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Notatii si abrevieri

Notatii si abrevieri

Notatie
Literatura Denumire
Carte .
rom. int.
A aria
AFR raportul aer-combustibil disponibil
AFRs raportul aer-combustibil stoichiometric
BSFC Ce BSFC  consumul specific efectiv
c a c viteza sunetului
Cp caldura specificd la presiune constanta
Co cdldura specifica la volum constant
cf coeficient de formad a capului pistonului
cv CV  volum de control
d d dozajul
D D diametrul
ds d dozaj stoichiometric

DSA DSA  IVO  deschiderea supapei de admisie
DSE DSE  EVO deschiderea supapei de evacuare

e energia totald specifica
E E energia totald
E. energia de activare
EOC z EOC sfarsitul arderii - End of Combustion
f Vr f coeficientul gazelor arse reziduale
F F forta
g g acceleratia gravitationald
G entalpia libera Gibbs



in
ISFC
ISA
ISE

KE

L.
LHV
m
1
Ma
Ma
Ma,min
MAC
MAI
MAS

I
IMEP,
Ci ISFC
IsA 1vC
ISE  EVC
A k
Ecin KE,
Ecin
Q'  LHV
m
Lmin Ma,min
MAC  Diesel
MAI ICE
MAS Otto
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Notatii si abrevieri

coeficient de transfer termic (prin convectie)
entalpia specifica

coeficientul de convectie
entalpia

puterea calorica

numadrul de cilindrii

momentul de inertie

presiunea medie indicata bruta
intrare

consumul specific indicat
inchiderea supapei de admisie
inchiderea supapei de evacuare

conductivitatea termica

raportul caldurilor specifice
constanta de echilibru

energia cinetica

lungime caracteristica

puterea calorica inferioard a combustibilului
masa

debitul masic

masa de aer

numadrul Mach

masa minima de aer

motor cu aprindere prin comprimare

motor cu ardere interna

motor cu aprindere prin scanteie



M

M.
MEC
Mei

Mex

mf
my
mg
Mi

Min

Ne

Nn

NnR

MBC
Mei

Ce

de

Mi

Na

Ne

Nn

Mvb

Moy

my

mif

Nav
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Notatii si abrevieri

masa de scapari de gaze din camera de
ardere

momentul motor efectiv
momentul motor efectiv continuu
momentul motor intermitent

masa de gaze care iese

masa de gaze arse evacuate

consumul de combustibil

masa de combustibil

doza de combustibil pe ciclu
forta gravitationala
momentul motor indicat

masa de gaze care intra

masa de fluid motor proaspat admisa in

cilindrul motorului
masa litrica

masa motorului
momentul rezistent
turatia

numarul de moli
numarul de particule

numadrul lui Avogardo

numarul de cicli ai motorului in unitatea de

timp
turatia nominald

numadrul de rotatii necesare pentru
realizarea unui ciclu motor
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Notatii si abrevieri

Nu numarul lui Nusselt
p presiunea
p puterea
Pa presiunea aerului
PE Epot PE,  energia potentiald
Epot
P. P. Py puterea efectiva

BMEP pe BMEP presiunea medie efectiva

Pec Pec puterea efectiva continua

Pei P.i putere efectivd intermitenta

Pen Pen putere efectivd nominala

pr pr FMEP presiunea medie corespunzatoare
rezistentelor proprii/presiunea medie de
frecare

Py Py Py puterea pierduta prin frecare

Pi puterea indicata

IMEP pi IMEP presiunea medie indicata

Pi puterea indicata bruta

Pin Pi P puterea indicata neta

b P puterea litrica

P P puterea masicd

PMI PMI ~ BDC  punctul mort inferior
PMS PMS  TDC punctul mort super

Py puterea de pompaj
Pr numarul lui Prandtl
Ps Ps puterea specifica

Q schimbul total de caldura



Q
q
Quicu
Q

SA
SiE
50C

Qcyclc
Q
Qprimit Qin
Qccdﬂt Qout
Qub
R R, R
& Ye
S
SA %
SE EV
50C
Cpm S pm
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Notatii si abrevieri

viteza de transmitere a caldurii

fluxul termic
caldura pe ciclu

caldura corespunzdtoare puterii calorice a
masei de combustibil iy

caldura eliberata prin arderea
combustibilului in cilindru

cdldura pierduta prin transfer termic
(datorita convectiei si a frecdrilor)

caldura primita
caldura rezultatd prin arderea completa si
perfecta

caldura cedata

caldura corespunzatoare masei de

combustibil care nu a ars
constanta universala a gazelor
rezultanta fortelor

raportul de comprimare
raport de destindere
deplasarea

cursa pistonului

suprafata

entropia

supapa de admisie

supapa de evacuare

inceputul arderii - Start of Combustion

viteza medie a pistonului



Ta
Tcool
Tex

TEX

Va
Vo
Vi
Vy
V max
V min
V;

We

Wee
Wei
Weig

Ta

Va

Vs

Vm ax
Ve

Vi

Tcool
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Notatii si abrevieri

timpul
temperatura aerului
temperatura lichidului de racire

temperatura gazelor de evacuare la iesirea
din motor

temperatura la iesire/evacuare

energia interna specifica

energia interna

volumul specific

volumul

viteza

volumul de aer proaspat aspirat in cilindru
volumul de aer

volumul de amestec

cilindreea unitara

volumul de combustibil

volumul maxim

volumul minim

volumul ocupat de gazele arse reziduale
cilindreea totald

lucrul mecanic

viteza de realizare a lucrului mecanic
(= puterea)

lucrul mecanic pe ciclu
lucrul mecanic efectiv pe ciclu
lucrul mecanic indicat pe ciclu

lucrul mecanic indicat brut al unui cilindru



Wc, in
Wc,intotul
Wciclu

wd

W

We

We

cht

wf

Wr

wi
Wint
Wig
W
W
Wi
Wy
Wy
Xi
Yi

Wrp wr
W Wr
Wi
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Notatii si abrevieri

lucrul mecanic indicat net al unui ciclu
lucrul mecanic indicat net total
lucrul mecanic produs pe ciclu

lucrul mecanic specific de
dislocare/deplasare/curgere

lucrul mecanic de
dislocare/deplasare/curgere

lucrul mecanic specific efectiv
Iucrul mecanic efectiv
numarul Weber

lucrul mecanic exterior

lucrul mecanic specific consumat pentru
invingerea frecarilor (rezistentelor proprii)
motorului

lucrul mecanic specific de frecare

lucrul mecanic consumat pentru invingerea

frecdrilor (rezistentelor proprii) motorului

lucrul mecanic de frecare

lucrul mecanic specific indicat

lucrul mecanic intern

lucrul mecanic indicat brut al motorului
lucrul mecanic util

lucrul mecanic de pompaj

lucrul mecanic tehnic

lucrul mecanic specific de dilatare
lucrul mecanic de dilatare

participatia volumica

participatia masica



Simboluri grecesti

o

T]m
nt
Mol

Ab
Ai
As

Me

T]m
nt

Ai
As

1ol

Ab
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Notatii si abrevieri

elevatia (deplasarea pe verticald)

factorul de compresibilitate (factorul de gaz
real)

difuzivitatea termica

raport de crestere a presiunii
gradul de disociere

variatia

emisivitatea

coeficient de pierderi de presiune
viscozitatea dinamica
randamentul efectiv
randamentul indicat
randamentul indicat brut
randamentul indicat net

randamentul arderii incomplete (gradul de

conversie)
randamentul mecanic
randamentul termic

eficienta volumetrica (eficienta umplerii) =
coeficientul de umplere

coeficientul de exces de aer
raportul bielei
limita inferioara de aprindere

limita superioara de aprindere
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Notatii si abrevieri

U u viscozitatea dinamica
potentialul chimic
v v viscozitatea cinematica

coeficientul stoichiometric

P P densitatea

Pa densitatea aerului

o constanta Stefan-Boltzmann

Os tensiunea superficiald

T T numarul de timpi ai motorului

Q @ unghiul de rotatie a arborelui cotit
X X coeficientul de sarcina

4 functia de curgere

) w viteza unghiulara

Indici

a a,aer a4, air  aer

af af  amestec aer-combustibil
BB BB, bb  scapadri de gaze din cilindru (blow-by)
C sursa rece

e efectiv

ex iesire

f comb  fuel  combustibil

g g brut

H sursa calda

ht ht transfer termic

i indicat



n n
ig ig

max

min

Exponenti
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Notatii si abrevieri

intrare

indicat net
indicat brut
maxim
minim

net
izentropic

stoichiometric

cantitate raportatd la unitatea de timp

cantitate molara (raportatd la unitatea de
substanta)

starea standard de referinta
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1. Notiuni introductive. Parametrii constructivi ai
MAI

Definitie

Motorul cu ardere internd cu piston este un motor termic care transformd
caldura produsd prin arderea combustibilului in lucru mecanic in interiorul
sdu. Miscarea alternativd a pistonului in interiorul cilindrului este

transformatd prin intermediul mecanismului bield-maniveld in miscare de
rotatie disponibild la arborele cotit.

Transformarea energiei chimice a combustibilului in lucru mecanic este
conditionatd de evolutia unui agent de lucru (numit fluid motor) in cilindrul
motorului. Mai precis, fluidul motor parcurge o succesiune de procese
(admisie, comprimare, ardere, destindere, evacuare) pentru a realiza un ciclu
motor. In functie de tipul de motor si de punctul de functionare, fluidul
motor poate fi aer, amestec aer-combustibil, amestec aer-combustibil si gaze

arse sau amestec aer §1 gaze arse.

O conditie necesard pentru transformarea energiei chimice a combustibilului
in cdldurda este aprinderea amestecului aer-combustibil din cilindrii
motorului. Astfel, dacd aprinderea combustibilului este produsa de o
scanteie electricd, motoarele se numesc motoare cu aprindere prin scinteie
(MAS sau Otto). In cazul in care aprinderea combustibilului se produce ca
urmare a presiunii si temperaturii din camera de ardere (fenomen numit
autoaprindere), conditii rezultate In urma comprimarii prealabile a aerului,
motoarele se numesc motoare cu aprindere prin comprimare (MAC sau
Diesel).

Daca ciclul motor se realizeaza intr-o rotatie a arborelui cotit (doua curse ale
pistonului) motoarele sunt denumite motoare in doi timpi. In schimb, daci
ciclul motor se realizeaza in doua rotatii ale arborelui cotit (patru curse ale
pistonului) motoarele sunt denumite motoare in patru timpi.
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Astfel, se poate preciza ca, un motor cu ardere internd este o masina termica
complexd alcatuitda dintr-un sistem elementar numit mecanism motor, mai

multe sisteme auxiliare si elemente de control a functionarii.

» Mecanismul motor este alcatuit din doud parti:

o partea mobild (numitd si mecanismul bield-maniveld) care
cuprinde trei componente principale — pistonul (pistonul propriu-
zis, segmentii si boltul), biela si arborele cotit;

o partea fixd care cuprinde carterul, cilindrul si chiulasa.
> Sistemele auxiliare ale motorului sunt:

o sistemul de distributie (a gazelor);

o sistemul de alimentare cu combustibil;

o sistemul de aprindere (la MAS);

o sistemul de racire;

o sistemul de ungere;

o sistemul de filtrare (aer, combustibil, ulei);
o sistemul de pornire;

o sistemul de supraalimentare;

o sistemul de variatie a compresiei.
» Elementele de control al functiondrii cuprind:

o senzori,

o unitati electronice de control etc.

Pentru a evidentia constructia motorului cu ardere internd, in figura 1.1 este
reprezentat un motor monocilindric, 1a care este pus in evidenta mecanismul
motor si sistemul de distributie. In cilindrul 1 se deplaseaza pistonul 3
(echipat cu segmentii 2) care este articulat cu arborele cotit 6 prin biela 5 si
boltul 4. Cilindrul este inchis in partea superioara de catre chiulasa 12, in
care sunt practicate orificii pentru componentele care controleaza
alimentarea cu fluid motor proaspdt, evacuarea gazelor arse, injectia
combustibilului, respectiv aprinderea acestuia. Doud dintre orificiile
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chiulasei sunt controlate de supape: supapa de admisie (SA) si supapa de
evacuare (SE). Fiecare supapa este actionatd (comandata) de cate o cama a
axului cu came (AC) (numit si ax de distributie). Orificiile din chiulasa
controlate de supape comunica cu mediul ambiant prin canalul si conducta
de admisie 10, respectiv canalul si conducta de evacuare 13. In cazul de fata,
elementul 11 reprezinta bujia (pentru motorul cu aprindere prin scanteie)
sau injectorul (daca motorul ar fi cu aprindere prin comprimare). Cilindrul
se fixeaza pe carterul motorului, format in general din doua parti: carterul
superior 9 (de care se suspenda lagarele arborelui cotit si pe care se fixeaza
reazemele 8 (suportii motorului), prin intermediul carora motorul se fixeaza
pe sasiul autovehiculului), respectiv carterul inferior 7 (ce include si baia de
ulei), in care se gaseste uleiul de ungere.

