

e consumurile auxiliare de energie (pompe,
ventilatoare, automatizare)

e gradul de supradimensionare a PC in
raport cu scopul pentru care a fost
proiectata

e tipul de sistem de automatizare

¢ tipul pompei de caldura
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2. COEFICIENTI DE PERFORMANTA

Pentru caracterizarea performantelor pompelor
de caldura se folosesc mai multe tipuri de
coeficienti de performanta, functie de procesele
termodinamice din sistem, de corelatia pompa de
caldura-utilizator, functie de sursele pompei de
caldura, de perioada de exploatare.

Tinand cont de aceste conditionari in practica se
intalnesc urmatorii coeficienti de performanta:

1. Coeficientul de performanta teoretic al
pompei de caldura

2. Coeficientul real de

pompei de caldura

3. Coeficientul global al instalatiei de pompa

de caldura

4. Coeficientul de performanta al surselor

5. Coeficientul de performanta sezonier al

pompei de caldura

6. Coeficientul optimal de exploatare al

pompei de caldura

performanta al

2.1 Coeficientul de performanta teoretic al
pompei de caldura - COPy

Este definit ca raportul dintre energia teoretic
cedata la condensator si livrata utilizatorului si
energia de actionare folosita de sistem.

Qe
COPp=—
Ea 3)
In care
Qpc — energia teoretica livrata de PC
E,— energia  teoretica  utilizat  pentru

actionarea PC

Coeficientul teoretic de performanta al pompei
de caldura nu ia in calcul energiile suplimentare ce
apar datorita fenomenele reale din aparatele
sistemului. Nu sunt luate in consideratie nici
energiile utilizate in aparatele auxiliare din
instalatie, pompe , etc.

Acest coeficient teoretic este raportul care a
definit initial caracteristicile termice ale sistemelor
de pompe de caldura, a carui denumire a suferit
cateva transformari in timp trecand prin formele:

e randament termic al pompei de
caldura (Mpc);

e cficienta termica a pompei de
caldura (€pc);

e coeficient de performanta al pompei
de caldura (COP).

Initial coeficientul a fost denumit ,,randament
termic al pompei de caldura”, notat uzual pentru
acel moment cu mMpc, dar s-a constata ca valorile
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acestui ,randament” pot fi atat subunitare cat si
supraunitare, de neacceptat pentru notiunea de
randament termic, care atinge doar teoretic o
valoare unitara.

Din acest motiv denumirea notiunii a fost
schimbata in ,eficienta termica a pompei de
caldura”, coeficient notat in literatura de
specialitate din tara noastra cu €pc.

Curentul europen privind notatii si denumiri
pentru marimile din domeniul termic a condus la
intrarea in uz in literatura tehnica si in practica de
la noi a notiunii de ,,coeficient de performanta al
pompei de caldura” notat in general cu COP,
denumire si notatie folosite astazi in mod curent.

2.2 Coeficientul de performanta real al pompei
de caldura - COPy

Deficientele  coeficientului  teoretic  de
performanta sunt partial corectate de coeficientul
real de performanta al pompei de caldura, care ia
in consideratie si energiile auxiliare consumate in
sistem.

Exprimat cu relatia:

QCD

COPr =——
Pr Ex + Eamx 4

In care:

Qcp — energia transferata la condensator
E.— energia de actionare utilizata de
' compresor
— energia consumata de aparatura

auxiliara

2.3 Coeficientul global al instalatiei de pompa
de caldura - COPg

Coeficientul global al instalatiei de pompa de
caldura ia in calcul reducerea de energie livrata
catre utilizator prin pierderile pe traseu pana la
acesta. Se defineste prin raportul:

COPg — Qr _ Qco — Qp
Egx+Easux Ex+Eaus ®)
unde:
Qs — energie furnizata utilizatorului
Qz=Qcp—Qp

pierderi de energie pe circuitul PC -
Qo = utilizator

Qcp — energia cedata la condensator
o energie consumata de compresor

Ex

E _ consumuri auxiliare de energie
AUX
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2.4 Coeficientul de performanta al surselor -
COPg

Performantele energetice ale sistemelor de
pompa de caldura sunt dependente de parametrii
termodinamici ai celor doua surse, cea rece si cea
calda. Se defineste coeficientul de performanta al
surselor prin relatia:

TSC

COPg = —7—
> Tsc —Tsir 6)

in care:
Ty —temperatura sursei calde

__temperatura sursei reci

2.5 Coeficientul de performanta sezonier al
pompei de caldura- COPg;

WSZ

COPgg=——"—"7"7
Lac + Waux (7)
in care:
Wsz — energia livrata de PC pentru intreg
sezonul de functionare
L consumul de energie al PC pe intreg
AC T gezonul
consumurile auxiliare de energie pe
Waus -

S€Zon

2.6 Coeficientul optimal de exploatare al
pompei de caldura — COE, denumit si coeficient
mediu anual de performanta

In anumite situatii tehnice, incalzirea unor spatii
sau imobile se realizeaza cu ajutorul energiei
electrice, complet transformabila in caldura.
Coeficientul optimal de exploatare al pompei de
caldura, denumit si coeficient mediu anual de
performanta al acesteia, apare din necesitatea
evaluarii consumurilor energetice in cazul in care
energia electrica este utilizata pentru incalzire,
comparativ cu cele inregistrate in cazul utilizarii
pompelor de caldura.

Coeficientul optimal de exploatare al
pompei de caldura, notat cu COE, este definit de
relatia:

Em
COE =
Epac +Eaux 8)

in care:
Eg— consumul de energie electrica

pentru incalzire

consumul de energie al pompei
Epac™ de caldura



E consumurile auxiliare de energie
AUX  ale sistemului

Valorile COE sunt functie de sursa rece a PC,
de tipul si performantele acesteia. Valorile
maximale ale COE pentru imobile de locuit sunt:

Surse reci Valori maxime
utilizate ale COE
aer viciat evacuat 1,8
aer exterior 2.3
apa 3,2

3. METODE DE CRESTERE ALE COP-ULUI
POMPEI DE CALDURA

Metodele de crestere a COP-ului pompelor de
caldura implica masuri de luat atat pentru circuitul
agentului  frigorific cat si pentru  circuitele
auxiliare.

Astfel se vizeaza ameliorarea caracteristicilor:

e compresorului

¢ condensatorului

e vaporizatorului

e aparaturii auxiliare pompei de caldura

Daca pentru condensator si vaporizator
metodele sunt in principal de tip termic, pentru
compresor acestea sunt in principal de tip
energetic. In continuare vom analiza pe rand
fiecare aparat si economiile energetice realizate
prin diverse metode de crestere a performantelor
acestora in functionare.

3.1 Compresorul

Compresorul este aparatul cu consumul
energetic cel mai important din instalatie.
Masurile luate pentru optimizarea functionarii lui
conduc la cele mai mari economii in functionare.

Dintre metode amintim:

1. adaptarea puterii livrate de compresor la
necesarul utilizatorului ;

2. cresterea pragului presiunii de declansare la
refulare la compresor.

3.1.1 Adaptarea puterii livrate de compresor la
necesar

Masurile pe care le putem lua vizeaza
impartirea puterii instalate pentru a fi usor adaptata
la cerintele utilizatorului.

Economiile ce rezulta provin din faptul ca
supradimensionarea instalatiei duce la pierderi
suplimentare in instalatie:
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e daca puterea ceruta de consumator
este mai mica decat cea nominala
(scade COP instalatiei foarte mult);

e creste riscul de defectare a instalatiei
odata cu cresterea numarului de poniri
opriri;

e la toate aparatele auxiliare (pompe,
ventilatoare).

In mod curent instalatia este supradimensionata.
In acest caz trebuie observat regimul de
functionare al instalatiei. Trebuie vazut contorul
orar de porniri, pentru a urmarii timpii de
functionare. Se va urmari modul de intrare in
functiune a diferitelor elemente din instalatie,
functionarea diverselor etaje ale masinii, corelarea
cu paramerii exteriori de reglaj.
Acolo unde este cazul se pot aplica cateva metode
de limitare a pierderilor de putere ale pompei de
caldura dupa cum urmeaza:

e reglarea automatizarii pentru a se evita
pornirile si functionarile de scurta

durata (cateva minute), ar rezulta
porniri si opriri dese ;
e automatizarea  pornirii  instalatiei

functie de cerinte si parametrii de
conditionare asa incat aceasta sa nu
porneasca decat temporizat si NUMAI
in cazul in care cererea de putere sa fie
importanta (instalatia sa nu porneasca
la cresteri mici ale cererii, pentru timp
scurt);

e se poate realiza viteza variabila la
compresorul existent.

In mod curent, in functionarea PC in regim de
IF, daca regulatorul este de tip proportional (P) va
actiona functie de temperatura returului apei
racite. Daca regulatorul este de tip proportional-
integral (PI) va actiona functie de temperatura
turului apei racite.

Reducerea turatiei compresorului scade debitul
de agent frigorific dar si debitul de ulei antrenat si
atunci este necesara realizarea conditiilor
nominale de functionare ca se se faca o ungere
buna cu ulei.

Trebuie montat un temporizator care sa poata
instala puterea nominala periodic si sa antreneze
uleiul in circuit.

Dimensionarea PC se face pentru conditiile
extreme de functionare. Puterea nominala este mai
mare decat sarcina ceruta de utilizator intr-o lunga
perioada din an. Functionarea la puterea nominala
pentru o perioada indelungata conduce la
consumuri suplimentare.
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3.1.2 Cresterea pragului presiunii de declansare
la refulare la compresor

Daca compresorul declanseaza regulat in
perioade foarte calde este mai bine sa se creasca
pragul de presiune decat sa se creasca puterea
instalata.

Aceasta masura este rentabila deoarece nu
necesita investitii suplimentare. Are drept scop
evitarea inlocuirii compresorului cu altul de putere
mai mare ce ar consuma energie suplimentar.