Ax cu came admisie}\\x | Ax cu came evacuare

/\Supapé admisie (SA)} «;Supapﬁ evacuare (SE)

= 1
| Gaze arse !

[Fluid motor proaspat| ‘

Fig. 1.1 Schema de principiu a unui MAI monocilindric in patru timpi

In timpul functionarii MAI pistonul acestuia se deplaseazi intre doud puncte
extreme, numite puncte moarte (puncte in care viteza pistonului este zero).
Pozitia pistonului care corespunde volumului minim al cilindrului se
numeste punctul mort super (PMS) (sau, mai general, punct mort interior).
Pozitia pistonului care corespunde volumului maxim al cilindrului se

numeste punct mort inferior (PMI) (sau, mai general, punct mort exterior).
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‘Ax cu came evacuarek Bobimmidfc o
3 J
z SEES. 2
Injector
. |Chiulasa 8
Chiulasi SR PFI

Supapad
EGR

Rampa comuna
(injectie PFI)

’Variator pozitie ax cu came

|
Senzor oxigen \ R
: R N

Catalizator

N\
| ggector
DI

- comuni
’Conducte evacuare|*_ (injectie DI)
Lant distributie

@apé evacuare|

7 Colector
A | admisie

A

Supapa admisie

Arbore cotit

Carter inferior|

Filtru de ulei

Fig. 1.2 Sectiune printr-un MAI in patru timpi normal aspirat, cu distributie variabild
(adaptare dupi [62])
PFI = Port Fuel Injection (injectie in poarta supapei); DI = Direct Injection (injectie directa)

; |Baie de ulci|

Pentru o mai bund vizualizare a componentelor, in figurile 1.2 si 1.3 sunt
prezentate sectiuni transversale printr-un MAS in patru timpi cu distributie
variabila si doua sisteme de injectie (directa si indirecta), respectiv printr-un
MAS in patru timpi cu distributie fixa si injectie indirecta.
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Clapeta obturatoare Capac chiulasa Ax cu came

Chiulasa

Culbutor
Supapa
Element hidraulic

Ly P4
!\ 9.))3}:!_\“ de compensare a
1= i a jocului supapei

Colector
de admisie

Canal admisie
Bujie
Piston

Bolt piston

Bloc motor

Carter
superior

Biela
Arbore cotit i | Senzor turatie
Coroana dintata

Baie de ulei Sorb pompa de ulei

OFPA

<
g (g ’gLEHRMITTEL

Fig. 1.3 Sectiune printr-un MAI in patru timpi normal aspirat, cu distributie fixd
(adaptare dupd ©Tehnologia automobilului modern [63])

Distanta parcursa de piston intre cele doud puncte moarte se numeste cursa
pistonului (S), iar volumul descris In aceasta cursa se numeste cilindree
unitard (Va). Diametrul cilindrului (D) se mai numeste si alezaj. Uzual
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diametrul cilindrului (D) si cursa pistonului (S) se mdsoard in [mm], iar Vain
[1] sau [dm?]. Legatura dintre acestea este data de relatia:

7-D?

vV, =

:$-10°* [ dm” | sau [1]. (1.1)

In general, pentru automobile se utilizeaza motoare policilindrice, a caror
cilindree numita cilindree totald (V) sau litraj reprezinta suma cilindreelor
unitare ale tuturor cilindrilor. Notand cu i numarul de cilindri, relatia de

calcul a cilindreei motorului este:

V.=V, -i [dmﬂ sau [l] . (1.2)

Volumul cilindrului (Vmax) reprezinta volumul maxim ocupat de fluidul
motor (cand pistonul se afld la PMI). Cand pistonul se afla la PMS fluidul
motor ocupd volumul minim posibil, numit volumul minim al camerei de
ardere Vuin (V). Raportul dintre volumul maxim Ve si volumul minim Viin
este numit raport de comprimare (geometric sau volumetric), notat r. sau &:

%

v
S s (13)

min

Volumul maxim ocupat de fluidul motor este egal cu suma dintre volumul

camerei de ardere si cilindreea unitara:

m

Voo =V, +V, [ dm® | (1.4)

Tinand cont de aceste relatii, se poate scrie:

% V. +V %4
rC: max _ _d c :1+_d|:_:|’
Vmin Vc VC
1.
VC _ VC _ ]‘ max __ max _ rc ( 5)
Vd Vmax - Vc rs - 1 Vd Vmax - Vc rc - 1 .

Dimensiunile specifice si elementele de baza ale mecanismului motor sunt

evidentiate in figura 1.4.
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Fig. 1.4 Dimensiunile specifice si elementele de bazd ale mecanismului motor (adaptare
dupd [2])
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Unghiul format de bratul arborelui cotit (manivela) cu axa cilindrului se
numeste unghiul de rotatie a arborelui cotit (@), prescurtat RAC si este utilizat
ca variabild de referintd pentru pozitia pistonului, respectiv pentru evolutia
proceselor ciclului motor. Alegand PMS ca punct de origine a unghiului de

rotatie a arborelui cotit (¢ =0 ["RAC] ) se observa ca o cursd completd a
pistonului corespunde unui unghi ¢ =180 [ORAC], in timp ce pentru o rotatie
completd a arborelui cotit pistonul parcurge doud curse iar ¢ =360 ["RAC} .

Numarul de rotatii efectuat de arborele cotit intr-un minut reprezinta viteza

de rotatie a arborelui cotit al motorului (turatia arborelui cotit al

. . : VRPN . . 1
motorului) sau turatia (n) si se masoara in rotatii pe minut [rpm} , {—
min

sau [min’l] .Intre unghiul ¢ [PRAC], turatia n [min’l] si timpul ¢ [s] exista

urmadtoarea relatie de dependenta:

1 [rot] =360 [ORAC] ,
1360 [ "RAC |..ooovvseeerscreeen 60[s], (1.6)

Tinand cont de aceste relatii, se poate spune ca ¢ [°RAC] se efectueaza intr-
un timp ¢, de 67 ori mai mic:

t=-2[s] (1.7)

O caracteristica importanta a motorului cu ardere internd este viteza medie
a pistonului (Spn). Aceasta este definitd ca fiind viteza constanta a pistonului
pe parcursul unei rotatii complete a arborelui cotit (doud curse succesive 25
in intervalul 60/n [s]):
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S ~2:5:107-n_S-107-n|m 18
pm 60 30 s |’ (1.8)

Viteza medie a pistonului este totodata un criteriu de clasificare al
motoarelor cu ardere internd. In functie de valoarea acesteia, se disting [27]:

a) motoare lente Sm =4...6,5 m ;
s
- m
b) motoare semirapide S, =6,5..10 1 —|;
s
. m
c) motoare rapide S,,=10..20| —
s

Considerand ca turatia motorului este constanta (pentru un anumit regim de
functionare), mdsurarea intervalului de timp se poate face fie In unitati de
timp [s], fie In unghi de rotatie ¢ al arborelui cotit [°/RAC]. Dintre acestea, se
prefera unghiul ¢ deoarece acesta permite corelarea directd a desfasurarii
proceselor ciclului motor cu pozitia elementelor componente ale

mecanismului motor.

Definitie
Succesiunea proceselor functionale (admisie, comprimare, ardere, destindere
si evacuare) care se repetd periodic in cilindrul unui motor cu ardere internd

se numeste ciclu motor.

Tinand cont ca partea din ciclul motor care se efectueaza intr-o singurd cursa
a pistonului este numita timp, se poate distinge intre:
» motor in patru timpi, adicd motorul cu ardere interna care executd un

ciclu complet in patru curse ale pistonului (doua rotatii ale arborelui
cotit) si
» motor in doi timpi, adicd motorul cu ardere interna care executd un

ciclu complet in doua curse ale pistonului (o rotatie a arborelui cotit).
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Din cele patru (in cazul motorului in patru timpi), respectiv doud (in cazul
motorului in doi timpi) curse ale pistonului, doar una este utila (se produce
lucru mecanic) si anume cursa de destindere. Ca urmare, aceasta cursa este
denumitd si cursa activd, iar timpul corespunzator ei, timp motor.

Tinand cont de aceste aspecte, se constata cd turatia motorului nu este
intotdeauna egala cu numarul de cicli ai motorului #c in unitatea de timp.
Astfel, daca se noteazd cu rnumadrul de timpi ai motorului si cu nz numarul
de rotatii necesare pentru realizarea unui ciclu motor, se poate scrie [28]:

n n|cicli n n n | cicli
n =—s—| —— n = = = .
¢ n, 7 |min ©60m T 30| s (1.9)
2 2

Procesele functionale ale motorului cu ardere internd (denumite procese
termice) in urma cdrora se realizeaza evolutia fluidului motor sunt
urmatoarele:

I.  Procesul de admisie (admisia) — este numit si proces de umplere si
consta in introducerea fluidului motor proaspat numit si incarcatura
proaspata (aer sau amestec aer-combustibil, respectiv amestec de aer-
combustibil si gaze arse dacd motorul este echipat cu sistem de

recirculare a gazelor arse) in cilindru;

Il.  Procesul de comprimare (comprimarea) — constd in reducerea
volumului ocupat de fluidul motor din cilindru in scopul cresterii
presiunii si temperaturii, respectiv a eficientei. Acest proces are loc
dupa procesul de admisie si inaintea procesului de ardere;

III.  Procesul de ardere (arderea) — in care are loc transformarea energiei
chimice a combustibilului in caldurd prin oxidarea moleculelor de
combustibil cu oxigenul din aerul atmosferic;

IV.  Procesul de destindere (destinderea) — datorita presiunii ridicate a
gazelor arse (gazele rezultate in urma procesului de ardere) din
cilindrul motorului, pistonul este impins inspre PMI, ceea ce face ca
volumul ocupat din cilindru sd creasca si astfel sa se produca lucru
mecanic;
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V. Procesul de evacuare (evacuarea) — transformarea caldurii in lucru
mecanic este posibild doar prin parcurgerea unui ciclu motor care
presupune revenirea in punctul initial. Ca atare, pentru reluarea
ciclului motor este necesar ca aceste gaze arse sa fie indepdrtate din
cilindru.

Cele doua procese in cadrul carora se realizeaza schimbul de gaze (procesul
de evacuare a gazelor arse si procesul de admisie a fluidul motor proaspat)
sunt denumite si procese de schimbare a gazelor.

In cazul motoarele in patru timpi, procesele amintite (cu exceptia arderii) pot
fi asimilate aproximativ cu cursele pistonului (timpii motorului), motiv
pentru care se introduc urmatoarele denumiri: cursa de admisie, cursa de
comprimare, cursa de destindere si cursa de evacuare. Procesul de ardere are
loc partial in cursa de comprimare si partial (cea mai mare parte) in cursa de

destindere.

Desfasurarea proceselor unui motor cu ardere interna se urmadreste prin
inregistrarea evolutiei presiunii din cilindru in functie de timpul 7, de
unghiul ¢ sau de volumul V. Aceste evolutii ale presiunii se reprezinta grafic
in asa-numitele diagrame indicate (diagrama p-t, diagrama p-¢@, respectiv
diagrama p-V). Diagramele p-t si p-¢ se numesc diagrame indicate
desfasurate.

In figura 1.5 se arati diagrama desfisurati a unui MAS in patru timpi normal
aspirat, In care se poate observa evolutia presiunii p in functie de unghiul ¢.
Pe aceastd diagrama sunt indicate atat procesele functionale cat si cursele
pistonului in ordinea in care se succed. Se poate observa faptul ca procesele
de admisie si de evacuare au durate mai mari decat cursele corespunzdtoare
(2180 [°RAC]), In timp ce comprimarea si destinderea au durate mai mici
(180 [°RAC]).

Observatie
Motoarele moderne cu distributie variabild permit reglarea momentelor de
inchidere si deschidere a supapelor, ceea ce duce la modificarea duratelor

efective ale proceselor de schimbare a gazelor.
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Motorul cu aprindere prin comprimare prezentat in figura 1.4 functioneaza
astfel (vezi corespondenta cu fig. 1.5):

» in cursa de admisie pistonul se deplaseaza de la PMS la PM], iar ca
urmare, in cilindru se produce o depresiune. Acest lucru duce la
admisia in cilindru a fluidului motor proaspat (aer sau amestec aer-
combustibil). Inceputul procesului de admisie se considerd momentul
in care supapa de admisie se desprinde de sediu (deschiderea supapei
de admisie — DSA), eliberand astfel orificiul de admisie (DSA are loc
inainte de PMS). In acest caz, procesul de admisie se incheie dupa PMI,
cand presiunea din cilindru ajunge la valoarea presiunii atmosferice, iar
supapa de admisie se asaza pe sediu (inchiderea supapei de admisie —
ISA);

> in cursa urmatoare (cursa de comprimare), pistonul se deplaseaza de la
PMI la PMS, iar fluidul motor proaspdt (impreuna cu gazele reziduale -
gazele rdmase In cilindru din ciclul precedent datorita evacudrii
incomplete) este comprimat pana la o presiune de aproximativ 1...3
[MPa] (= 10...30 [bar]);

» spre sfarsitul cursei de comprimare se declanseaza scanteia (punctul s)
care aprinde amestecul;

» arderea se desfasoara (din punctul s pand in punctul z) cu o crestere
semnificativa de presiune pana in punctul y (punctul de presiune
maxima), iar apoi cu o reducere de presiune;

» in punctul z incepe procesul de destindere, care se finalizeaza in
momentul deschiderii supapei de evacuare — DSE, cand supapa de
evacuare se desprinde de sediu;

» procesul de evacuare se desfasoara intre DSE si inchiderea supapei de
evacuare — ISE. Spre sfarsitul ciclului, procesul de evacuare se

suprapune partial cu procesul de admisie al ciclului urmator.

Din cele patru curse ale motorului cu ardere interna in patru timpi, doar una
este destinatd producerii de lucru mecanic si anume, cursa de destindere.



30

Notiuni introductive. Parametrii constructivi ai MAI

Din acest motiv, aceastd cursa mai este numita si cursa utild sau cursa activd,

iar timpul corespunzator ei este numit timp motor.

Motoarele cu aprindere prin comprimare (MAC) in patru timpi prezintd
aceeasi succesiune a proceselor insa cu o serie de deosebiri principale:

» fluidul motor proaspdt admis in cilindru este numai aer;

» raportul de comprimare si implicit gradul de comprimare prealabild a
fluidului motor sunt mult mai ridicate, ceea ce face ca spre sfarsitul
cursei de comprimare (punctul i), presiunea din cilindru sa ajunga la
valori de aproximativ 2,5...50 [MPa] (= 25...50 [bar]);

» in punctul i are loc injectia de combustibil, care este fin pulverizat
pentru a facilita formarea amestecului. Aprinderea combustibilului are
loc prin autoaprindere ca urmare a conditiillor de presiune si

temperatura din cilindru, iar arderea este de un alt tip decat la MAS.

In figurile 1.6 si 1.7 sunt prezentate curbele de ridicare a supapelor in cazul

unei distributii fixe, respectiv in cazul unei distributii variabile.

------------- PMS Evacuare —— Admisie
-=-=-=-PMI Evacuare (teoretic) - - - - - Admisie (teoretic)
_ 12
z PMI (BDC) (PMS(TDC)| [ PMI(BDQ) |
E 10 ! ] :
g 'J
a 8 1
o 1
a i
m 6 !
ot i
S 4 |
] i
e 2 DSE ) DSA iSE fsA
5 (EVO) : (IVO) (EVQ) (IVC)
g 0 "
:::“ 0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
o5 Unghiul de rotatie al arborelui cotit [P(RAC]

Fig. 1.6 Curbele de ridicare a supapelor pentru un motor cu distributie fixd
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------------- PMS Evacuare Admisie
-===PMI - Avansat — — — - Intarziat
12

—
(==}
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[
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\
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]
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(== H~=

Fig. 1.7 Curbele de ridicare a supapelor pentru un motor cu distributie variabild (admisie)

1.1.Cinematica mecanismului motor

Mecanismul motor transforma miscarea (alternativd) de translatie a
pistonului in miscare de rotatie a arborelui cotit (fig. 1.8). Prin deplasarea
intre punctele moarte (PMS si PMI):

» pistonul descrie un volum Vi (cilindreea unitard);
» volumul camerei de ardere variaza cu pozitia pistonului, de la volumul
minim Viwin = Ve, pand la volum maxim Vi = Ve + Vi = Ve + S-Ac, unde Ac

este aria transversala a cilindrului.

In punctele moarte pistonul isi schimba directia de deplasare, motiv pentru

care viteza este nula, iar acceleratia atinge un maximum.
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PMS PMS
(TDC) (TDC)

W
|~
| —

[ —

PMI || [c,
(BDC)

£

3
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Fig. 1.8 Cinematica mecanismului motor cu excentricitate (stinga) si neglijind

excentricitatea (dreapta)

In continuare se prezintd modul de determinare a ecuatiei utilizate pentru
calculul cursei pistonului si implicit a volumului cilindrului in functie de
unghiul de rotatie al arborelui cotit utilizand marimi cunoscute, precum raza
arborelui cotit (1), lungimea bielei (I) si excentricitatea boltului pistonului (e).

Din figura 1.8 cursa pistonului in functie de unghiul de rotatie al arborelui
cotit S(¢p) este descrisa de relatia [37]:

S(¢):c3—c2—rcos(¢—ﬂ) . (1.10)

Pentru a putea efectua calculul, este necesarda exprimarea marimilor
necunoscute ¢z, ¢3 si § In functie de marimile cunoscute r, I, e si . Din relatiile
geometrice din figura 1.8 se poate scrie:
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sinf=—— = ﬂ:arcsin(ij, (1.11)
r+l r+l

¢, =e+rsin(p-p), (1.12)

o, =yI’-¢’, (1.13)

e, =y(r+1) —e* . (1.14)

Inlocuind in ecuatia 1.10 rezulti:

S(go)z./(rvtl)Z - —\/12 —[e+rsin(go—ﬂ)]2 ~rcos(p-p) . (L.15)

Pentru a obtine viteza pistonului se deriveaza ecuatia 1.15 in functie de

unghiul de rotatie al arborelui cotit (¢):

e+rsin((p—ﬂ)}cos(¢)—ﬂ) . .
\/lz—|:€+TSin(¢—ﬁ)]2 (116

Volumul cilindrului in functie de unghiul de rotatie al arborelui cotit este

das . r
%zrsm(qo—ﬂ)+ [

descris de relatia:

c

vip)=v.+ ™ 5(p). (1.17)

Tinand cont de aceasta relatie, variatia volumului cu unghiul de rotatie al
arborelui cotit este:

dv_xD* ds
dp 4 dp

(1.18)

Se defineste raportul bielei Av ca raportul dintre raza arborelui cotit » si
lungimea bielei I:
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.
h=7 - (1.19)

Daca se considera ca excentricitatea boltului pistonului este nula e = 0 (fig.
1.8 dreapta) si se tine cont de raportul bielei, ecuatiile cursei si vitezei
pistonului poate fi rescrise astfel:

S(g0)=r+l—l-(/1b~cosgp+~[1—/1hzsin2(0) , (1.20)

di:r.singp 1+ﬂ . (1‘21)
do J1-24,7sin’ ¢

Pentru verificare, se scrie ecuatia 1.20 in cele doua puncte moarte:

S(p=0)=0, Z—S(gz):O):O
e (1.22)
S(p=rm)=2r, %((pzo)zo

1.2. Notiuni privind formarea amestecului aer-
combustibil

O cerintd esentiald pentru functionarea motorului cu eficienta ridicata si
emisii poluante reduse este formarea corespunzitoare a amestecului aer-
combustibil pentru fiecare regim de functionare. In acest scop se urméreste
obtinerea unui amestec aer-combustibil cat mai omogen, ceea ce implica
pulverizarea find a combustibilului (lichid), vaporizarea rapida a acestuia
(in cazul combustibililor lichizi) si amestecarea cu aerul, intr-o fractiune din
durata unui ciclu motor (a se vedea exemplul urmator).
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Exemplu

Daci un motor functioneazd la turatia de 5000 [min™], durata unui ciclu

(doud rotatii) este de:

SIUV VAo 3 e O— 60 s ]|
2 [rot] .......................... t [s]
t= % =0,024 [s]=24[ms]|

In principiu, pulverizarea combustibilului se realizeaza prin cresterea vitezei
relative dintre combustibilul lichid si aer. Cu cat viteza relativa dintre
combustibil si aer este mai mare, cu atat creste frecarea pe suprafata
lichidului, ceea ce intensifica perturbatiile si astfel procesul de pulverizare a
combustibilului in picaturi de dimensiuni foarte mici. Viteza relativa dintre
combustibil si aer poate fi marita prin:

a) injectie - madrirea vitezei jetului de combustibil in raport cu aerul.
Pentru pulverizarea combustibilului prin injectie se utilizeaza
injectoare;

b) carburatie - madrirea vitezei curentului de aer in raport cu
combustibilul. Pentru pulverizarea combustibilului prin carburatie
se utilizeazd carburatoare, care (pe lingd pulverizare) asigurd si
vaporizarea si amestecarea combustibilului cu aerul.

Observatie

La motoarele moderne de autovehicule (MAS si MAC) se utilizeazd exclusiv
injectia de combustibil, cu precizarea cd la MAS injectia se poate face atdt
direct in cilindrul motorului cit si in exteriorul acestuia, in timp ce la MAC
injectia se face direct in cilindru sau intr-o camerd separatd situatd in chiulasd

(injectie indirectd).

La MAS cu injectie in exteriorul cilindrului vaporizarea incepe in conducta
(canalul) de admisie si se incheie in cilindrul motorului. Ca urmare, la MAS,

amestecul aer-combustibil se realizeaza Inainte de cilindru, motiv pentru
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care aceste motoare se mai numesc si motoare cu formare externi a
amestecului.

La MAS si MAC cu injectie directa vaporizarea combustibilului are loc in
cilindrul motorului. La MAC nu este posibila o altad solutie deoarece,
temperatura de evaporare a motorinei poate fi atinsa doar spre sfarsitul
cursei de comprimare. Aceste motoare, la care amestecul se realizeaza in
cilindrul motorului se mai numesc si motoare cu formare internd a
amestecului.

In continuare sunt prezentate o serie de notiuni importante pentru a
caracteriza calculul amestecurilor aer-combustibil pe baza informatiilor
prezentate in Stan [51], Griinwald [27], Eriksson si Nielsen [21], Kuintscher si
Werner [33] si Heywood [28].

Astfel, dozajul (d) reprezintd raportul dintre masa combustibilul ms (sau m.)
si masa aerului ma (sau Maer):

d:ﬁ kgcomb
m, | kg |

a

(1.23)

Pentru a caracteriza prezenta aerului In amestec se introduc notiunile de
deficit de aer (aer lipsd), exces de aer (aer in exces) si aer minim (aer teoretic).
Aerul minim (#min) reprezinta cea mai mica masd de aer care in conditii
teoretice, poate asigura arderea completa a combustibilului. Aerul minim
necesar arderii a 1 [kg] de combustibil depinde de structura moleculara a
combustibilului si astfel, de tipul de combustibil. Pentru exemplificare, in
tabelul 1.1 sunt prezentate cantitatea minima de aer aldturi de formula

chimica si puterea calorica pentru diversi combustibili.

Daca pentru arderea unei cantitati de combustibil (my) este disponibil aerul
minim (1amin), raportul dintre cele doua se numeste dozaj teoretic sau dozaj
stoichiometric:

d — mf 1(gcomb
) mu,min kgaer . (1 24)
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Dozajul stoichiometric poate fi definit ca:

g = Mmax K8eoms
| m kgaer

a

, (1.25)

respectiv ca raportul dintre masa de combustibil maxima (msme) care, in
conditii teoretice, poate arde complet cu aerul disponibil in amestec (11.). Ca

urmare, se poate scrie:

m

_fymax.