Compresorul declanseaza regulat in afara
perioadelor de lucru in sarcina crescuta.Este de
interes sa se creasca pragul de presiune de
declansare la refulare. Instalatia va lucra o perioada
cu o putere putin diferita de cea nominala, iar
consumul suplimentar va fi limitat. Procedura se va
aplica numai cu acordul fabricantului.

A se verifica daca condensatorul nu este cumva
subdimensionat in raport cu compresorul.
Cresterea suprafetei CD va ameliora consumurile
anuale.

3.2 Condensatorul

Condensatoarele pompelor de caldura sunt
racite in principal cu aer sau cu apa. Pentru a creste
eficienta in functionare a condensatorului pot fi
luate masuri legate de:

1. Starea suprafetei de schimb;

2. Reglarea parametrilor de functionare ai

aparatului;

3. Conditiile de amplasare si functionare ale
condensatorului ~ pentru  instalatii  cu
functionare reversibila, regim de functionare
IF

3.2.1 Starea suprafetei de schimb de caldura a
condensatorului

Starea suprafetei de schimb a condensatorului
determina valoarea rezistentelor termice
conductive ale acesteia si a pierderilor de sarcina
pe circuitele fluidelor. Reducerea rezistentelor
conductive si a pierderilor de sarcina conduce la
economii energetice specifice fiecarui tip de
condensator.

3.2.1.1 Condensatorul racit cu aer

Curatarea condensatorului racit cu aer pe
suprafata exterioara:

Curatarea cu aer:
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e curata regulat aripioarele SC, in special
la sfarsitul primaverii, pentru a curata
depunerile de polen, seminte, etc,
antrenate de aer.

uprafata condensatorului se curata cu
ajutorul unui compresor cu aer de joasa
presiune.

Operatia trebuie efectuata cu mare atentie,
sufland aerul cu compresorul in sens invers
curgerii aerului de racire peste suprafata de
schimb. Mare atentie la aripioare ce au rezistenta
mecanica redusa si se pot deforma sau desprinde
de pe teava.

Curatarea cu apa:
—
aca se curata cu apa calda pentru a degresa
suprafetei, temperatura apei utilizate
trebuie sa fie mai mica decat cea de
condensare pentru a se evita cresterea
presiunii (suprapresiune) in condensator.

e va decupla de la reteaua electrica si se
va lasa sa se usuce bine inainte de
repornire.

Parametrii de functionare ai aparatului

Pentru condensatorul racit cu aer ecartul de
temperatura intre temperatura de condensare si
temperatura aerului la intrarea in condensator
trebuie sa fie de 15°C pana la 20°C la functionarea
in sarcina nominala, sau redus proportional cu
reducerea de puterea dezvoltata de masina.

Temperatura de condensare se determina
functie de presiunea de condensare utilizand
diagrame sau tabele cu proprietati termodinamice.

Verificarea functionarii masinii se face
prin masurarea acestui ecart intre temperatura de
condensare si temperatura aerului la intrarea in
condensator.

Daca ecartul este modificat,aceasta permite
detectarea depunerilor din condensator.

Curatarea condensatorului racit cu aer scade
consumul de energie de antrenare a sistemului.
Castigul de energie este de:
¢ 10% pentru un strat de depuneri mic,
pentru cazul curatirii anuale;
¢ 30% pentru cazul in care stratul de
depuneri este gros, caz in care nu s-a



facut niciodata curatarea, intretinerea

aparatului.

3.2.1.2 Condensatorul racit cu apa

Curatarea condensatorului racit cu apa.

Curatarea depunerilor de saruri la cele racite cu
apa conduce la reducerea rezistentelor termice
conductive. Curatarea de depuneri se face chimic
prin spalare cu solutii.

Pentru condensatoarele de puteri mari apare si
problema depunerii uleiului pe suprafata de schimb
de caldura, care desi in strat foarte subtire
introduce o rezistenta termica conductiva foarte
mare.

Aceasta rezistenta este de 8 pana la de 14 ori
mai mare decat rezistentele termice conductive ale
peretelui suprafetei de schimb de caldura si ale
depunerii de piatra.

Curatarea condensatorului racit cu apa de
depunerile de pe suprafata de schimb conduce la o
economie de 15% pana la 25% din energia de
actionare.

Parametrii de functionare ai aparatului

Ecartul dintre temperatura de condensare si
temperatura apei la iesirea din condensator trebuie
sa ia valori de la 6 la 10°C. Ecartul modificat
indica existenta depunerilor din condensator.

3.2.2 Reglarea parametrilor de functionare ai
aparatului

Reglarea parametrilor de functionare ai
aparatului poate aduce cresteri de eficienta. Printre
metodele de reglare se regaseste si aceea a scaderii
temperaturii la condensator.

Scaderea temperaturii la condensator

Aceasta masura are in vedere situatiile tehnice
in care exista posibilitatea reducerii temperaturii de
condensare fara a afecta procesul termodinamic,
scopul si functionarea instalatiei. Se presupune ca
aceasta scadere de temperatura nu afecteaza
interesul utilizatorului pompei de caldura.

Cresterea eficientei adusa de aceasta metoda
este evidentiata de faptul ca reducerea cu 1°C a
temperaturii la condensare conduce la aproximativ
3% economie de energie de actionare.
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3.2.3 Conditiile de amplasare si functionare

In cazul functionarii reversibile a pompei, in
anumite perioade ea functioneaza in regim de
instalatie  frigorifica. = In  aceste  conditii
performantele instalatiei depind de modul in care
este amplasat condensatorul. Asigurarea unor
conditii corespunzatoare de functionare,
amplasarea condensatorului, pozitionarea acestuia
intr-un  loc adecvat conduce la cresterea
performatelor acestuia.

Aceste conditii presupun:

® sa se realizeze procesul de condensare
in mod corect;
® sa se pastreze regimului de temperaturi
pentru agentul de racire (aer de racire);

¢ sa fie ferit de radiatia solara

Amplasarea lui intr-un mod defectuos
conduce la scaderea performantelor acestuia.
Condensatorul trebuie amplasat intr-o zona in care
sa fie realizata o racire corespunzatoare. De
exemplu nu este indicat sa se produca o recirculare
a aerului peste suprafata de schimb, ce ar conduce
la modificarea regimului de temperaturi a aerului
de racire, proces ce se petrece in cazul in care
spatiul este inchis sau este protejat de suprafete de
inchidere, paravane, fie ele si transparente. Se
poate constata existenta regimului defectuos de
functionare prin masurarea temperaturii aerului din
incinta. Evitarea expunerii aparatului la radiatia
solara este necesara in cazul in care condensatorul
este amplasat pe o terasa. Este bine sa se
amplaseze un parasolar pentru protejarea
condensatorului de radiatia solara. In cazul in care
terasa este acoperita cu un strat hidroizolator de
culoare neagra (carton asfaltat ...etc) este bine sa
fie acoperit acest strat cu pietris alb pentru a se
evita cresterea temperaturii aerului din cauza
radiatiei solare. Aceste masuri conduc la reducerea
temperaturii aerului de racire si implicit a celei de
condensare, ceea ce determina scaderea presiunii
de condensare si reducerea lucrului mecanic de
compresie consumat.

3.3 Vaporizatorul

Ca si la condensator, trebuie sa luam niste
masuri ce privesc suprafata de schimb de caldura si

apoi reglarea parametrilor de functionare ai
aparatului. Pentru aceasta trebuie realizate
permanent:

1. conditii bune de transfer de caldura la
vaporizare;
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2. reglarea parametrilor de functionare ai

vaporizatorului;

3. controlul permanent al parametrilor agentilor
din vaporizator.

3.3.1 Realizarea unor conditii bune de transfer
de caldura la vaporizare

Ca si la condensator si suprafata vaporizatorului
trebuie intretinuta si curatata, in caz contrar
depunerile de piatra,ulei sau oxizi pot reduce fluxul
de caldura transferat din cauza rezistentelor termice
conductive suplimentar introduse.

Odata cu reducerea fluxului de caldura transferat
intre agentul frigorific si apa racita, temperatura de
vaporizare scade, compresorul lucreaza suplimentar
si COP-ul scade.

Daca este foarte murdar (cu depuneri multe),
curatarea vaporizatorului poate conduce chiar la
15% economie energetica la comprimare.

3.3.2 Reglarea parametrilor de functionare ai
vaporizatorului

Cresterea temperaturii de vaporizare

In general vaporizatorul functioneaza la o
temperatura de vaporizare constanta pentru
conditiile cele mai grele de lucru. In cele mai
multe situatii fluxul preluat in vaporizator excede
puterea necesara a fi preluata. Consumul
suplimentar conduce la scaderea performantelor
pompei de caldura. Procedura se aplica in cazul in
care usoara crestere a temperaturii de vaporizare
nu strica echilibrul termodinamic la sursa rece.
Alegerea corecta a parametrilor de functionare ai
vaporizatorului conduce la cresterea
performantelor sistemului, de exemplu: cresterea
temperaturii de vaporizare cu 1°C conduce la
cresterea cu 3% in medie a economiilor, respectiv:

e cu 2% pentru instalatiile cu
compresor cu piston;

e cu 3% pentru instalatiile cu
compresor centrifugal;

e cu 4% pentru instalatiile cu

compresor elicoidal.

3.3.3 Controlul permanent al parametrilor
agentilor din vaporizator

Este util sa verificam ecartul intre temperatura
de vaporizare si cea a agentului primar la iesirea din
aparat. Trebuie sa fie, in general, de 6 la 10°C.
Daca nu se respecta ecartul :
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e aparatul are suprafata cu depuneri.
Este rentabil sa fie curatata chimic;

e aparatul are suprafata de schimb de
caldura micsorata, (redusa)(de ex tevi
sparte cu debit redus de apa, agent de
lucru.