Mo )Ty Momin g gy, Mg, (1.26)

mg m, m M max Momin

a,min

Tabelul 1.1 Aerul minim necesar arderii unui kilogram de combustibil [51]
Combustibil Structura Puterea calorica AFRs
chimica [M]/kgl [kgaer/Kgcomb]

Hidrocarburi
Benzina CmHn (ex. CsHis) 43,5 14,6-14,7
Motorina CmHn+2 (ex. Ci2Hoze) 42,0-43,0 14,5-14,7
Gaz natural comprimat
(85-95% Metan) CHs 45,0 17,2
Gaz petrol lichefiat
(50% Propan; 50% CsHs / CaHuo 46,1 15,6
Butan)
Alcooli
Metanol CHs - OH 19,7 6,47
Etanol C2Hs - OH 26,8 9,00
Hidrogen H> 120,2 34,3
Uleiuri
Ulei de rapita 35,0-39,0 12,4
Metil ester de rapita CmHnOpRi 36,0-37,0 12,5

Dimetileter CHs0CHs 27,6 28 (gaz) / 27 (lichid)
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Rapoartele ma/mamin $i mgmsmax pun in evidenta raportul in care se afla masa
aerului din amestec, respectiv masa combustibilului din amestec fatd de o
masd de aer de referintd (mamin), respectiv o masda de combustibil de referintd
(mgmx). Prin urmare, ele definesc calitatea amestecului sau dozajul
amestecului. Raportul mad/mamin numit coeficient de exces de aer (coeficient de
dozaj al aerului) se noteaza cu A si reprezintd raportul dintre masa de aer
disponibila in amestec () pentru ardere si masa minima de aer (11a,min SaU
Lmin) necesara arderii complete in conditii teoretice a combustibilului my.

mny
m m,
A= — " -] (1.27)
m

unde indicele s indica amestecul stoichiometric.

Raportul mgmsme numit raportul de echivalentd (coeficientul de dozaj al
combustibilului), se noteazd cu ¢ si reprezinta raportul dintre masa de
combustibil disponibila in amestec (1) pentru ardere si masa maxima de
combustibil (mma) care ar putea arde complet cu masa de aer din amestec
(ma):

o
m ma 1 1
¢=mff T =[] =[] (1.28)
m

S

Daca 1. = mamin sau mys= mgmax atunci amestecul poarta denumirea de amestec
teoretic (amestec stoichiometric), iar dozajul amestecului de dozaj teoretic
(dozaj stoichiometric).

In realitate (intotdeauna) 1. # 11amin SAU Mf# Memar. Din acest motiv se introduc
urmatoarele notiuni:
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» amestec sdrac (sarac in combustibil) pentru care aerul din amestec este

inexces (A>1,m,>m, . )sau combustibilulin lipsa (¢<1,m, <m, ).

Dozajul se numeste dozaj sdrac.
» amestec bogat (bogat in combustibil) pentru care in amestec este un

deficit de aer (A <1, m <m_ _. ) sau combustibilul in exces (¢ > 1,

a,min

m,>m, ). Dozajul se numeste dozaj bogat.

f

m
Dacd se noteaza cu AFR=— {%} masa de aer disponibila pentru
m &
f aer

] . mu min kg b
arderea a ms=1 [kg] combustibil si cu AFR =—-— | —==

mf kgaer
de aer necesara arderii complete (in conditii teoretice) a my = 1 [kg] de
combustibil, relatiile 1.27 si 1.28 devin:

} masa minima

AFR

Ty -] (1.29)
AFR

b=—0 [-] (1.30)

Observatie

Notatia AFR se foloseste pentru a indica in ce proportie se afld masa de aer si
masa de combustibil. Dacd masa de combustibil este 1, atunci masa de aer este
egald cu valoarea AFR.

Pentru a exemplifica legatura dintre parametrii utilizati la caracterizarea

amestecului se prezinta urmatorul exemplu:
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Exemplu

a) Pentru arderea a 1 [kg] benzind, mamin = 15,1 [Kgaer] (ca urmare
AFRs = 15,1 [Kgaer/kgeomb]. [ acest caz, dozajul stoichiometric este:

d:1
15

- =0,066 [-]-

7

Daci ma =16 [Kgaer] atunci, AFR =16 [Kgaer/kgcomb] 51 astfel:

AFR
T AFR_ 151 06[]
¢=%=0,94[—]

b) Cunoscind d = 0,066 [-] si stiind cd AFRs = 15,1 [Kgaer/kgeomb], sd se
determine coeficientul de exces de aer si raportul de echivalentd.

a) Dacid AFRs =15,1 [kgaer/kgcomb] atunci ma= 15,1 [Kgaer], iar din relatia
lui ds rezulta:

m, =d-m, =0,06-15,1=0,91 kg . | -

Deoarece mgmex = 1 [kg] rezulti:

b) Daci mg=1 [kg], din relatia lui ds se obtine:

mf 1
m =—=
“d 0,06

=16,67 [kg,.. | -

Deoarece tamin = 15,1 [Kgaer] rezulti

m, 16,67 3
l:mu,min - 15’1 _1,1[ ]

1 1
¢_Z_1,1_0’91[_]




41

Notiuni introductive. Parametrii constructivi ai MAI

1.3. Parametrii functionali ai MAI

Lucrul mecanic produs de gazele arse din cilindru si cedat pistonului la
efectuarea unui ciclu motor, se numeste lucru mecanic indicat net al unui
ciclu, se noteaza cu Wein si se masoara (in SI) in [J] sau [k]]. Daca motorul are

=i W, D]

Diagrama indicatd a ciclului motor in coordonate p-V poate fi impartita in

i cilindrii, atunci lucrul mecanic indicat net total este W

Crtllyorq)

doua parti (fig. 1.9):

a) bucla mica 1’-6-7-1-1’, care poarta denumirea de diagrama indicata
de joasd presiune sau diagrama de pompaj;

b) bucla mare 1’-2-3-4-5-1’, care poarta denumirea de diagrama indicatd
de inaltd presiune.

Diagrama de pompaj reprezinta lucrul mecanic al schimbului de gaze (la
motoarele in patru timpi este numit lucru mecanic de pompaj) si se noteaza
cu W, [27]:

W, =($pav) (1.31)

1=6-7-1-1

La motoarele cu admisie normala (presiunea din admisie este aproximativ
egala cu presiunea atmosfericd), W, este un lucru mecanic negativ (motorul
consuma energie suplimentara pentru schimbarea fluidului motor), in timp
ce la motoarele cu supraalimentare (presiunea din admisie este mai mare

decat presiunea atmosfericd), Wy este un lucru mecanic pozitiv.

Aria diagramei de Inaltd presiune reprezinta lucrul mecanic al proceselor de
comprimare, ardere si destindere si este notat cu Weis (sau lucrul mecanic
indicat brut) [27]:

W, z(qspdv)rfzfs%ﬁfr ) (1.32)

La motoarele policilindrice (cu un numadr de i cilindri), lucrul mecanic se
Insumeaza, rezultand astfel: i-W,, i-Weg.
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-
14 Ciclul teoretic cu ardere la volum constant
diagrama p-V

1"-2-3-4-5-1"bucla de inaltd presiune

1"-6-7-1-1": bucla de joasa presiune

(bucla de pompaj)

+ lucru mecanic pozitiv (produs de motor)

lucru mecanic negativ (consumat de motor)

Presiunea din cilindru p

@ P —————— — .m -
i i Volumul cilindrului v i v
P Ve Vy |
- >
Ir“ Vmax >:

Fig. 1.9 Diagrama indicatd a ciclului in coordonate p-V

Lucrul mecanic indicat net Weix este o suma algebrica intre lucrul mecanic
indicat brut al ciclului (Weig) si lucrul mecanic de pompaj (Wp). Wy se include
in consumul propriu de lucru mecanic al motoarelor sau in randamentul
mecanic.

Lucrul mecanic indicat (net in sau brut ig) i-W.i este proportional cu cilindreea
Vi, iar Wei cu Va. Lucrul mecanic indicat este un indice de performantd al unui
motor, dar nu este un indice de perfectiune (nu arata dacd un motor este

calitativ superior altuia). Gradul de perfectiune a proceselor reprezentate in
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diagrama de Inaltd presiune sau gradul de perfectiune a diagramei de inalta
presiune se pot compara definind o mdrime raportatd. in acest scop se
defineste marimea raportatd numitd lucru mecanic indicat specific wi, care
reprezinta lucrul mecanic indicat dezvoltat pe unitatea de cilindree si care
are expresia [21]:

W, W,

w, =——L =% =MEP .
Y (1.33)

Lucrul mecanic specific indicat este un indice fundamental de comparatie a
motoarelor. Obiectivul principal al cercetdrilor in domeniu este de a creste
lucrul mecanic specific indicat pentru ca dintr-o cilindree datd sa se obtina

un lucru mecanic cat mai mare.

Ca unitdti de masurd pentru lucrul mecanic specific wi se pot utiliza:

]

Analiza acestor unitati de masura indica faptul cd lucrul mecanic specific
indicat are ca unitate de masurd o unitate de presiune, motiv pentru care se
utilizeaza si denumirea de presiune medie indicatd (pisau IMEP). Aceasta
denumire nu este insa corectd, dar s-a inradacinat in domeniul MAI

Puterea indicatd dezvoltata in cilindrii motorului, notata P;, reprezinta viteza
cu care se produce lucrul mecanic indicat Wiin unitate de timp. Pentru a
indica faptul ca Wireprezintd lucrul mecanic efectuat intr-un singur ciclu (cl)

} . Astfel, pentru
cl-ci

de un singur cilindru (cil), el se exprima simbolic in {

un motor avand i cilindri, care realizeaza un numar de n. cicli pe secunda

{C—l} se poate scrie [27]:
s

i

Lucrumecanic indicat J o cl 1
= =W, 1 —|-—|kW . (1.
Timp i[eil]-n, L} To0p L<W] - .39
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Prin inlocuirea lui Wi si nc se obtine formula de baza a puterii indicate a
unui motor:

IMEP -V, -i-n
= W,
600001, [kw] (135)

A ~ | N | . A y . A

In care: pi este In {—2} ,lar VaIn [mﬂ . Daca IMEP este exprimata in [bar],
m

iar Vain [dm?], atunci relatia devine:

P :w[kw] )

' 6001, (1.36)

O parte din lucrul mecanic dezvoltat in cilindru este consumat de cédtre
motorul cu ardere internd pentru invingerea rezistentelor interne/proprii
(consumul propriu de lucru mecanic). Aceste rezistente se datoreaza:

o antrenarii sistemelor auxiliare,

o frecdrii mecanice dintre suprafetele in miscare relativa (lagare,
piston, segmenti, camasa de cilindru, alte componente ale
motorului),

o frecarii gazodinamice dintre fluidul motor si organele de distributie.

Ca urmare, lucrul mecanic disponibil la arborele cotit al motorului (lucrul
mecanic care poate fi utilizat de un consumator) este mai mic decat lucrul
mecanic indicat.

Lucrul mecanic cedat de catre motor consumatorului (autovehicul, generator
etc.), pe durata unui ciclu, de un singur cilindru al motorului, este numit
lucru mecanic efectiv We (al unui cilindru). Ca unitate de masura se utilizeaza
[J] sau [K]]. Lucrul mecanic efectiv disponibil la cuplajul de legdtura dintre
arborele cotit si consumator, este lucrul mecanic efectiv dezvoltat de toti
cilindri i-W..

Observatie

Marimile masurate in cilindru (in capul pistonului) se numesc mdrimi
indicate, iar cele mdsurate la arborele cotit se numesc mdrimi efective
(tab. 1.2 5i fig. 1.10).
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Tabelul 1.2 Mdrimi indicate si mdrimi efective

Marimi indicate Marimi efective

(masurate 1n cilindru) (masurate la arborele cotit)

Denumire Simbol Denumire Simbol
Lucrul mecanic indicat Wi Lucrul mecanic efectiv We
Lucrul mecanic specific indicat wi Lucrul mecanic specific efectiv we
Presiunea medie indicata pi(IMEP) Presiunea medie efectiva pe(BMEP)
Puterea indicata Pi Puterea efectiva P.
Momentul motor indicat Mi Momentul motor efectiv M.
Randamentul indicat ni Randamentul efectiv 1e
Consumul specific indicat ci(ISFC)  Consumul specific efectiv c.(BSFC)

[

W, — lucrul mecanic indicat
IMEP - presiunea medie indicata (wy,)
P,/ My, — puterea indicata / momentul indicat

Senzor
presiune
cilindru

Nm — randamentul mecanic

|

W, - lucrul mecanic efectiv
BMEP — presiunea medie efectiva (w,)
P./ M, — puterea efectiva / momentul efectiv

Fig. 1.10 Mdrimile indicate si cele efective

Analog marimilor indicate, se definesc lucrul mecanic specific efectiv, care
reprezintd lucrul mecanic efectiv furnizat de motor pe unitatea de cilindree
si presiunea medie efectiva (p. sau BMEP) [21]:

iWW N
e =% - BMEP | — | .
v [mz} (1.37)

w, = -
-V,
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Asa cum s-a mentionat anterior, indiferent de tipul de motor, o parte din
lucrul mecanic al ciclului este utilizat pentru a invinge frecarile, respectiv
pentru a antrena accesoriile esentiale ale motorului. Toate acestea au fost
grupate in lucrul mecanic consumat pentru invingerea frecdrilor
(rezistentelor proprii) motorului Wy. Acesta se obtine scazand lucrul mecanic
efectiv din cel indicat:

i-W,=i-(W,, -W,)[Nm] . (1.38)

c,in

Analog se defineste lucrul mecanic consumat de motor pentru invingerea
rezistentelor proprii raportat la cilindreea totald (lucrul mecanic specific
pentru invingerea rezistenfelor proprii wy) si presiunea medie
corespunzdtoare rezistentelor proprii ps sau FMEP:

W, W
w, =—* =—2L = FMEP {ﬁz} . (1.39)
-V, f m
Analog lui Wy se obtin si:
N
wf :wain _we E 4 (140)
N
FMEP = IMEP, - BMEP [—2} . (1.41)
m

unde IMEP: reprezinta presiunea medie indicata neta.

Legatura dintre marimile indicate si cele efective (determinate la acelasi
regim de functionare) se face prin intermediul randamentului mecanic nm, cu
ajutorul cdruia se apreciaza gradul de perfectiune a proceselor mecanice ale
motorului [33]:

W, BMEP _ P, Rg+PP_Pf_ P

.- = -5 [
W, IMEP, P, P +P P +P,

(1.42)



47

Notiuni introductive. Parametrii constructivi ai MAI

Observatie

Pentru determinarea pierderilor prin frecare, una dintre metodele frecvent
utilizate este mdasurarea puterii consumate de motor in regim antrenat — fard
ardere — (prin intermediul unui dinamometru). Acest tip de determinare duce
la erori datoritd faptului cd, in regim antrenat, fortele de presiune a gazelor
care actioneazd asupra pistonului si segmentilor, dar si temperatura uleiului
si agentului de ricire sunt mai reduse in comparatie cu situatia in care in
motor are loc arderea. Pe de altd parte, FMEP are o valoare mult mai redusd
in comparatie cu IMEP, motiv pentru care este extrem de dificil de determinat

in timpul functiondrii motorului.

Conform lui Heywood [28], pierderile prin pompaj trebuie introduse in
pierderile prin frecare, ceea ce duce la urmatoarea ecuatie pentru
randamentul mecanic (1"):
. W, BMEP PP -(R+P) B -P,
nm = ¢ = = £ = :1—|— I:—:I .
W, IMEP, P, P P

18 8

(1.43)

Exemplu

Se considerd un motor a cirui putere indicatd brutd este Pig = 100 [kKW].
Puterea de pompaj este Pp=-30 [kW], iar pierderile prin frecare Pr=12 [KW].
Calculdnd randamentul dupd cele doud metode se obtine:

12

=1 g0-30 L
e_q,T30-12 oo
ny =1+ — o 0,58[-] .

Inlocuind-ul pe IMEP: in relatia puterii indicate se obtine:

_ BMEP-V,-i-n

n,P, = 50000-7 (kW] . (1.44)

Se constata ca produsul 7, P, reprezinta puterea efectivdi a motorului:

P =n,P, [kW]. (1.45)
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Astfel, formula fundamentala a puterii efective a motorului devine:

BMEP-V,-i-n
Pp="""""1 "TkW].
©" 600007, [kw] (146)

In faza de proiectare a motorului, adeseori, este necesara exprimarea
formulei puterii in functie de viteza medie a pistonului Sym [27]:

2
BMEP-10°| N |.i.7P% 5 10- *[m ]-ni 1
m 4 60|s |

P =
r
2
S |
A (1.47)
2 -3
BMEP i P10+ 1051
_ 4 30 Nm
T S ’

P, =BMEP-i %10-4 =5, [kW]

in care: D si S se mdsoard in [mm], Sp» in {E} , iar BMEP in {da—l\j}=[bar] .
s cm

Relatia 1.47 pune in evidentd faptul ca P. este proportionala cu BMEP, cu aria
2
suprafetei totale a pistoanelor i- z

, cu Spm si invers proportionald cu

numadrul de timpi ai motorului. Din aceastd relatie reiese faptul ca daca
BMEP, i, D si rsunt constante, P. creste cu cresterea Spm.

Observatii
In acest caz suprafata pistonului reprezintd suprafata capului pistonului care

preia forta de presiune a gazelor. Dacd pistonul este cu cap plat, aria acestei
2

C . L e .D* -
suprafete poate fi asimilatd cu aria sectiunii transversale a cilindrului n

cazul MAI cu injectie directd, cand capul pistonului este profilat sau camera

de ardere e situatd (in cea mai mare parte) in capul pistonului, aceastd

2

< . 7D
suprafatd va fi c,

, ¢f fiind un coeficient de formd a capului pistonului

(cr>1...1,6).
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Pornind de la relatia de legatura dintre putere [W] si moment [Nm]:

M, -0=P [W]
30
pentru momentul efectiv dezvoltat de motor se poate scrie:
P P
M, =9,5493-—~9,550-—[Nm | , (1.49)
n n

unde: P. este in [W], iar n In [min"'] = [rpm]. Daca P. este in [kW] atunci:

P P
M, =9549,3- £ ~9550-— [Nm ] . (1.50)
n n
In consecinta:

BMEP-V,-i BMEP-V,-i

M =9550-
¢ 300007 T

[Nm]|, (1.51)

unde: BMEP este exprimata in [N/m?], iar Vu in [m3]. In figurile 1.11 si 1.12
este prezentat schematic modul de determinare a parametrilor indicati si
respectiv a celor efectivi.
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Pentru un motor in 4 timpi (7= 4) se obtine:

M, =7,96-BMEP-V,-i[Nm], (1.52)
unde: Vi este In [dms] = [1] ,iar BMEP In {da—l\j} = [bar] . Din aceasta relatie
cm

rezultd cd M. este proportional cu cilindreea totald si cu presiunea medie
efectiva (sau lucrul mecanic specific).

Exemplu

Si se determine momentul motor efectiv M. al unui motor avind o cilindree
unitard de 0,5 [dm?] si 4 cilindrii, care dezvoltd o presiune medie efectivi de
12 [bar].

Rezolvare:

M, =7,96-0,5-4-12=191,04 [Nm ] .

In cazul motoarelor pentru autovehicule, pe langa valoarea absoluta a lui M.,
este deosebit de importanta si variatia acestuia cu turatia. Pentru o cilindree
totala data se obtine o dependenta fundamentala a lui M.:

V,-i

T

M, =

- BMEP = const- BMEP [Nm | .

Aceasta relatie arata ca M.= f(n) are aceeasi alurd cu BMEP = f(n), diferenta
fadcand-o numai o constantd (Va-i/n-t). Pentru a respecta cerintele de tractiune
(satisfacerea nevoii de invingere a rezistentei la inaintare), la motoarele de
autovehicule se acorda o atentie deosebita realizdrii unei curbe M. = f(n)
optime. Pentru exemplificare, in figura 1.13 se prezintd curba de variatie a
momentului motor in functie de turatie, la sarcind plina.
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M A

\ Curba
BMEP

momentului

Pe= \ Pe,max=
\ const. \ const.

AN
\ AN
\ ( Sarcina plina | N\
\ N

rezistent la rulare

Momentul motor

I
|
|
)
[
|
|

Turatia motorului
’ n

Fig. 1.13 Variatia curbei de moment, in functie de turatie, la sarcind plind

1.4. Randamentul MAI

Eficienta economica a motorului se apreciazd prin intermediul
randamentului termic al motorului 1, care se defineste ca raportul dintre
lucrul mecanic indicat net al ciclului We,in [K]] si caldura eliberatd prin arderea
combustibilului in cilindru, pe ciclu Q. [K]] (in cazul Qy, indicele . se refera la
ardere/combustie):

n, :Q—' [-]. (1.53)

Randamentul termic este dificil de determinat exact, intrucat arderea in MAI
este imperfecta si incompletd, iar caldura ce se elibereaza prin ardere nu
poate fi pusa in evidenta direct. Ca atare, se preferd raportarea Weixla cdldura
introdusa in cilindru (Qf) si nu la caldura rezultata din arderea
combustibilului (Q.) [21,27].
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Marimea care precizeazda cdldura disponibila prin arderea completa a
combustibilului este puterea caloricd inferioard a combustibilului LHV.
Daca se noteaza cu m: [kg] cantitatea de combustibil pe ciclu, numita doza de

k
combustibil si cu LHV {k—]} puterea caloricd inferioard a combustibilului,

&

se obtine (pentru un cilindru) cdldura rezultata prin arderea completa si
perfecta:

Qo =Q, =m,-LHV [K]] . (1.54)

Raportarea cantitatii de cdldura eliberata prin arderea combustibilului in
cilindru (Qfc) la cantitatea de caldura introdusa in cilindru (Qs) permite
aprecierea gradului de ardere incompleta a combustibilului cu relatia [37]:

QC Qu QU
My = =1-"L2 =112 ], (1.55)
Q, Q, m LHV

in care: nie se numeste randamentul arderii incomplete sau gradul de
conversie, iar Qs este cantitatea de cdldura corespunzatoare masei de
combustibil care nu a ars. Daca Wein se raporteaza la Qs (se elimina nic din
ecuatie) se obtine randamentul indicat (net) nin:

_ ch,in _ ch,in
"= T LAY -] (1.56)

Randamentul indicat 7i este un randament conventional care raporteaza
efectul util (lucrul mecanic indicat We) la cantitatea de energie consumata,
(caldura rezultata prin arderea teoretica si completa a masei de combustibil
introdusa in motor), care in conditii standard poate fi usor determinat prin
masurarea Weisi mysi cunoscand LHV (pe baza literaturii de specialitate). Ca
atare, el constituie un indice de perfectiune al ciclului motor.

Relatia 1.56 poate fi rescrisa tinand cont de cdldura Qs eliberatd prin arderea
combustibilului intr-un ciclu [37]:
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ch,in Qf,C_VVc,in Qf,ﬁ
Q Q. Q. Q

M, = =7, n,.[-] - (1.57)

Calculele termice se pot simplifica daca se considera ca in cilindrul motorului

arde 1 [kg] de combustibil pe ciclu. In acest caz m ;= 1 [kg} , Q = LHV , iar

n,, devine:

W_.
T = THY [—} ’ (1.58)

unde Wkin este lucrul mecanic rezultat prin arderea unui kg de combustibil

K
exprimatin | —|.
kg
Analog randamentului indicat, randamentul efectiv n. reprezintd raportul
dintre lucrul mecanic efectiv (We) si si caldura disponibila prin arderea
completd a combustibilului (Qf). Tinand cont de legdtura dintre lucrul
mecanic efectiv (We) si lucrul mecanic indicat net (Wein), randamentul efectiv

se obtine ca produs intre randamentul indicat i si randamentul mecanic 7m:

W,
779 = m = 771';1 ’ nm |:_] : (159)

Pentru o mai buna intelegere a implicatiilor randamentului asupra
performantelor motorului, in figura 1.14 se prezintd puterea motorului in
functie de randament, tinAnd cont de aspectele prezentate in acest capitol. In
aceastd figurd randamentele inscrise in figura arata cat de mult se reduce
puterea fatd de referintd, respectiv puterea care ar rezulta din masa de
combustibil introdusa in cilindru si puterea calorica a combustibilului.
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-
ipf: titg - LHV - Puterea caloricd a combustibilului u i
qim:
Py - Puterea dupi conversia combustibilului in calduri 0
Min
P, - Puterea motorului ideal '7 e
I qnerf
P, - Puterea indicatd P y
in f
I qlii
Y

P, - Puterea efectivi |

Fig. 1.14 Puterea motorului in functie de randament

1.5.Consumul specific de combustibil

In conditii de laborator, pe stand, se mdsoarda direct consumul orar de
combustibil Ce sau 71, momentul motor efectiv si turatia motorului.
Pe baza acestora se defineste consumul specific efectiv de combustibil (c. sau

BSFC) ca raportul dintre consumul orar de combustibil 71, [kg/h] si puterea

efectivd a motorului P. [kW] (consumul specific indicat de combustibil se
defineste in mod analog pe baza puterii indicate Pin) [21].