3.4 Aparatura auxiliara

3.4.1 Ventilul de laminare

La ventilul de laminare urmarim imbunatatirea
procesului de detenta. Ventilele de laminare sunt :
. de tip termostatic
. de tip electronic
Detentorul termostatic este dimensionat sa lase
sa treaca un anumit debit de fluid — daca diferenta
de presiune scade, scade si debitul laminat. De
aceea constructorul de compresoare impune o
presiune minima la iesirea din CD, deci o
temperatura minima de condensare de atins functie
de agentul de lucru. In aceasta situatie ne propunem
urmatoarele masuri:

. sa inlocuim ventilul termostatic cu
unul electronic.

° sa racim mai intens condensatorul,
de exemplu cu o baterie de ventilatoare in
cascada, cu turatie variabila in scopul de a
limita cresterea temperaturii de condensare,
se reduce cu 3% lucrul mecanic de

comprimare.
Inlocuirea detentorului termostatic cu unul
electronic  trebuie  insotita de  inlocuirea

regulatorului instalatiei.

Reglajul trebuie sa asigure o buna evaporare a
fluidului asa incat sa se evite accesul picaturilor de
lichid in compresor, conform curbei de reglaj. La
vaporizator trebuie corelata supraincalzirea cu
debitul si respectiv puterea frigorifica. Astfel se
poate regla sectiunea de trecere a agentului,
deschiderea ventilului, functie de temperatura la
iesirea din vaporizator, masurata cu un Ssenzor
montat direct pe teava si presiunea de vaporizare,
senzorul de presiune fiind montat pe conducta de
aspiratie a compresorului.

3.4.2 Ventilatoare

Optimizarea functionarii ventilatoarelor implica
reducerea puterii consumate prin:

e evita astfel pornirile si intreruperile dese,
la aproximativ 2 minute, cu efect negativ
asupra motorului si consumului de
energie;



e folosirea unui ventilator cu turatie
variabila (cu regulator de turatie);

e Instalarea sistemelor cu turatie variabila la
ventilatoarele existente necesita uneori
schimbarea motoarelor acestora, dar
investitia in variatorul de turatie conduce
la atenuarea zgomotului.

Puterea consumata de ventilator este proportionala
cu turatia conform curbei ventilatorului. Reducand

turatia la jumatate se reduce consumul de 8 ori.

4. METODE DE CRESTERE A COP-ULUI
POMPEI DE CALDURA - CIRCUITE
AUXILIARE

Sunt metode simple ce trebuie aplicate dar ele
conduc la realizarea de economii importante.
Amintim urmatoarele:

e reducerea debitelor de agenti auxiliari —
acolo unde este oportun;

e echilibrarea circuitelor hidraulice auxiliare
pompei de caldura;

e aplicarea de metode practice de ameliorare a
consumurilor energetice pe circuitele
auxiliare pentru eliminarea supraconsumului
energetic inutil.

4.1 Reducerea debitelor de agenti auxiliari

Dependent de regimul de functionare al pompei
de caldura, in masura in care exista posibilitatea,
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reducerea puterilor consumate de
auxiliari imbunatateste COP-ul.
Pentru aceasta putem lua urmatoarele masuri:
e alegerea unei viteze mai mici la pompa de
circulatie cu selector
e schimbarea pompelor cu turatie fixa, cu
pompe cu turatie variabila (debit variabil)
De exemplu, daca debitul din instalatie este de 2
ori mai mare decat debitul necesar pompele
consuma energie electrica de 6 ori mai mult.

agenti

5. CONCLUZII

Eliminarea supraconsumului energetic inutil
atat la paratele principale cat si la cele secundare
canduce al economii importante de energie de
actionare ce se cuantifica in economii banesti. Prin
metode aparent fara importanta se pot reduce
consumurile cu valori importante asa cum am
vazut anterior. Este datoria specialistului sa puna
in evidenta aceste metode si sa realizeze aplicarea
lor in cat mai larga masura.
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Rezumat. Lucrarea de fata prezinta evolutia parametrilor interiori, pentru prima casa pasiva de birouri
din Romania. Casa are peretii realizati din cofraje termoizolante, din neopor, in care s-a turnat beton. La
exterior este prevazut suplimentar un strat de polistiren expandat, iar la interior un strat de vata
minerala, astfel incat pierderea de caldura catre exterior este foarte scazut. Casa este prevazuta cu
captatori solari, cu sisteme de recuperare a caldurii din aerul interior, viciat, evacuat catre exterior.
Aerul proaspat exterior este trecut printr-un schimbator de caldura ingropat in sol in care este incalzit
iarna si racit vara, dupa care este introdus in agregatul de climatizare. In procesele de tratare a aerului
sunt folosite energii preluate din surse de potential termic scazut.

Cuvinte cheie: casa pasiva, performanta energetica.

Abstract. The present paper presents the thermal performances and the evolution of indoor parameters
in a passive house from Romania. The passive house which is studied has the outside walls made by
reinforced concrete placed in thermal insulating formworks, over which, at the exterior, is fitted with an
additional layer of thermal insulation from expanded polystyrene. The inside walls have an additional
layer of thermal insulation from mineral wool. All these actions lead to a reduction of thermal loss.
Moreover, the passive house is provided with modern plants with solar collectors, heat recovery
systems from vitiated air, pre cooling of the air in the cold season, by its passing through a soil

exchanger and ground to water heating pumps.
Keywords: passive house, thermal performances.

1. INTRODUCERE

Cladiri pasive au fost construite in general
in scop rezidential. Cele cu alte destinatii nu au
fost in atentia specialistilor intr-o prima etapa.
In Romania a fost construita o casa pasiva cu
destinatia de cladire de birouri, in comuna
Bragadiru, SAI La construirea acesteia au fost
avute in vedere atat structura anvelopei cat si
utilizarea unor sisteme pentru crearea
confortului interior care sa puna in valoare
energii din surse regenerabile. Sursele de
potential termic scazut utilizate au fost solul si
energia solara. A fost utilizata si energia dintr-
o sursa deseu locala, apa calda rezultata dintr-
un proces de productie.

2. DESCRIEREA ANVELOPEI

Anvelopa casei analizate este realizata din
beton armat, izolat termic la exterior si interior
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cu neopor. Suplimentar, peretii exteriori sunt
izolati cu un strat de styropor la exterior, iar la
interior cu un strat de celuloza ignifugata
protejata cu placi de rigips.

Suprafata vitrata este realizata din geamuri
tip termopan, cu trei foi de geam, doua fiind de
joasa emisivitate, iar spatiul dintre foile de
geam este umplu cu krypton. Usa de la intrare
este de tip termopan cu windfang. Ferestrele
termopan sunt prevazute cu jaluzele reglabile
pentru reducerea aporturilor din radiatie, in
sezonul cald.

3. SISTEME UTILIZATE PENTRU
ASIGURAREA CONFORTULUI
INTERIOR

Incalzirea spatiilor se realizeaza cu aer cald
si cu un sistem de incalzire in pardoseala. In



timpul verii, un agregat de climatizare asigura
aerul conditionat necesar spatiilor de lucru. In
perioada dintre sezonul cald si cel rece,
respectiv primavara si toamna, agregatul de
climatizare asigura confortul interior.
Constructia este dotata cu:

- sistem de incalzire in pardoseala;

- agregat de climatizare;

- schimbator de caldura cu solul ce
realizeaza incalzirea aerului introdus
1arna si racirea acestuia vara,

- sistem de pompa de caldura de tip sol-
apa ce prepara apa calda, agent de
lucru atat pentru bateriile din centrala
de climatizare, cat si pentru sistemul
de incalzire in pardoseala;

- panouri solare pentru prepararea apei
calde de consum.

Recuperarea caldurii _din __sol se
realizeaza printr-un schimbator de caldura cu
solul (SCS), amplasat la o adancime de 3.5 m,
format din distribuitor si colector cu diametrul
de 400 mm fiecare, iar intre ele este pozat un
fascicul de 8 tevi cu L = 8x5.5 =44 m.

Cele 8 tevi din care este format gratarul au
diametrul de 200 mm. Elementele componente
ale schimbatorului de caldura cu solul sunt
pozate in plan orizontal.

In acest schimbator de caldura se realizeaza
preincalzirea aerului exterior inainte de
introducerea in sistemul de climatizare, in
sezonul rece si preracirea aerului in sezonul
cald.

Coeficientul de conductivitate termica de
valoare scazuta al materialului din care este
realizat schimbatorul si coeficientul convectiv
de schimb de caldura aer — suprafata de schimb
redus conduc la o suprafata mare a acestui
aparat. SCS are priza de aer exterior amplasata
in spatiul verde, prevazuta cu doua filtre de
aer.

De asemenea, ansamblul este prevazut cu o
pompa de caldura tip sol-apa pentru
alimentarea bateriilor de incalzire a aerului si a
sistemului de incalzire prin pardoseala, pentru
care au fost realizate doua foraje la o adancime
de 120 m. Fiecare foraj este dotat cu doua
sonde fiecare, doua conducte tur si doua pentru
returul agentului de alimentare a pompei de
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caldura. Sondele sunt legate la un distribuitor
si la un colector de agent termic ce va fi racit
in vaporizatorul pompei.

Acest sistem functioneaza reversibil, in
sezonul rece in regim de pompa de caldura, iar
in sezonul cald in regim de instalatie
frigorifica. In primul caz sondele preiau
caldura din sol, iar in al doilea se realizeaza
disiparea in sol a caldurii preluate de la
instalatie.

Recuperarea caldurii din aerul viciat
este realizata in agregatul de climatizare
prevazut cu un schimbator de caldura
recuperativ.

In acest aparat se preia caldura continuta de
aerul viciat ce este cedata apoi aerului
proaspat, realizandu-se astfel o economie
energetica.

Agregatul de climatizare are sistemul de
filtrare ce impiedica patrunderea pariculelor cu
diametru mai mare de 0,3 pm in aerul
climatizat.