Utilizand ecuatia 1.46 se poate determina puterea efectiva P, in timp ce
puterea indicatd P: se stabileste dupa determinarea randamentului mecanic
M.

Pe baza madrimilor determinate pe standul de incercare, se poate calcula
direct consumul specific efectiv de combustibil BSFC. Acesta este deosebit
de util deoarece permite stabilirea eficientei economice a ciclului (a
proceselor termice si a frecarii). Astfel, se obtine consumul specific:

» puterea efectiva = consum specific efectiv c. (BSFC), sau

» puterea indicatd = consum specific indicat cin (ISFC),
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care se masoara in & :
)
L
ISFC=c, =10°—L ﬁ} (1.60)
LT
BSFC=c, =10 kgm} . (1.61)

In sintez4, se poate aprecia ca ISFC/BSFC arati ce cantitate de combustibil se
consuma pentru a produce o unitate de lucru mecanic [kWh]. Motorul care

consumad cea mai micd cantitate de combustibil pentru producerea unui

[kWh] se considera mai eficient.

Deoarece 7, - P, =P, rezulta ca:

ISFC| g
BSFC=——| —— |,
n, {kWh} (1.62)
8
ISFC=n -BSFC|——]. )
T [kWh} (1.63)

Consumul specific efectiv este mai mare decat consumul specific indicat
datorita consumului suplimentar de lucru mecanic necesar pentru a acoperi

pierderile mecanice.
Relatiile de legdtura dintre 7, si 17, sirespectiv ISFC, BSFC se stabilesc astfel:

» produsul LHV -ISFC reprezinta caldura eliberatd prin ardere pentru
producerea unui lucru mecanic de 1 [kWh];

» produsul LHV -ISFC-n, este caldura transformata in lucru mecanic
indicat echivalent unui [kWh] (1 [kWh] = 1 [Kk]/s]-3600 [s] = 3600 [k]])

adica:
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LHV -ISFC-10" -5 =3600 | =9
in kWh

ﬂ & 107°[-]= i (1.64)
kg | | kWh kWh
Astfel, rezulta:
3600-10°
=[], 1.65
" =THv 15FC L] (1.65)
respectiv
3600-10°
="~ [-]. 1.66
M. =THv.BSEC L] (1.66)
unde: ISFC/BSFC sunt exprimate in _5_ ,lar LHV in ﬂ .
kWh kg
Exemplu

Consumul orar de combustibil al unui motor cu cilindreea de 1,9 [1] este de 12
F%g} Motorul dezvolti la stand 50 [kW}. Considerdnd ci n,=0,8 [—],
sd se determine consumul specific indicat si cel efectiv.

Rezolvare:

Se aplica relatia 1.61 si se obtine:

3
Bsrc =210 _o40| 8|
50 kWh

Wh

ISFC =0,8-240 =192 {ki} .
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Exemplu

Si se determine randamentul indicat si cel efectiv pentru un motor care are
consumurile specifice efective din exemplul precedent. Puterea caloricd
inferioard a combustibilului se ia din tabelul 1.1.

Rezolvare:

Pentru randamentul indicat se aplicd relatia 1.65
_3600-10°

" = 93-42000 - 440 L7

Utilizdnd relatia 1.66 se obtine randamentul efectiv
_3600-10°

M= 22022000 27 [-].

A .|k .
In functie de consumul orar de combustibil 7, {Tg}, prin raportarea

acestuia la numarul de cilindri i si la numarul de cicluri pe ord n. din relatia
1.9, se poate determina doza de combustibil pe ciclu (my) [27]:

. 6 . 6

"= T (2 icl 1.67
il 160 i-( '”j-éo act (1.67)
1. T
adica
T-1m
m, =8333,33-—~ [mg] - (1.68)
i-n
Inlocuind 7t s inrelatia de calcul a consumului specific, se obtine:
7-BSFC-P,
m, :8,33-T‘ [mg], (1.69)

unde: BSFC este exprimat in { }, iar Pe In [kW]

_5_
kWh
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Daca arderea are loc cu un coeficient de exces de aer A, se poate determina
cantitatea de aer din cilindru m.. Tinand cont de relatia de definitie a lui AFR,
se obtine:

m,=m, - AFR [kg], (1.70)

m,=m,-A-AFR_[kg] . (1.71)

Exemplu

Si se determine doza de combustibil si cantitatea de aer din cilindru pentru
motorul definit in exemplele anterioare, stiind ci A=1,1 [—] si

K
AFR =15 {—g*f }

g comb

Aplicind relatia 1.69 se obtine:

 —5,33.4:240-50 _

¢ sa00 0 [mg ]

Pentru a obtine masa de aer se aplici relatia 1.70:

m, =23,8-1,1-15=392,7 [ mg] .

k

Daci se imparte mala pa (p, =1,18 [—%} =1,18 [m_g?l - densitatea aerului
m cm

in conditiile p. = 1 [bar] si Ta = 25 [°C]) se obtine volumul de aer proaspit

aspirat in cilindru:

v = ’Z =332,8[em’ ],

care, reprezintd aproximativ 70 [%] din volumul disponibil V..
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1.6. Regimurile de functionare a motorului

Regimul de functionare al unui motor cu ardere interna se defineste tinand
cont de urmatoarele trei elemente:

> turatia;

» sarcina;

> temperatura pieselor componente ale mecanismului motor,
temperatura lichidului de rdcire si temperatura gazelor de evacuare

(regimul termic)
si permite caracterizarea modului de functionare al motorului.

In cazul in care conditiile de functionare (turatia, sarcina, regimul termic) nu
variaza in timp, se considerd ca regimul de functionare este stabilizat, in caz
contrar, regimul de functionare este tranzitoriu (tab. 1.3) [27].

In figura 1.15 este prezentat modul de variatie a puterii efective
continue/momentului motor si a celor intermitente in functie de turatie.
Turatia corespunzdtoare puterii maxime se numeste turatia de putere
maximd nr. In mod analog, turatia corespunzatoare momentului maxim se
numeste turatia de moment maxim nm. Domeniul marcat din figura
reprezinta domeniul suprasarcinilor. Valoarea maxima a puterii efective
continue se numeste putere efectivd nominald Pe , iar turatia la care aceasta
se obtine se numeste turatie nominald n.
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Criteriu

Tabelul 1.3 Regimurile de functionare ale MAI (adaptare dupd [27])

Regimuri de functionare

Variatia in timp a
marimilor care
definesc regimurile
de functionare
(turatie, sarcing,
regim termic)

Durata de
functionare a

motorului

a) Regimuri stabilizate (functionare stabild)
o turatia, sarcina si regimul termic (caracterizat prin temperatura
gazelor de evacuare la iesirea din motor fex si temperatura
lichidului de racire fwo) sunt invariabile in timp;

b) Regimuri nestabilizate (functionare instabila)
o se definesc prin opozitie cu regimurile stabilizate;

¢) Regimuri tranzitorii
o sunt regimuri nestabilizate in care turatia, sarcina si regimul
termic (temperatura fex Si fwol) variaza in parte sau simultan la
trecerea de la un regim stabilizat la alt regim stabilizat.

a) Regimuri de functionare continud

o regimuri In care, la fiecare turatie, motorul dezvoltd in mod
continuu cea mai mare putere efectiva, cel mai mare moment
motor efectiv, cea mai mare presiune medie efectivd, cu conditia
ca indicii tehnico-economici si de fiabilitate sd ramana
invariabili;

o aceste marimi se numesc mdrimi efective continue si se noteaza
cu Pec, Mec, pec;

o pentru motoarele de autovehicule aceste marimi coincid cu
puterea, momentul motor si presiunea medie efectiva maxima

furnizate de producétor.

b) Regimuri de functionare intermitentd

o regimuri in care puterea efectiva, momentul motor si presiunea
medie efectiva sunt mai mari decat Pe, Mec, pec pentru intervale
scurte de timp In care functionarea si durabilitatea motorului nu
sunt afectate;
Valoarea cea mai mare a puterii, respectiva momentului motor
si presiunii medii pe care o dezvoltd in regimul de functionare
intermitenta se numeste putere efectivd intermitentd, respectiv
moment efectiv intermitent, presiune medie efectivi
intermitentd si se noteaza cu Pei, Mei, pei.
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A [Sarciné plind ], Sarcind totald | A

. -
n
(i) [Pt

Fig. 1.15 Variatia puterii si a momentului in functie de turatie

1.7. Sarcina motorului

Sarcina se defineste ca fiind puterea dezvoltatd de motor si preluata
(utilizata) de consumator (ex. autovehicul) la un moment dat [10,27]. Atat la
MAS cat si la MAC sarcina se regleazd prin intermediul pedalei de

acceleratie, insa diferd parametrul asupra cdruia se actioneaza.

Astfel, la MAS sarcina se regleaza prin modificarea cantitatii de amestec.
Mai precis se pastreaza un coeficient de exces de aer constant, motiv pentru
care se modifica atat cantitatea de aer cat si cantitatea de combustibil.

In schimb la MAC se modifici calitatea amestecului. In acest caz se modifica
cantitatea de combustibil din amestec, in conditiile in care masa de aer este
aproximativ constanta. Ca urmare, se modifica si coeficientul de exces de aer.
Sarcina poate fi evaluatd pe baza lucrului mecanic produs pe ciclu (care la
randul lui poate fi determinat pe baza diagramei indicate).
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Incircarea motorului se defineste ca fiind actiunea exterioard aplicatd
motorului de citre frand pe standul de incercare sau de citre autovehicul. In
cazul functiondrii motorului in regim stabilizat, incarcarea este egala cu
sarcina. Ca urmare, se poate aprecia cda sarcina precizeaza gradul de
incdrcare al motorului [10,27].

Deoarece arborele cotit are o miscare de rotatie, actiunea exterioara nu poate
fi decat un moment, motiv pentru care, sarcina motorului reprezinta
momentul rezistent Mr aplicat de consumator la arborele cotit (fig. 1.16).
Tinand cont ca acelasi moment rezistent se poate aplica arborelui cotit la
diferite turatii ale acestuia, atunci cand se precizeaza sarcina motorului
trebuie sd se adauge si turatia la care se aplica Mr.

Lungimea bratului (1)

Traductor
de forta

Fig. 1.16 Mdsurarea performantelor motorului pe standul de Tncercare

Atunci cand regimul de functionare al motorului este stabil (n=ct),
momentul efectiv M. dezvoltat de motor la arborele cotit trebuie sa fie egal

cu momentul rezistent Mr. Datorita acestei egalitati (M, = M, ), sarcina poate

fi definita printr-o marime proprie motorului (M) si nu prin una exterioara
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(Mr). Ca urmare, sarcina motorului se defineste adesea prin momentul
efectiv M. (sau prin presiunea medie efectivi BMEP), cu specificarea turatiei

motorului.

La o anumita turatie motorul cu ardere interna dezvolta un moment efectiv
M. care poate varia de la valoarea nulda M, =0 pana la o valoare maxima M.
Conditia M, =0 inseamna ca motorul nu este incarcat (adica M, =0).
Aceasta conditie implicd doua stari posibile:

a) arborele cotit nu se roteste, motorul nu functioneaza (starea banala);

b) arborele cotit se roteste, caz in care starea este numita functionare in
gol sau cu sarcind nuld (motorul trebuie sa invinga doar rezistentele

proprii).

Observatie

Functionarea in gol sau cu sarcind nuld poate fi intdlnitd pe intreg domeniul
de turatii al motorului. In cazul in care motorul functioneazi cu sarcind nuld
la o turatie mai mare decit turatia de ralanti, starea este numitd mers in gol
fortat.

Sarcina motorului mai poate fi apreciata pe baza coeficientului de sarcina
(exprimat in fractiuni [-] sau procente [%]). La o turatie data, coeficientul de
sarcina este definit ca raportul dintre puterea efectiva a motorului si puterea

efectiva continua corespunzatoare acelei turatii [10,27]:

Z:

P
pe [—], n = const. (1.72)

adica

e

M, BMEP. P,

ec

M, BMEP P
il

x= (1.73)

Modificarea (reglarea) sarcinii motorului

Deoarece sarcina unui motor este data de momentul M., din relatia 1.73
rezulta ca, la o turatie n, sarcina este proportionala cu w. sau BMEP. Prin
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urmare, modificarea (reglarea) sarcinii la o turatie datd n, inseamnd a
modifica we sau BMEP la acea turatie.