Casa este prevazuta cu panouri solare, cu
rol in prepararea apei calde de consum.
Panourile sunt conectate la un rezervor de
acumulare cu serpentina pentru reducerea
variatiilor de temperatura datorate conditiilor
climatice. In total sunt 10 colectori solari,

pozati pe doua randuri pe acoperisul
constructiei.
Pentru partea de instalatii electrice se

utilizeaza sisteme de iluminat economice, Ssi
echipamente electronice de eficienta energetica
ridicata.

4. ANALIZA EVOLUTIEI
CLIMATULUI INTERIOR

In continuare se prezinta o analiza a
evolutiei temperaturii interioare si umiditatii
relative din interiorul casei analizate, in raport
cu variatia temperaturii exterioare. Analiza s-a
desfasurat pe perioada 29.10.2010 -
15.11.2010.

S-au analizat din cadrul cladirii parterul si trei
etaje din cele patru, care sunt de tip open-
office, cu destinatia de birouri. Ultimul nivel
este utilizat drept spatiu de locuit pentru
personalul firmei.

Parametrii au fost monitorizati cu ajutorul unor
senzori, cate patru pe etaj, iar graficul de
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variatie a temperaturii exterioare provine din
datele procurate de la Statia Meteo Filaret.

In continuare se prezinta sub forma grafica
(Fig. 1.), evolutia temperaturii exterioare
precum si valorile temperaturilor si umiditatii
relative pentru spatiul interior.

VARIATIA TEMPERATURII EXTERIOARE 29.10-15.11.2010
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Fig.1. Date experimentale
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Din analiza graficelor prezentate se poate
observa ca, pentru perioada studiata,
temperatura exterioara atinge, in medie, un
minim de 5 grade in timpul noptii, iar in timpul
zilei se ating maxim 18 °C.

Pentru realizarea confortului interior, in
cladire au functionat pe aceasta perioada,
instalatia de climatizare si instalatia de
incalzire prin pardoseala.

Temperaturile interioare au fost mentinute
la. o medie de confort, fara fluctuatii
importante, de 21°C pentru parter, etajele 2 si
3, si de 22 °C pentru etajul 1, dotat cu un
numar mai mare de echipamente electronice.
Umiditatea relativa, variaza intre 20 - 60 %.

In cazul parterului fluctuatia mai pronuntata
a temperaturii se explica prin numarul mare de
deschideri a usii de acces in cladire, urmare
circulatiei pesonalului.

Peretii exteriori ai cladirii au urmatoarea
structura de la exterior spre interior;

- styropor, 20 mm, de densitate 24
kg/m’, conductivitate termica 0,037
W/mK;

- neopor, 63 mm, de densitate 24 kg/m3 ,
conductivitate termica 0,03 W/mK;

- beton Armat, 203 mm, conductivitate
termica 1 W/mK;

- styropor, 63 mm, de densitate 24
kg/m’, conductivitate termica 0,037
W/mK;

- celuloza ignifugata,70 mm,
conductivitate termica 0,039 W/mK;

- gipscarton, 13 mm, conductivitate
termica 0,038 W/mK.

Datorita unei foarte bune izolari, atat pe
exterior cat si pe interior va rezulta o rezistenta
termica a peretilor exteriori de R;= 6,683
m’K/W. Suprafata peretilor exteriori din zona
analizata este de 6610,8 m” din care 198,9 m’
ii constituie suprafata vitrata. Fatada laterala
dreapta a cladirii este invecinata, pe o
suprafata de 58,33 m” cu garajul.

Pentru ansamblurile rama si vitraj ale
tamplariei exterioare, este data o rezistenta
termica de R, = 1,25 m’K/W de catre
producator.

Peretii  interiori sunt realizati din
gipscartons cu termoizolatie din vata minerala
iar planseele sunt din beton armat, polistiren
expandat si din gresie pentru circulatie intensa.



Inaltimea structurii analizate ( P+3 etaje)

este 13,87 m. Nu a fost analizata evolutia
parametrilor interiori din spatiile de la ultimul
etaj al cladirii.
Din valorile masurate rezulta media pentru
temperatura  interioara si cea  pentru
temperatura exterioara, respectiv: ty= 21,25
°C si tex= 9,89 °C.

Cladirea este compusd din parter avand
indltimea de 4.12 m si patru etaje, fiecare
avand inaltimea de 3.25 m. Pentru zonele
analizate, a caror suprafata este de 1905,55 m’
rezulta un necesar de incalzire de Q = 12,71
kW.

S. CONCLUZII

Necesarul de incalzire rezultat este mult mai
mic decat in mod uzual. Pentru o cladire a
carei anvelopa ar fi fost executata in structura
de tip vechi necesarul ar fi fost de aproximativ
5 - 10 ori mai mare.
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Evolutia temperaturii interioare, prezentata in
grafice, evidentiaza conditii sporite de confort,
0 mai mare variatie prezentand la parter din
cauza frecventei ridicate de deschidere a usilor
de catre personal.

Consumul  specific anual rezultat din
masurarile facute este de 13,93 kWh/mz*an,
ceea ce justifica definirea acestei constructii ca
si 0 casa pasiva.
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REGENERATIVE BRAKES - A VIABLE SOLUTION
FOR SAVING ENERGY

Gabriel Catalin MARINESCU, Oana Victoria OTAT , Ionut Silviu DUMITRACHE

UNIVERSITY OF CRAIOVA, Romania.

Rezumat.  Lucrarea de fatd trateazad problema adoptarii din ultimii ani, pe o scard larga si in continud extindere
a unor tehnologii capabile sa reducé pierdrile energetice intlnite la transportul cu automobile. Una din aceste
solutii tehnice o reprezinta franele regenerative, ce preiau o parte din energia disipata la franare, o stocheaza sub
diverse forme si o reintroduc in circuitul de alimentare al vehiculului. Sunt descrise cateva modele de astfel de
sisteme, impreuna cu modalitatea de functionare si aportul economic pe care acestea il aduc.

Cuvinte cheie: franare, energie, disipare, stocare, KERS.

Abstract. The peaper describes some technical solutions that have continuously been developed and adopted
over the past years, capable of reducing energy losses in vehicle transportation. One of them is represented by
regenerative brakes, that store a certain amount of the energy lost during the braking process and then release it in
order to power the vehicle. Here are described some models, their working principles and there are also explained

the benefits they bring to vehicles’ working.
Keywords: braking, energy, losses, storage, KERS.

1. INTRODUCTION

1.1. Need and application of regenerative
brakes

Car manufacturers became more and more
intrested in the efficiency of their vehicles over the
past years. This is the reason why alternative fuel
solutions were developed and together with them,
various means of saving energy. They were first
experimented, tested and then applied on mass
production vehicles.

As a result, the latest models can now be
equipped with devices like solar pannels, hybride
power systems and even with totally elctric power
units, in order to offer an alternative to internal
combustion engines. They also have LED lights,
stop and go systems for the engines or regenerative
brakes, in order to improve the energetic efficiency
of the vehicle. Cars that use electric engines are
continuously tested with various battery types that
rise their autonomy.

The paper is an approach on regenerative
brakes solutions, headlining the working principles
and the main advantages that this technology
brings.

The needs mentioned before have determined
the development of regenerative braking systems,
mainly for hybrid and electric cars. The technology
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has been recently introduced not only on mass
production hybrid cars, but also on the latest
Formula 1 racing cars.

Various applications of this new technology can
be found on prototypes, designed not only like
urban passanger cars, but also on larger transport
vehicles, like busses or trains.

2. REGENERATIVE BRAKES - TYPES AND
WORKING PRINCIPLES

2.1. Electric regenerative brakes

The use of electricity to power a car or a train
means a cyclic energy conversion from various
forms of energy, like thermal, eolian, mechanical
or solar to electricity that is then coverted to
mechanical work.

Regenerative brakes are in fact a mean of
reducing fuel consumption, by recovering the
energy that is normally lost by friction, during the
braking process.

Generally, every time the braking pedal is
pushed, energy is lost through the heat that is
transfered to the air. That means an useless fuel
consumption at every slow down of a vehicle.

An economical solution is to store braking
energy during this process into a device and then
reuse it to power the engine of the car or for at
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least other auxiliary systems inside a car. There are
several types of regenerative braking devices that
convert the kinetical energy of the vehicle in
motion into potential electrical or pneumatic
energy types.

Electrical regenerative brakes are suitable for
electric and hybrid cars and they work by slowing
the vehicle down while using the electric motor not
as a consumer, but as a charging unit for the
battery. This method is very efficient and also
simple, but not sufficient to stop the car. So it can
reduce with around 30 % the losses caused by
friction between the brake’s components. In figure
1 there is briefly shown the energetic transfer from
the wheels to the battery while slowing down, for a
hybrid vehicle.
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Fig.1 . Energy transfer between the wheels and the battery of a
hybrid car while accelerating and braking

The combustion engine and the electric motor
that power the vehicle are connected by an
auxiliary electromagnetic clutch. By working
together with the thermal engine, the electric motor
rises the power of the vehicle when accelerating.
On the other hand, when the vehicle is slowing
down, the clutch is disconnected and the braking
energy is transferred directly to the battery. The
process can take place due to the possibility to
change the function of the electric engine into
motor or generator.

TERMOTEHNICA 1/2011

2.2. Flywheels

A flywheel is a device consisting of a solid wheel,
usually attached to an engine’s shaft or another
shaft in spinning motion and has the purpose to
store energy due to the spinning inertia, when the
shaft is not spinning by itsself. These elements are
very common in every internal combustion engine.
Technology is adapting to transport and
environmental needs, and as energy storing devices
start to equip new generation vehicles, flywheels
are used as part of these efficient systems. In order
to understand the function of a flywheel, there is
described its working principle on a racing car.