Deoarece P.c este puterea maxima care poate fi dezvoltatd de motor in mod

continuu, coeficientul de sarcind poate lua valori in intervalul [O...l] si

defineste mai multe clase de sarcini (tab. 1.4)

Tabelul 1.4 Valorile caracteristice ale coeficientului de sarcini

Valoarea caracteristica a lui x Denumirea sarcinii
x=0 Sarcina nula

0 <x<0,2 Sarcini mici

0,2<y¥<0,85 Sarcini medii (mijlocii)
0,85<y<1 Sarcini mari

O<y<l1 Sarcini partiale

X=X, =X = 1 Sarcina plind (sarcind continud)
1<y<1,1 Suprasarcind (sarcini intermitente)
x=x=11 Sarcina totala

Tinand cont cd pentru un motor dat cilindreea este cunoscutd, respectiv

i-V,=ct., din relatia 1.37 rezultd ca modificarea BMEP echivaleaza cu

modificarea lucrului mecanic efectiv pe ciclu si cilindree W.. Pe baza relatiilor
1.56, 1.59 si 1.66 rezulta:

=i L]
o = LAV m, L (1.74)
W, =n,-LHV -m [-]. (1.75)

Dacd se considerd cd 7, ~ct (in realitate 7. variaza cu sarcina), din relatia lui

We rezulta ca variatia lui W. se obtine prin variatia lui my. Prin urmare se
poate concluziona ca: reglarea sarcinii la o turatie constantd se face prin
reglarea dozei de combustibil [27].
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Exista doua metode pentru reglarea dozei de combustibil si anume [33]:

a. reglarea cantitativa:

O

se aplica la motoarele cu formarea amestecului in exterior
care admit in cilindru simultan aer si combustibil (MAS);

se regleaza cantitatea de amestec aer-combustibil (pentru a
mentine constant coeficientul de exces de aer, variaza atat
masa de aer cat si masa de combustibil);

reglarea se face (uzual) cu ajutorul unei clapete obturatoare
(obturator) pozitionate pe traseul amestecului (pozitia
obturatorului este controlata de unitatea electronica de
control a motorului in functie de pozitia pedalei de acceleratie
si de o serie de alti factori);

pentru a reduce doza de combustibil mr canalul este partial
obturat, ceea ce reduce inevitabil si cantitatea de aer.

Observatie

Reglarea sarcinii cu ajutorul obturatorului genereazd pierderi importante ale
procesului de admisie, ceea ce a dus la dezvoltarea sistemelor de distributie
variabild, unde reglarea sarcinii se poate face prin controlul timpilor de
deschidere (vezi fig. 1.6 si 1.7) si ai indaltimii de ridicare a supapelor. Cu toate
cd aceste sisteme sunt implementate pe numeroase motoare moderne, ele sunt
incd in curs de perfectionare.

b. reglarea calitativa:

O

se aplica la motoarele la care formarea amestecului se
realizeaza in interior, adica care admit in cilindru numai aer
(MAC sau MAS cu injectie directa);

se modifica proportia de combustibil din amestec, adica se
modifica calitatea amestecului. Acest lucru a dus la
denumirea de reglare calitativa;

cantitatea de combustibil pe ciclu depinde de parametrii
injectiei de combustibil (presiune, duratd injectie) care, sunt
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controlati de unitatea electronica de control a motorului in
functie de pozitia pedalei de acceleratie si de o serie de alti
factori;

o 1In timp ce cantitatea de combustibil se modifica prin
modificarea parametrilor de injectie, cantitatea de aer admisa
in cilindru este, teoretic, invariabila cu sarcina.

In practica cele doud metode nu se aplica independent una de cealaltd, iar ca
urmare, reglajele sunt mixte modificandu-se in acelasi timp cantitatea si

calitatea amestecului.
1.8. Indicii de competitivitate ai MAI

Acesti indici pun in evidentd gradul de perfectiune al motorului din punct
de vedere constructiv, economic si de exploatare. In acest scop se definesc
[9,10,42]:

» Puterea litricd (volumicd) este raportul dintre puterea efectiva maxima

Pemax si cilindreea totald a motorului Ve

P_Pe,max k_W 1.76

t

» Momentul specific se defineste ca fiind momentul motor maxim Memax

raportat la cilindreea totala a motorului:

M, s | N
M, ZT {T} . (1.77)

t

» Puterea masicd este raportul dintre puterea efectivd maximad Pemax si

masa totald a motorului mm:

P, kW
p =-—tmex {—} . (1.78)
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» Puterea specificd este raportul dintre Penar si aria totald a suprafetelor
transversale ale cilindrilor motorului, apreciata in general prin aria
suprafetei capetelor pistoanelor motorului (i*Ay) — care nu intotdeauna
este egala cu aria transversala a cilindrului. Puterea specifica reprezinta
un indicator important pentru forma constructiva a pistonului, intrucat

exprima Incdrcarea termica:

P
P = .e,max kW
T A, mm?

. (1.79)

» Masa litricd (volumicd) reprezintd masa totald a motorului mm

raportata la cilindreea totala:

my =t =S (1.80)
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2. Notiuni de termodinamica MAI

Transformarea energiei legata chimic (in combustibil) in energie mecanica
are loc printr-un proces intermediar, respectiv procesul de ardere. O analiza
atentd a ciclului de lucru al motorului cu ardere interna aratd faptul ca
aceasta implicd procese termodinamice complexe precum schimbarile de
stare, procesele chimice, procesele de evaporare si amestecare, curgerea
turbulenta in cilindru si in timpul schimbului de gaze, efectele gazo-
dinamice, dar si altele.

In acest capitol sunt prezentate aspect esentiale de termodinamici [16-
18,35,38,40,51,55,57] necesare studiului motoarelor cu ardere interna.

2.1. Notiuni de baza de termodinamica

Termodinamica reprezinta stiinta energiei. Aceasta este o ramura a fizicii
care se ocupa cu studiul formelor de energie, al transformarii energiei dintr-
o formad 1n alta, cu schimbul (transferul) de energie, respectiv cu proprietatile
termice ale materiei. La baza termodinamicii stau principiile sale (legile) si
proprietdtile materiei.

2.1.1. Sistem, marimi de stare si marimi de proces

Pentru a putea analiza un proces termodinamic se delimiteaza un domeniu
de mediul exterior; acest domeniu se numeste sistem termodinamic si
reprezintd subiectul supus analizei termodinamice. Sistemul termodinamic
se poate defini ca un domeniu delimitabil al unui sistem tehnic care este
analizat din punct de vedere al interactiunii cu mediul exterior (ambiant)
prin metode termodinamice. Prin contrast, mediul exterior reprezintd tot
ceea ce este exterior sistemului termodinamic cu care acesta poate
interactiona. Formele de interactiune posibile sunt: schimbul de masa
(substantd), respectiv schimbul de energie (caldura si lucru mecanic).
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Delimitarea de mediul exterior a sistemului termodinamic se face prin
intermediul unei limite (numita si frontiera de separatie sau suprafata de
control), care reprezintd o suprafatd de separatie (reala sau imaginara).
Principala functie a acesteia este de a permite realizarea bilantului
schimburilor de masa si energie dintre sistem si mediu. Este important de
retinut faptul ca limita nu are masa proprie si nici nu poate stoca (parti sau

forme din) energia schimbatd intre sistem si mediul exterior.

Gaze arse
(iesire)

Aer (intrare) :

Energie
mecanica

Limita
sistemului Combustibil

Fig. 2.1 Exemple de sistem inchis (masd de control) — sus — si deschis (volum de control) — jos
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Observatie

Stabilirea suprafetei de separatie (limitei) care delimiteazd un sistem trebuie

realizatd cu grija (fig. 2.2). Adeseori, alegerea este influentatd de usurinta de

a realiza analiza ulterioard. In general se tine cont de:

a) ceea ce se cunoaste despre sistem, cu precidere in zonele limitd ale
acestuia,

b) obiectivul analizei termodinamice.

P
————————— a Arbore in 4 Arbore in
miscare miscare
de rotatie de rotatie

[ Limita |
| sistem |
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Clasificarea sistemelor termodinamice se poate face in functie de diverse
criterii. O clasificare precisd se poate realiza in functie de [18,40]:

» comportamentul in timp

o stationar — nu variaza in timp,
o nestationar — variabil in timp,

o continut de masa si energie constant / variabil;
» interactiunea cu mediul exterior

o deschis (sau permeabil) — permite schimbul de masa,

o inchis (sau impermeabil) — nu permite schimbul de mas3,
o adiabatic — nu permite schimbul de caldurd,

o diaterman — permite schimbul de caldura,

o cuschimb de lucru mecanic,

o fara schimb de lucru mecanic (sau rigid),

o izolat — nu schimba masa sau energie;

» proprietdtile substantelor din sistem (numadrul de faze, substante si
stari);
» complexitatea sistemului (omogen/eterogen, continuu/discret):

o omogene — formate dintr-o singurad faza omogena si izotropa a unei
substante — la nivel macroscopic proprietdtile sunt identice in toate
punctele sistemului,

o eterogene —formate din mai multe faze ale unei substante sau din mai
multe substante — la nivel macroscopic cel putin o proprietate

prezinta discontinuitate.

In functie de criteriilor mentionate anterior si de modul in care este definita
suprafata de control, motorul termic poate fi vazut ca un sistem
termodinamic cu diferite comportari:

» in ansamblu, motorul poate fi considerat un sistem deschis, stationar;
» in schimb, un singur cilindru al motorului poate fi privit ca un sistem

deschis, nestationar.
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In cazul ideal, pe durata procesului de comprimare (daca se neglijeaza
scaparile de gaze din cilindru), camera de ardere poate fi privita chiar ca un
sistem Inchis.

Pentru a putea descrie mai precis un sistem, se utilizeaza starea
termodinamica. Aceasta se refera la conditia unui sistem, asa cum este ea
descrisd de proprietatile masurabile ale acestuia. Cu alte cuvinte, starea
termodinamica descrie sistemul din punct de vedere energetic si permite
evidentierea oricarei modificdri. Prin notiunea de marime de stare se
intelege o mdrime fizica care caracterizeaza la nivel macroscopic starea unui
sistem (ex. presiunea, temperatura, volumul etc.). Altfel spus, marimea de
stare depinde doar de starea momentana a sistemului. Procesul
termodinamic reprezintd o variatie (modificare) a starii sistemului ca urmare
a variatiei unei proprietati a acestuia. Schimbarea (transformarea) de stare
este 0 consecinta a unui proces termodinamic si reprezintd o multime
ordonatd de stdri succesive prin care trece sistemul in timp. Daca niciuna din
proprietatile sale nu variaza in timp, sistemul se afla in echilibru
termodinamic. Acest echilibru poate fi intern (caz in care energia este
distribuita uniform in interiorul sistemului) sau extern (cand sistemul si
mediul exterior au acelasi nivel de energie).

O proprietate reprezinta o mdrime macroscopicd a unui sistem cdreia 1i poate
fi atribuita o valoare numerica in orice moment, fard a cunoaste starea
anterioara a sistemului. Se poate distinge intre proprietati extensive (ex.
masa, volumul etc.), care depind de dimensiunea sistemului (sau a cantitatii
de substantd) — valoarea lor poate varia in timp, dar nu si in spatiu — si
proprietati intensive (ex. densitatea, presiunea, temperatura etc.) care nu
depind de dimensiunea sistemului — valoarea lor poate varia atat in timp cat
si In spatiu. O prezentare succinta a proprietatilor unui sistem se poate
observa in tabelul 2.1.
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Tabelul 2.1 Mdarimi de stare

Marime de stare (MS) Relatie
Marimi extensive de stare (m, V etc.) MS =3 MS.
1
i

- proportionale cu dimensiunea sistemului

Marimi intensive de st , T etc.
a.rlrm intensive de s. are (p. etc ) . MS = MS, = MS,
- independente de dimensiunea sistemului

Marimi specifice de stare (u, , v etc.) MS
ms=——
- raportate la masa sistemului m
% MS - N
n’ N,
Mairimi molare de stare (4, 1, v etc.) N -numarul de particule

- raportate la cantitatea de substantd 1 mol de substantd reprezinta

N, =6,023- 10% particule — numadrul lui

Avogadro

u — energia interna specificd; h — entalpia specificd; v — volumul specific.