The flywheel is connected to the drivetrain

through a continuous variable transmission.
Energy is stored when the gearbox is moved to a
ratio specific to a high speed of the flywheel.
Energy is then released when the gearbox is moved
to a ratio where the flywheel si slowed down. A
clutch is integrated in order to disconnect the
system when speeds become too high.
Even if the ideea of using such a device is not new,
solutions had to be found in order to obtain a
sufficient power storage in a light and low
dimension unit, to be also implemented on F1 race
cars. The speed of the flywheel for this model is
around 64,500 rpm. It can be reached due to the
low dimensions of the wheel, but it also means that
the housing structure has to be very solid to
prevent damage in case of a failure. The drawbacks
are the windage losses and the heat created. These
problems could be solved by working in vacuum
conditions. Vacuum has its own disadvantage by
making it difficult to get power in and out because
of air leaking, a problem that was also solved, this
time by addopting a hermetic shaft seal.

So it was obtained a flywheel that reamins intact
after a crash or failure, having a vaccum seal and a
bearing sollution.

Several sollutions were developed for this system.
One of them uses a flywheel made of a carbon
filament wrapped round a steel hub that weights 5
kilograms. A property of the carbon is the tensile
strength that prevents shattering under the goals at
very high speeds. Because of the flexibility of the
designing tools, there can be produced cylinders of
many dimensions, from long thin cylinders, to slim
ones that have a large diameter.

Technology has allowed to create flywheels that
can generate up to 60 kW, with torques over 18
Nm.

The main composing elements of a flywheel
system are shown in figure 2.
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Fig.2 . Elements of a flywheel energy recovery system

2.3. Hydraulic fluids and compressed gas

Another mean of storing the energy produced
by speed reduction is to use hydraulics or
compressed gas. There were developed devices
that contain pumps, pipes and tanks, in order to
store energy as pressure. One of these systems is
the HLA (Hydraulic Launch Assist) developed by
Eaton.

The device is mounted on a truck and is located
between the rear axis of the car and the
transmission. At a push of the brake pedal, the
motion of the wheels is used to compress hydraulic
fluid, reducing the vehicle’s speed. During
acceleration, energy flow is reversed back to the
wheels.

By using this system it is obtained a reduction
of around 30% of the fuel consumption, being
suitable for garbage trucks that stop often.

Another advantage consists of a longer life span
of the brake disks. They have a life five times
longer than the ones of a hybrid vehicle.

The main elements of this system can be seen in
figure 3.
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Fig.3 . Elements of a compressed gas energy recovering system

2.4. Formula 1 braking innovations — KERS

The KERS stands for Kinetic Energy Recovery
System and is a system designed to allow the
recovery of the braking energy. The energy is
stored into a battery or a flywheel and it is released
later at the driver’s choice by a press of a button
placed on the steering wheel.

The system has a high speed flywheel that is
connected to an electric motor Another electric
motor is connected to the gearbox. When braking,
the electric motor on the gearbox works as a
generator, speeding up the flywheel.

When the vehicle accelerates the process is
reversed, the flywheel working as a generator,
providing power to the motor on the gearbox, that
works as a consummer.

The flywheel is made of a composite material,
allowing to speed faster than other flywheels,
having in the same time the advantage of a reduced
mass. This improves the power — weight ratio.

Such a technology allows the race to be more
spectaculous, because of the increased number of
overtaking maneuvers.

The extra amount of energy per lap is about 60 bhp
for around 6 seconds.

This innovation is a technological solution that
gives a suitable response to energy problems.

The reason why this system is not applied on many
normal vehicles at the moment is that it is not yet
developped, but it will become a standard
equipment in the next years.

3. PERSPECTIVES AND IDEEAS FOR
FURTHER DEVELOPMENT

The research done until now has proved that in
the transportation sector, specially for
autovehicles there have been done significant
improvements regarding fuel efficiency and
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energetic waste reduction. The use of kinetic
recovering systems led to further results that can
become a standard equipment for future vehicles.
Similar to regenerative brakes, there has been
developed a regenerative suspension, that uses
kinetic energy due to bumps in the road, to
produce power for the vehicle. Electromagnetic
impulses can recharge the electric circuit of the
car at every vertical motion of the car body. The
same ideea can be applied by using air that is
pressured in order to save energy. A pneumatic
system using pipes, air tanks and valves can be
adopted for this. Another possible ideea is to use
piezoelectric materials or other solutions to
recover energy lost through various types of
vibrations, for example the vibrations in the
engine compartment.

4. CONCLUSIONS

Vehicle transport is continuously changing and
adapting to human demands. The need of
pollution and energy waste reduction has

determined the development of several innovative

systems, that represent sollutions to these problems.

Regenerative brakes represent the beginning of a
new technological trend of optimising the energy
consumption inside vehicles. They can be adapted
to concept cars, hybrid vehicles and Formula 1
racecars. Having various design principles,
working with motion, electricity or different fluids,
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regenerative brakes are a step forward in
increasing the number of systems that make a
vehicle more fuel efficient.

The goal is not necessary to change the fuels,
but to optimise energetic consumption and develop
a new tachnology that assures low, affordable costs
for every vehicle user.
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ANALIZA UNEI INSTALATII SOLARE STIRLING CU
OGLINZI FRESNEL SI STOCAJ IN HIDROGEN
DESTINATA ALIMENTARII CU ELECTRICITATE A
CONSUMATORILOR CASNICI
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Rezumat. In aceastd lucrare este prezentat un sistem solar Stirling, capabil sa produci energie electrica, astfel
putandu-se sustine din puct de vedere energetic o casa, reducandu-se consumul din reteaua electrica si surplusul
de energie fiind stocat in hidrogen. Instalatia solara este proiectata pentru a producer energie electrica prin
schema SEHE descrisd in trecut de autori. Aceastd schema descrie urmatoarele transformari: energie solard —
energie electrica - electroliza apei - hidrogen — pila de combustie — energie. Aceastd schema este completata cu
un electrolizor, butelii de stocare, pila de combustie, pe filiera alimentarii cu energie electrica prin utilizarea
hidrogenului produs anterior si stocat. Avantajul este ca sistemul poate functiona direct prin producerea energiei
electrice din energia solard, in cazul consumului obisnuit al unei case. Instalatia solard prezentata aici este
alcdtuitd dintr-un set de oglinzi Fresnel poligonale folosite cu un motor Stirling solar, aseza la pimant. Ansamblul
este proiectat cu dubla miscare pentru a se putea tine cont de pozitia Soarelui, In functie de azimut si de zenit.
Modelul de calcul SEHE prezentat porneste de la o schema de calcul a instalatiei solare dezvoltatd, studiata,
optimizata si validatd anterior pentru sistemele solare Stirling cu oglinda parabolica. Aici schema este extinsa si
adaptatd pentru un motor Stirling stationar, folosind oglinzi Fresnel, prin considerarea variatiilor zilnice,
sezoniere §i geografice ale insolatiei (precum in schema precedentad descrisa de autori). Astfel, simularea
functionarii ansamblului solar, respectiv estimarea energiei electrice produse, sa poata fi aplicatd cu succes in
oricare locatie geografica si in orice perioadd a anului. In plus, pe filiera de producere a energiei electrice prin
utilizarea hidrogenului stocat, modelul este mai departe dezvoltat prin calculele aferente estimarii performantelor
electrolizorului si pilei de combustie, conducand astfel la estimarea performantelor intregului sistem. Aceasta
analizd evidentiazd modul in care poate fi acoperit consumul in cazul zilelor innorate, putand fi folosit hidrogenul
stocat si modul 1n care consumul de energie din retea este redus, prin folosirea energiei ,,verzi” de la Soare.
Cuvinte cheie: sistem solar Stirling, energie, schema SEHE.

Abstract. The paper presents the analysis of a solar Stirling assembly produceing electrical energy for household
utility and storing the excess energy into hydrogen. The assembly is conceived to produce electrical energy
through the SEHE scheme previously introduced by the authors. This scheme consists of the following successive
transformations: solar energy — electricity — water electrolysis — solar energy storage into hydrogen — fuel
cell — electricity. This scheme is developed by adding to the solar assembly the following components:
electrolyzer, hydrogen storage tanks and fuel cells, the latter generating electricity from the previously produced
and stored hydrogen to cover the peak demand or the cloudy period during the day. The solar part of the assembly
consists of a set of polygonal Fresnel mirrors designed with double tracking in order to take into account the
position of the Sun, depending on the azimuth and zenith. The mathematical model of the SEHE scheme is based
on the model of the solar installation, which was developed, optimized and validated in previous reported work
for the Dish-Stirling engine. This model is expanded here and adapted for a stationary Solar Sirling engine using
Fresnel Mirrors, by taking into account the daily, seasonal and geographical variations of the solar insolation.
Thus the solar assembly operation simulation and the electrical energy production can be successfully estimated
in any geographical location and at any time of the year. Furthermore, on the electrical energy production
pathway by using the stored hydrogen, the model is developed by taking into account the estimated efficiencies of
the electrolyzer and of the fuel cells, this leading to the estimation of the efficiency of the whole system. This
analysis emphasizes the way in which the peak consumption is covered in the case of cloudy days, by using the
stored hydrogen and how the grid energy consumption is reduced by using “green” energy from the sun.
Keywords: Stirling solar system, energy, SEHE scheme
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1. INTRODUCERE

Modelul de calcul al sistemului propus porneste
de la o schemd de calcul a instalatiei solare
dezvoltata, studiata, optimizata si validatd anterior
[1-5] cu ajutorul datelor experimentale existente in
literatura [6], care este completatd aici prin
considerarea variatiilor zilnice, sezoniere si
geografice ale insolatiei (intensitatii radiatiei
solare, E), precum si prin calculul perioadei de
functionare a sistemului n functie de insolatia
disponibild. Originalitatea sistemului constd 1n
folosirea unei oglinzi Fresnel in locul oglinzii
parabolice pentru a putea alimenta un motor
Stirling solar 4-95 MARK 1I [6].

1.1 Prezentarea ansamblului solar si a schemei
de realizare a alimentarii consumatorului cu
energie electrica pe cele doua filiere

In Fig. 1 este prezentat ansamblul solar alcituit
din concentrator (oglinda Fresnel) — receptor —
motor Stirling (4-95 MARK 1I) [6] — generator
electric. Cea de a doua parte a instalatiei reprezinta
cuplarea primei parti la un sistem de producere a
hidrogenului prin procesul de electrolizd a apei si
apoi la un ansamblu de pile de combustie pentru
producerea energiei electrice din hidrogenul stocat,
pentru perioadele in care energia electricd nu poate
fi produsa direct din energie solara (pe timpul
noptii, zile noroase, etc) sau 1n perioadele de
consum de varf cand este nevoie de un supliment
de energie electricd pentru acoperirea cerintelor.
De asemenea, instalatia este astfel conceputa incat
o parte din hidrogen sd poatd fi utilizat direct
pentru anumite aplicatii (alimentarea
autoturismului, Tncélzirea apei menajere, etc).

MICROCENTRALA SOLARA STIRLING

74 LocUNTA
E

1l N N N,

MOTOR | GENERATOR

=
= | e
=

SISTEM DE OGLINZI FRESNEL POLIGONALE CU DUBLA MISCARE

N s
Fig. 1. Reprezentarea ansamblului solar cu concentrare si a
schemei de alimentare cu energie electrica a consumatorului
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Deoarece nu este eficient ca o forma de energie
sd treaca prin prea multe conversii, producerea de
energie electrica direct din energie solard este
evident de preferat. Insd cum energia solar nu este
tot timpul disponibila si in plus exista perioadele
de varf in ceea ce priveste consumul de
electricitate, hidrogenul este o variantd total
ecologica de a suplini acest necesar.

) > p
Putere instalatd totald i Ly "
o b Energie a\e:trlca,\a utilizatori Utilzatori (Nease)
e Loy necsorois *NeaseEetnee
Surp]ub energie electrica Elecuol!zor SIOCdJ H, in butelii de Pila de combustie
E o uptu=Eine Eeynec orate gaz comprimat 200 bar| => Energie electricd

Fig. 2. Schema de conceptie a alimentarii utlhzatorllor cu
energie electrica produsa din energie solard, fie direct, fie prin
intermediul hidrogenului ca purtator de energie

In Fig. 2 se poate analiza schema de calcul a
unei aplicatii de producere de energie electrica
simultan din energie solard si hidrogen. Astfel,
puterea instalatd electricd totald a ansamblului
solar este partial utilizatd direct pentru alimentarea
utilizatorilor, iar surplusul este utilizat pentru
producerea hidrogenului prin electroliza apei intr-
un electrolizor. Hidrogenul astfel produs este
stocat sub formad de gaz comprimat la 200 bar in
butelii speciale, ca atunci cand este necesar, sa fie
utilizat in pila de combustie pentru producerea
energiei electrice.

2. CALCULUL RADIATIEI DIRECTE

Formula folosita pentru a estima radiatia directa
este:

E,=E,-t (1)
unde:
E, este fluxul solar n afara atmosferei la distanta
medie Pamant - Soare, numit constanta

solard. Constanta solard variaza estimativ intre
1338 - 1368 Wm™. In urma unor misuritori mai
precise, Comisia pentru instrumente si metode de
observare a fost de acord, in 1981, sa adopte
valoarea constantei solare folositd de catre World
Radiation Center (CMR), aceasta fiind 1367 Wm™.
Constanta solara fluctueaza usor, cu cateva zecimi
de procent pe an [1];

T — transmisivitatea atmosferica, ce este calculata
cu ajutorul formulei:

T = ¥ TLE Mihryém ?2)

k — coeficientul de ajustare a factorulul de
turbiditate Linke (avand valoarea -0,8622) [2]
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T,k — factorul de turbiditate Linke, care reprezinta
unitatea de atenuare pe intreg spectrul (>1) a
radiatiei produse 1intr-o atmosferd fard aerosoli,
vapori de apa sau nori. Kasten a furnizat orientativ
valori tipice ale factorului de turbiditate in Europa
[3]: 2 — aer rece foarte curat, 3 — aer cald curat, 4-6
— aer umed cald sau stagnant, >6 — aer poluat.

myg — Lungimea relativa optica este determinata de
unghiul zenital si de altitudine (deasupra nivelului
marii). Pentru unghiuri zenitale mai mici de 80°,
aceasta poate fi calculatd cu ajutorul ecuatiei
urmatoare [4]:

Mg = g—0.000118-alt-1,638- 107 ale® 3)
alt — altitudinea deasupra nivelului marii, in metri.
&, — densitatea optica, se calculeaza dupa formula
[2]:
b = =
M = EEI9E+ 17503 M, 5. —0,1202-M, g7 +0, DDESM g F— DODDLT T 0%
“)
Ca exemplu, s-au estimat valorile radiatiei
solare directe pentru solstitiile si echinoctiile unui
an. Aceste rezultate sunt prezentate in figurile de
mai jos (Fig. 3). Datele estimate au fost comparate
cu datele masurate de catre observatorul Bucuresti-
Afumati [9] (minimul si maximul prezentat in
grafic) si au fost comparate cu datele medii
anotimpuale ale densitatii puterii radiatiei solare
directe, la Bucuresti-Afumati, pe o suprafatd
normala [9].
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Fig. 3. Estimarea radiatiei directe pentru echinoctii si solstitii
folosind algoritmul de calcul prezentat. Comparatie cu date
masurate de catre observatorul Bucuresti-Afumati

3. ALGORITMUL DE CALCUL

Modelul de calcul al sistemului propus porneste
de la o schemd de calcul a instalatiei solare
dezvoltata, studiata, optimizata si validatd anterior
[1-5] cu ajutorul datelor experimentale existente in
literatura [6], care este completatd aici prin
considerarea variatiilor zilnice, sezoniere si
geografice ale insolatiei (intensitatii radiatiei
solare, E), precum si prin calculul perioadei de
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functionare a sistemului in functie de insolatia
disponibila.

Se  efectueazd  calculul  performantelor
ansamblului solar propus, si anume: randamentul
global al instalatiei (care este egal cu produsul
randamentelor  subansamblelor:  concentrator,
receptor de radiatie solard concentratid, motor
Stirling cu generator electric):

Ngtebal = Neone " Mrec " NMs " NeE 5

precum si puterea electricd total instalata (produsa
din energia solara disponibila, utilizind formula de
estimare a radiatiei directe descrise mai sus):

P,=E- 'qog "N giobal (6)

Se calculeazd necesarul de energie
electrica pentru consumator, pe ore: E, .. [kJ] si
totalul de energie electrica (pentru toti
consumatorii — fie case particulare, fie cladiri
pentru birouri, acest numar este desemnat prin
Ncase):

E sinec.totaia = Nease " Egimec (kJ] (N
Diferenta dintre energia electricd produsa

si cea necesard va fi un surplus sau un deficit,
astfel ca:

(> 0. surplus

Einsr - Ea!,nac,rora!{ - U= deficit (8)

Surplusul de energie electrica este utilizat
in electrolizor:

EBLS':L?’“,‘.‘J::E = Einst - Ea!,nac,rom!ﬂ [kJ] (9)

pentru care considerarea randamentului sdu ne
conduce la expresia potentialului Gibbs ce s-ar
obtine din arderea higrogenului produs:
EHEG = Meteee " Eui,.x.'.u'pi.:u [kJ] (10)
cu ajutorul careia afldm cantitatea de hidrogen
produsa:

E elec E(f‘ surplus
D
H 2, max WHZ,max
My, =Ny oMy, [KE] (12)
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Energia consumata pentru stocarea H,
produs este:

3600

Ectocare = Mg, " Watocars [k“"h] [k]] (13)

in care W

=0,47kWh/kg H,.

stocare

Energia utila a H, stocat este calculatad

functie de pierderile la stocare
(mscﬂﬂﬂrf,ﬂz = 112"]/!}71“1;{5):
Ep, =2 2P o (K] (14)

= My,

Energia electricd produsa de pila de
combustie intr-o zi din H, stocat este calculata
luand in considerare randamentul pilei:
Epc =MNpc - Eg, [KJ] (15)
Alimentarea utilizatorilor cu energie

electricd este acum posibild si in perioadele de
indisponibilitate a energiei solare, energia electrica

disponibila din ansamblul stocaj - pila de
combustie fiind:
Ea!,h'g_ = EPI‘.' - Esracrzra (kJ] (16)

Per ansamblu, furnizarea energiei electrice

va fi:
£ | Euecioaa> cONSUM moderat
ofumizate =N o onta T Eup > cOnsum de varf
(17)
4. REZULTATE
Suprapundnd doua informatii  esentiale

(necesarul de putere electricd si cea instalatd) in
acelasi grafic, la aceeasi scara, (Fig. 4) se poate
usor sesiza faptul cd necesarul de energie electrica
pentru perioada de prinz este total acoperit direct
din energia electrica produsd de modulul solar, cu
un surplus utilizat pentru producerea hidrogenului.

De asemenea, se poate calcula timpul de
functionare al instalatiei solare (in acest caz el este
de 12 ore). Din integrarea curbelor de putere
functie de timp, se obtin valorile energiilor
instalate, necesard, in surplus si respectiv deficit,
calculate pentru fiecare ord din zi, §i reprezentate
grafic in Fig. 5 - 7.

Acest lucru faciliteaza interpretarea functionarii
intregului ansamblu prin vizualizarea perioadelor
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in care energia solard nu este suficientd pentru
alimentarea directd a consumatorului cu energie
electrica. Acolo unde apare un deficit acesta este
suplinit prin utilizarea hidrogenului produs anterior
si stocat.
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Fig. 4. Necesarul de putere electricd si puterea electrica
instalata pentru Romania, vara, utilizand 1 modul Solar pentru
alimentarea unei case
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Fig. 5. Surplusul de energie electrica rezultat din energia
electrica disponibild dupa alimentarea unei case, in Roméania
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din energia electrica produsa de modulul Solar (deficit) pentru
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Fig. 7. Masa de hidrogen produsa in perioada de surplus de
energie electrica produsa de modulul Solar de la o casd, in
Romania

Tabel 1

Rezultate numerice privind alimentarea cu energie
electrica si producerea H, utilizind un modul Solar
pentru alimentarea unei case in Roménia

22
Ziua 21 . . 21. 21 . decembri
martie iunie septembrie e
. 0-7si | O-5si | 0-7si18- 0-8si
Ore de deficit 1824 | 20-24 24 17-24
Energia totala
produs [kWh] 128,2 207,56 152,48 57,62
Energia totala
—— 22,5 22,5 22,5 22,5
Deficit total de
energie [KWh 12,5 7,46 12,5 18
Masa totald de
H2 produs [ke] 3,19 5,20 3,84 1,43
Energia totala
stocatd in H2 105,7 185,06 129,98 35,12
produs [kWh]
Tabel 2.

Studiu de sensibilitate: cite case se pot alimenta total
(direct si prin intermediul hidrogenului stocat, fara
alte surse) pe durata unui an

Bilant
Un modulsolar | ppr0ia totald [kWh/zi] total
Fresnel/motor anual
Stirling ce [KWh/a
alimenteazi: = -
stocati . bilant n]
o deficit .
in H, mediu
primavara 105.71 12.5 93.21
1 vara 185.07 7.46 177.61
casi 36487.8
toamna 129.99 12.5 117.49
iarna 35.12 18.01 17.11
primavara 83.21 28.84 54.37
2 vara 162.57 16.7 145.87
case 23075.1
toamna 107.49 26.95 80.54
iarna 12.62 37.01 -24.39
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primavara 60.71 45.34 15.37
3 vara 140.07 29.2 110.87
case 9170.1
toamna 84.99 43.45 41.54
iarna -9.88 56.01 -65.89
primavara 38.21 63.15 -24.94
4 vara 117.57 41.7 75.87
case -4852.8
toamna 62.49 59.95 2.54
iarna -32.38 75.01 -107.39
primavara 15.71 81.65 -65.94
5 vara 95.07 57.69 37.38
case -19388.7
toamna 39.99 77.97 -37.98
iarna -54.88 94.01 -148.89
Din analiza rezultatelor numerice privind

alimentarea cu energie electricd si producerea H,
utilizdind un modul Fresnel/motor Stirling (4-95
MARK 1I) pentru alimentarea unei case sau a unui
cartier de case in Romania (Tabelul 1, Tabelul 2),
observam ca este posibila folosirea acestei solutii
in tot timpul anului. In urma unui studiu de
sensibilitate ale carui rezultate sunt prezentate n
Tabelul 2, privind numarul de case alimentate
numai din energia electricad produsa de un modul
solare Fresnel/motor Stirling (direct si prin
utilizarea hidrogenului produs si stocat), rezulta ca
numarul optim de case este de trei. Pentru a se tine
cont de numarul mediu lunar de zile 1nnorate, se
poate observa ca, in cazul alimentarii unui numar
de trei case, exista un surplus de energie
produsé/stocata. Putem presupune ca acest surplus
poate acoperi, in medie, zilele fara soare, caz n
care motorul Stirling nu functioneaza. In plus
acestui sistem i se pot adduga diverse solutii de
cogenerare, de exemplu schimbatoare de caldura
pentru producerea de apd caldd menajerd, sau o
parte din energia termicd poate fi stocatad in saruri
topite, pentru o continuitate a functionarii
ansamblului, chiar si 1n zilele innorate. Astfel,
randamentul instalatiei (impreund cu solutiile de
stocaj si de cogenerare) poate ajunge pana la 80%.

4. CONCLUZII

Avantajul major oferit de metoda de calcul
dezvoltatd constd Tn marea sa flexibilitate de a
putea estima performantele ansamblului solar in
orice moment al zilei, Tn orice regiune geografica,
prin faptul ca atat randamentul receptorului cat si
puterea instalatd depind de densitatea de radiate
solard. In toate conditiile, fie cad e vorba de
perioada verii, fie ca e vorba de perioada iernii,
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analiza realizatd cu ajutorul modelului matematic
dezvoltat aratd ca implementarea unei astfel de
instalatii  Fresnel/motor Stirling pe teritoriul
Romaniei ar fi de mare ajutor in acoperirea
necesarului de energie electrica a caselor
particulare, cladirilor de birouri si alte institutii.
Aceasta solutie se preteaza in mod special 1n cazul
asezarilor izolate (sate sau cabane montane),
deoarece se poate obtine o independentd fatd de
astfel de modul solar tot timpul anului, pentru
alimentarea continud a trei case, cu stocaj In
hidrogen (in cazul surplusului), investitia poate fi
amortizatd in aproximativ 10 ani.
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CERCETARI PRIVIND MODALITATILE DE ALOCARE

A RESURSELOR DE ENERGIE REGENERABILA iN
VEDEREA ATINGERII UNUI OBIECTIV IMPUS
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Rezumat. Sursele regenerabile de energie, avand ca element central energia furnizatd de cdtre soare, sunt in
acelasi timp cele mai vechi dar si cele mai moderne surse de energie utilizate de omenire. Epuizarea
combustibililor fosili §i preocupdrile tot mai mari referitoare la reducerea poludrii generate prin utilizarea
acestora, impun dezvoltarea strategiilor si tehnologiilor necesare utilizarii eficiente a resurselor energetice
regenerabile. Resursele de energie regenerabila abordate 1n aceastd lucrare — energia solara, eoliana si geotermica
— sunt in general de mici intensitate si cu exceptia energiei geotermice sunt variabile in timp. In lucrare este
prezentata strategia de cercetare experimentald a resurselor regenerabile in vedere definirii unei modalitati de
alocare a acestora in scopul utilizarii lor pentru incalzirea unui rezervor de titei.

Cuvinte cheie: energie, regenerabila, alocare.

Abstract. Renewable sources of energy, having as central element the energy provided by the Sun, are the oldest
but also the most modern sources of energy used by mankind. The depletion of fossil fuels and the increasing
safety concerns relating to the reduction of pollution generated by their use require the development of strategies
and technologies necessary for the efficient use of renewable energy resources. The renewable energy resources
discussed in this paper — solar, wind and geothermal energy - are generally of low intensity, and with the
exception of the geothermal energy, they are variable over time. This paper presents the experimental research of
renewable resources strategy in order to define a means of allocating them for the purpose of their use for heating

oil reservoir.
Keywords: energy, renewable, allocation.

1. INTRODUCERE

Problematica resurselor energetice ale omenirii
este un subiect pe care 1l gasim 1n dezbatere din ce
in ce mai des. Acest lucru Tmbracd de obicei doud
aspecte: utilizarea resurselor energetice clasice
(combustibilii fosili) si promovarea solutiilor noi —
resursele energetice regenerabile.

In primul caz ne confruntim pe de o parte cu o
epuizare acceleratd a cantitatilor de combustibili
fosili iar pe de altd parte cu o amplificare a
efectelor negative rezultate din utilizarea acestui
tip de resurse (poluare, gaze cu efect de sera, etc.).

Dintre resursele regenerabile de energie, trei se
disting cu precadere, acestea fiind caracterizate
prin modularitate, disponibilitate si eficienta. Este
vorba despre energia solara, resursele eoliene si de
cea geotermica. Cele trei resurse regenerabile de
energie pot fi utilizate combinat, atit pentru
consum casnic cit si pentru consum industrial.

Valorificarea potentialului surselor regenerabile
de energie confera premise reale de realizare a
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unor obiective strategice privind cresterea
sigurantei 1n alimentarea cu energie prin
diversificarea surselor §i diminuarea ponderii
importului de resurse energetice, respectiv, de
dezvoltare durabilda a sectorului energetic si
protejarea mediului inconjurator.

Utilizarea eficienta a resurselor energetice si in
special a celor regenerabile impune alocarea
optima a acestora functie de cerinfele existente.

2. LABORATOR PENTRU STUDIUL

RESURSELOR ENERGETICE
REGENERABILE

Pentru utilizarea eficientd a resurselor
regenerabile acestea trebuiesc studiate si
cunoscute si trebuie s se {ind cont de aspectul lor
aleator,  disponibilitatea  resurselor  nefiind

constantd in timp. Un prim pas spre utilizarea si
alocarea eficienta a resurselor functie de cerinte, il
reprezintd monitorizarea eficientd a parametrilor
care caracterizeaza sursele regenerabile de energie.



Este consideratd ca  absolut necesara
dezvoltarea complementara a dimensiunii practice
asociate cercetarilor in domeniul surselor de
energie regenerabila. In acest sens, s-a dezvoltat la
Universitatea Petrol-Gaze din Ploiesti, un laborator
de cercetare orientat catre studiul resurselor
regenerabile de energie, in cadrul Catedrei
Hidraulica, Termotehnicd si Inginerie de
Zacamant, catedra la care autorii prezentei lucrari
isi  desfasoard activitatea. Laboratorul ofera
suportul necesar testarii si implementarii practice a
cercetdrilor efectuate de autori in domeniul alocarii
eficiente a resurselor energetice regenerabile
functie de cerinte.

Resursele energetice regenerabile studiate in
cadrul laboratorului de cercetare sunt: energia
solara, energia eoliana, energie geotermica.

Energia solard este captatd cu ajutorul a patru
panouri  fotovoltaice Shell S75. Panourile
fotovoltaice Shell S75 se compun din 36 celule
solare, 125 x 125 mm, conectate in serie. Acestea
pot genera un maxim de putere de 75W la o
tensiune de 17,6V. Datele prezentate in tabelul 1
sunt calculate in conditii standard de testare: nivel
de radiatii 1000 W/mz, spectrul AM 1,5 si
temperatura celulei fotovoltaice 25 °C.

Tabel 1
Caracteristicile tehnice ale panourilor solare Shell S75

Putere nominala P.=75W

Varf de putere Pupp =75W
Tensiunea de varf Vip=17,6V
Tensiunea 1n gol Voc=21,6V
Curentul de scurtcircuit Igc=4,7A
Limita minima varf de putere Pipp min=71,25W
Tolerantd varf de putere +5%
Dimensiuni externe 1220 x 580 mm
Greutate 10 kg

Energia eoliand este captatad cu ajutorul unui
generator eolian HWG-400. In tabelul 2 sunt
prezentate principalele caracteristici tehnice.
Generatorul eolian HWG-400, atinge un maxim de
putere generata (450W) in jurul vitezei vantului de
13,5 m/s.

Tabel 2
Caracteristicile tehnice ale generatorului eolian
HWG-400
Diametrul rotorului 14 m
Viteza vantului pentru pornire 2,4 m/s
Viteza de cuplare 3,0 m/s
Viteza nominala de functionare 12,5 m/s
Puterea nominala generata 400W
Viteza maxima de functionare 60 m/s
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Tensiunea de sarcind 12V
Protectie la supratensiune 15,2 Vpc
Protectie la caderea tensiunii 10,0 Vpc

Panourile fotovoltaice si generatorul eolian sunt
conectate la consumatori prin intermediul unui
tablou de monitorizare si comanda (figura 1).

Fig. 1. Tabloul de monitorizare si comanda

Energia furnizatd de generatorul eolian si de
panourile fotovoltaice incarcd, prin intermediul
tabloului de comanda, o baterie de acumulatori
(figura 2). Aceasta este formatd din doi
acumulatori VARTA M16, de 12 V si 180 Ah.

A VARTA

THE BATTERY EXPERTS

| PROmotive
. 1680 109 100 2 1
i MI6 2" Sao'an Sov0 eng

Fig. 2. Bateria de acumulatori utilizatd pentru stocarea
energiei electrice

Suplimentar, pentru cazurile In care nu este
disponibild energia electrica de la sursele
regenerabile, tabloul preia energie din reteaua
electrica si o trimite catre consumatori.

Tabloul electric este prevazut cu
dispozitive de masura si afisare a parametrilor.

Energia geotermica este captata cu ajutorul unei
pompe de cdldurda avand ca surse energetice
pamantul si apa freatica.

noua



CERCETARI PRIVIND MODALITATILE DE ALOCARE A RESURSELOR DE ENERGIE REGENERABILA

Pompa de caldura (figura 3) este o pompa
reversibild cu compresie mecanicd de vapori,
compresor rotativ Hitachi SL 232 CV-C7LU si
doua schimbatoare de caldurd Alfa Laval AC-30-
EQ-40H pe post de vaporizator si condensator.
Ventilul de laminare este un ventil reglabil.

Pompa de caldura poate sd producd energie
termica utilizdnd urmatoarele sisteme de extragere
a caldurii:
® put cu apa freatica sdpat la 15m avand nivelul

hidrostatic la 4m;

e bucld simpld din polietilend avand lungimea
totala de 60m, Tngropata la adancimea de 1m;

® bucld 1n spirald din polietilend avand lungimea
totald de 180m, ngropata la adancimea de 2m;

e put vertical cu adancimea de 40m in care este
introdusa o bucla simpla de polietilena.

Fig. 3. Instalatia de comanda a pompei de caldura

Avantajul acestor tipuri de schimbatoare de
caldurd consta 1n faptul cd agentul purtitor de
caldura circula prin tevile de polietilena, nu intra in
contact cu solul si nu se consuma. Faptul ca
agentul termic nu intrd in contact cu solul exclude
posibilitatea  poludrii. Datoritd  proprietatilor
polietilenei nu se pune problema coroziunii tevilor,
astfel cd sistemul are un timp de utilizare
indelungat (peste 50 de ani). Circulatia agentului
termic prin tevile de polietilend realizeaza
schimbul de caldura intre acesta si sol.

3. ARHITECTURA SISTEMULUI DE
MONITORIZARE A RESURSELOR
REGENERABILE

Arhitectura  sistemului de  monitorizare
automata a resurselor energetice regenerabile este
prezentata in figura 3.2. Aceasta este formata din
urmatoarele entitati software:

e aplicatie pentru monitorizarea energiei solare si
eoliene (produsa de panourile fotovoltaice si
generatorul eolian);

e aplicatie pentru monitorizarea parametrilor
pompei de caldura;

e serverul de baze de date Microsoft SQL Server
2008;

e aplicatii ASP, pentru vizualizarea parametrilor
monitorizati, care ruleaza pe serverul web IIS.

DplleAtlA pesitrn
e [barieares
pEram etrllor
PRt Pl el S e L RE

Apllcatla pentru

MaH bariEar e
enarglel
aalare al eallene

b nir

o 3

115 Server

SISTCM DE MOMITORIZARE AUTOMATA

Fig. 4. Arhitectura sistemului de monitorizare automata

Aplicatiile de monitorizare trimit datele pentru
stocare catre serverul de baze de date MS SQL
2008. Prin intermediul aplicatiilor de vizualizare,
se poate urmdri evolutia in timp a parametrilor
monitorizati.

Fiecare dintre cele doua aplicatii au interfete
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grafice cu utilizatorul sugestive, astfel incat
utilizatorul are in permanentd o vedere clard,
obiectiva, asupra procesului monitorizat.
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Fig. 5. Interfata grafica cu utilizatorul a aplicatiei pentru
monitorizarea energiei solare si eoliene

Parametri monitorizati sunt urmatorii:

= curentul electric produs de panourile
fotovoltaice;

= curentul electric produs de generatorul
eolian;

= curentul electric din refeaua electrica;

= curentul electric din bateria de acumulatori;

= tensiunea electrica produsa de panourile
fotovoltaice;

= tensiunea electrica produsd de generatorul
eolian;

= tensiunea electricd a retelei;

= tensiunea la bornele bateriei de acumulatori;

= ecnergia electrici produsd de panourile

fotovoltaice;

= energia electrica produsd de generatorul
eolian;

= ecnergia electricd furnizatdi de refeaua
electrica;

= energia electricd provenitd de la bateria de
acumulatori;

= puterea electrica de la  panourile

fotovoltaice;
= puterea electrica de la generatorul eolian;
= puterea electrica de la retea;

= puterea electrici de la Dbateria de
acumulatori;

= temperatura la  suprafata  panourilor
fotovoltaice;

= data si ora curente.

Similar este implementatd si aplicatia pentru
monitorizarea parametrilor pompei de caldura. In
figura 6 este prezentatd interfata cu utilizatorul a
acestei aplicatii.

Achizitia parametrilor prezentati mai sus se
realizeaza la intervale de 10 secunde, timp ales in
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functie de inertia proceselor monitorizate. Sunt
interogate pe rand dispozitivele care masoara
curentul, tensiunea, puterea si energia electrica.

SCHENA_PONPEL

Fig. 6. Interfata cu utilizatorul a aplicatiei de monitorizare a
parametrilor pompei de cédldura

Dispozitivele de masurd sunt interconectate
intre ele ntr-o retea in care se utilizeaza protocolul
RS485.

Legatura cu calculatorul pe care se afla instalata
aplicatia de monitorizare, se realizeaza prin
intermediul unui convertor RS485 — RS232.

4. CERCETARI PRIVIND ALOCAREA
RESURSELOR REGENERABILE PENTRU
ATINGEREA UNUI OBIECTIV IMPUS

Procesul concret care se doreste a fi studiat in
laboratorul de cercetare, 1l constituie transportul
titeiului vascos. Se cunoaste faptul cd pentru a
putea fi transportat un produs petrolier cu
asemenea particularitati este necesar ca acesta sa
fie incalzit in prealabil. Energia necesard acestei
operatii se doreste sa se obtind utilizdnd sursele
energetice regenerabile.

Autorii lucrarii ntreprind cercetdri privind
alocarea  eficienta automatda a  resurselor
regenerabile spre atingerea scopului propus, si
anume Incalzirea rezervorului cu titei vascos.

Ca surse de energie, avem energie electrica
furnizatd de la panoul solar, generatorul eolian,
retea si energie termica furnizatd de pompa de
caldura. Consumatorii sunt reprezentati de
rezistentele termice de incalzire.

In figura 7 este ilustrat principiul de alocare a
resurselor la cerinte.

Asa cum reiese din figurd, este nevoie de o
strategie de alocare (o functie de planificare).
Fiecarei resurse i se asociazd o pondere si o
prioritate. In acest caz, consumatorul fiind unic,
este caracterizat doar de cantitatea de energie
necesara functionarii.
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Fig. 7. Alocarea resurselor functie de cerinte

Strategia de alocare implementatd Tn momentul
de fatd deserveste consumatorul prin alocarea
resursei energetice de valoare maxima. In situatia
in care una din resursele regenerabile lipseste,
energia este preluatd direct de la retea.

Directiile viitoare de cercetare urmaresc
imbunatatirea strategiei de alocare prin elaborarea
unui set de reguli pentru functia de planificare a
resurselor functie de cerinte.

5. CONCLUZII

Valorificarea potentialului surselor regenerabile
de energie confera premise reale de realizare a
unor obiective strategice privind cresterea
sigurantei n alimentarea cu energie prin
diversificarea surselor si diminuarea ponderii
importului de resurse energetice, respectiv, de
dezvoltare durabild a sectorului energetic si
protejarea mediului Inconjurdtor.

Autorii prezintd in lucrarea de fatd elementele
care stau la baza utilizarii §i monitorizarii
resurselor energetice regenerabile. Se are in vedere
o analizd amanunt{itd a principalelor resurse
regenerabile de energie dupd care sunt
caracterizate trei dintre acestea: energia solara,
energia eoliand si energia geotermala.
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Pentru utilizarea eficientda a resurselor
regenerabile acestea trebuiesc studiate si
cunoscute si trebuie sa se tind cont de aspectul lor
aleator,  disponibilitatea  resurselor  nefiind
constanta in timp.
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