In comparatie cu mdrimile de stare, marimile de proces (ex. caldura, lucrul
mecanic) depind de drumul transformarii. Cu alte cuvinte, mdrimile de proces
descriu cum are loc o transformare. Procesul termodinamic descrie modul in care s-
a produs transformarea. Este important de retinut ca este posibil ca doua
procese distincte sa duca la aceiasi schimbare de stare. Pentru a diferentia
intre o mdrime de stare si o marime de proces se poate apela la teorema lui

ol Y| o O¥
ox, ) _ (9%, - oY oY 2.1)
oxX ox X 0X, 0X,0X,’

2 1

Schwartz:

care spune ca in cazul derivatelor partiale mixte, indiferent de ordinea de
derivare (indiferent de drumul parcurs), trebuie sa conducd la acelasi
rezultat. Acest lucru este valabil si in cazul marimilor de stare. Spre exemplu,
pentru ecuatia termica de stare care leagd presiunea (p), temperatura (T) si
volumul (V) sau volumul specific (v) sau molar (v ), pentru gaze ideale se
poate scrie:
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pV = mRT,
pv = RT,
pV = nRT, (22)
pv = RT

unde: R este constanta universala a gazelor (R = 8,3415 kJ/kmolK),
R=R/M - constanta de gaz ideal, M - masa molar3 a substantei, iar n —
numdrul de moli de substantd. Rearanjand termenii ecuatiei de stare a
gazelor ideale pentru presiune, se poate scrie:

T Y=£(X,,X,
p= R - ) = F(T ). (2.3)
constant
Derivand se obtine:
»_R  &p_ R
oT v|o oTov  v*' (2.4)
ov
o_ R Fp R
v Ve wvoT V2 (2.5)

or

Se poate observa ca indiferent de ordinea de derivare (sau, altfel spus,
indiferent de drumul parcurs) rezultatul este acelasi. Prin urmare, s-a
demonstrat ca presiunea este o mdrime de stare.

Deoarece prezintd importanta in cadrul analizelor termodinamice, se
definesc urmatoarele:

> faza - se referd la o cantitate de materie care este omogena atat ca
structura fizica (se referd la faptul ca materia este in totalitate solid,
lichid sau vapori (sau gaz)) cat si ca si compozitie chimicd. Un sistem
poate contine una sau mai multe faze;

» substanta pura — substanta a carei compozitie chimicd este uniforma si
invariabild. O substantd purd poate avea mai multe faze, Insa

compozitia sa chimica trebuie sa fie aceeasi in fiecare faza;
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> sistem simplu compresibil — sistem pentru care se neglijeaza efectele
electrice, magnetice, gravitationale, de miscare si tensiunii superficiale
— altfel spus, efectele campurilor de forte exterioare (aceste efecte pot fi

neglijate pentru o mare parte din problemele de termodinamica).

La echilibru, starea intensiva a unui sistem inchis reprezintd conditia
acestuia asa cum este ea descrisd de valorile proprietdtilor sale
termodinamice intensive. Aceasta stare poate fi determinatd cunoscand
valorile unui subset de proprietati intensive independente (doua proprietati
sunt independente dacd una dintre ele poate fi variatd in timp ce cealalta
ramane constanta), in timp ce valorile celorlalte proprietati se determind pe
baza subsetului cunoscut. Pentru a stabili numadarul de proprietati
independente necesare determindrii stdrii unui sistem se aplica principiul
starilor - numarul de proprietdti independente este egal cu unu (numarul de
interactiuni relevante sub formd de caldura) plus numarul de interactiuni
relevante sub forma de lucru mecanic [40]. Pentru sistemele compresibile
simple s-a demonstrat cd sunt necesare oricare doud proprietati
termodinamice intensive independente pentru a calcula si celelalte
proprietdti. Ca o regula generald, se poate aplica legea fazelor lui Gibbs care
aratd numarul de marimi termice de stare independente necesare pentru a
preciza starea unui sistem (altfel spus numarul de grade de libertate GDL),
in functie de numadrul de componente din sistem Ciisten i numarul de faze
(gaz, lichid, solid) ale fiecarei componente Fcomponenta [51]:

GDL=C.._ -F +2. (2.6)

sistem componenta

Pentru studiul proprietatilor substantelor se apeleaza la reprezentarile
grafice In forma suprafetei p-v-T, respectiv tabele de proprietati [18].
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2.1.2. Forme de energie si schimb de energie

Energia poate sa existe in numeroase forme precum: termica, mecanic,
cineticd, potentiala, electrica, magneticd, chimicd si nucleara. Suma tuturor
acestor forme de energie reprezinta energia totald (E) a unui sistem. Chiar
dacd nu poate fi definita exact, energia poate fi vazuta ca fiind abilitatea de
a produce schimbare. Energia mai poate fi privita ca abilitatea unui sistem
de a schimba lucru mecanic si/sau caldura cu alte sisteme sau mediul
exterior. Transportul si conversia energiei sunt guvernate de o serie de legi
(legile termodinamicii) care definesc cadrul de desfdsurare a proceselor
termodinamice:

ElK

e=—|—

k| (2.7)

unde: m este masa, iar e — energia totald specificd.

Pentru analiza termodinamica a sistemelor se au in vedere doud forme de
energie:

» externd (macroscopicd) — reprezintd formele de energie pe care un sistem
le poseda (ca intreg) in raport cu un sistem de referinta extern (ex.
energia cinetica si energia potentiala);

» internd (microscopici) — reprezinta formele de energie legate de structura
si nivelul de activitate moleculara si sunt independente de sistemele de
referintd externe. Suma tuturor formelor microscopice de energie este
denumitd energie interna (U) (ex. energia sensibila — asociata cu energia
cinetica a moleculelor, energia latentd — asociata cu faza unui sistem,
energia chimica — asociatd cu legdturile atomice din molecule, energia

nucleara — asociata cu legdturile din nucleul atomului).
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2.1.2.1. Energia cinetica

Pornind de la definitia lucrului mecanic din fizica, conform careia o forta
produce lucru mecanic atunci cand apare o variatie a punctului de aplicatie
pe directia fortei (fig. 2.3):

W= IF cosads (2.8)

si tinand cont de legea a II-a a lui Newton:

Fomamm® AV ds_ o dV

——=mV —, (2.9)
dt ds dt ds

5y v,
Fds=mVdV = [Fds=[mVdV, (2.10)
s v

1

rezulta ca:

51 2 1 . (2'11)
" Ginctice ARE
1
AKE =KE, - KE, =§m-(V22 -V2) . (2.12)

Se poate concluziona cd lucrul mecanic al fortei rezultante care actioneaza

asupra corpului este egal cu variatia de energie cinetica (KE).

VA

Fig. 2.3 Fortele care actioneazd asupra unui sistem in miscare (adaptare dupa [40])
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2.1.2.2. Energia potentiala

Un alt tip de energie exterioard sistemului este energia potentiald (PE).
Pentru definirea acesteia se considerd un corp de masa m, aflat la indltimea
z1 care cade liber pana la o inaltime z2, in raport cu suprafata de referinta. In
acest caz asupra corpului actioneaza doua forte: forta gravitationald (mg) si
rezultanta tuturor celorlalte forte (R). Considerand g constant, se poate scrie:

%m-(V; —Vf):]szz—]zmgdz

=constan 1 1 1 Zz ’ (2'13)
___geconstant_ Em.(Vz2 —Vf)erg(z2 _21): JRdz
etk
APE=PE, - PE =mg(z,-z,) . (2.14)

unde PE este energia potentiala gravitationala.

zh

Suprafata pamantului

Fig. 2.4 Tlustrarea conceptului de energie potentiald (adaptare dupdi [40])

Este important de retinut cd, pentru a atribui o valoare energiei
cinetice/potentiale trebuie ales un punct de referinta. Totodata, deoarece
sunt necesare doar variatiile energiei cinetice/potentiale, referintele se

anuleaza.
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2.1.2.3. Lucrul mecanic

Pentru termodinamica este necesara o extindere a conceptului de energie
pentru a ingloba modurile complexe de interactiune dintre sistem si mediul
exterior. Pe baza observatiilor macroscopice s-a stabilit faptul cd lucrul
mecanic realizat de sistem este:

W=[F-ds . (2.15)

In termotehnicd, conceptul de lucru mecanic este definit dupa cum urmeaza:

Lucrul mecanic (termodinamicd)

Un sistem produce lucrul mecanic asupra mediului exterior dacd
singurul efect asupra a tot ceea ce este exterior sistemului ar putea fi
ridicarea unei greutdti.

Observatie

Notiunea de lucru mecanic nu se referd la ce este transferat intre sisteme sau
la ce este stocat in sistem. Energia este transferatd sau stocatd atunci ciand se
produce lucru mecanic.

Gaz

Baterie

Fig. 2.5 Exemple de lucru mecanic (adaptare dupd [40])
i — curentul; a, b — poli.
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Conventia de semne

Conventia de semne utilizatd in termodinamica pentru lucrul mecanic este:
W >0 - lucrul mecanic realizat de sistem,
W <0 - lucrul mecanic realizat asupra sistemului.

In cazul in care nu se cunoaste sensul interactiunii sub forma de lucru
mecanic, se poate adopta un sens oarecare, rezolvand apoi problema in
functie de sensul ales. Daca rezultatul este pozitiv, sensul a fost ales corect.
In schimb, un rezultat negativ indica faptul ci sensul interactiunii este opus

sensului ales.

Observatie
Lucrul mecanic nu este o proprietate. Notiunea de lucru mecanic la o anumitd

stare nu are nicio semnificatie.

Valoarea lucrului mecanic depinde de detaliile interactiunii care are loc intre
sistem si mediul exterior pe durata unui proces si nu doar de stare initiald si
cea finala a sistemului (fig. 2.6). Ca urmare, diferentiala OW este inexacta (se
utilizeaza aceasta notatie pentru a sublinia diferenta fata de diferentialele
exacte) deoarece integrala nu poate fi evaluata fara specificarea detaliilor

procesului:

2
W=|oW=W - .
Jow =y A 216)
NU este corect
Prin contrast, diferentiala unei proprietati este exactd deoarece variatia
proprietdtii intre doua stdri nu depinde de detaliile procesului care leaga cele
doua stari.

Prin raportarea lucrului mecanic la unitatea de timp se obtine puterea care
poate fi definitd astfel:

Puterea P
Puterea reprezintd viteza de transfer a energiei sub formd de lucru mecanic.

P=W=F-V [w],H. (2.17)
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Aria= f12 pdV

Gaz sau
g ] I

X X1 X2

P2

Aria = lucrul mecanic al procesului A J

\J

v, V, Vv

Fig. 2.6 Lucrul mecanic al unui proces in cvasi-echilibru (sus) si dependenta lucrului
mecanic de drumul parcurs (jos) (adaptare dupdi [18])

In termodinamicd exista mai multe tipuri de lucru mecanic intre care trebuie
sa se faca distinctie: tehnic, intern, de dilatare (exterior), util, de dislocare
(deplasare), de frecare:

» lucrul mecanic tehnic (W:) — lucrul mecanic care traverseaza limitele

sistemului (transmis mediului exterior) (fig. 2.7);
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Baterie

Fig. 2.7 Exemple de lucru mecanic tehnic

» lucrul mecanic de dilatare (W,) — lucrul mecanic care apare ca urmare a

modificarii volumului la destindere sau la comprimare (fig. 2.6);

W = jpdv
; . (2.18)
w, = jpdv
1

» lucrul mecanic intern (Wi) — suma dintre lucrul mecanic de dilatare si

lucrul mecanic tehnic:

W=W, +W, (2.19)

» lucrul mecanic de dislocare/deplasare (sau lucrul mecanic de curgere)
(Wa) — echivalent cu energia necesard deplasarii unei mase de fluid la
presiune constantd (cauzat de o forta de presiune care actioneaza asupra

unui fluid pe o distanta) (fig. 2.8);
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——— s s

Volum de control (CV)

|
y
Y,
- o

Fig. 2.8 Ilustrare a lucrului mecanic de dislocare pentru deplasarea unui fluid

» lucrul mecanic util (Wx) — lucrul mecanic care se obtine daca din lucrul
mecanic de dilatare se scade presiunea atmosferica/presiunea care se
opune dilatarii;

» lucrul mecanic de frecare (Wr) — partea din lucrul mecanic tehnic

transformata In energie interna (caldura).

Pentru a putea integra ecuatia lucrului mecanic este necesara o relatie intre
presiunea la limita sistemului si volumul acestuia. In acest scop se considera
sistemul din figura 2.9.

.. . , |
Limita sistemului !

\ [Aria=A
U

.
\ Presiunea medie pe
suprafata pistonului = p

X2

Fig. 2.9 Lucrul mecanic de dilatare (in acest caz, lucrul mecanic de destindere)
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Gazul se destinde, actionand asupra pistonului avand aria A, cu forta
F=p-A, unde p este presiunea medie pe suprafata pistonului. Lucrul

mecanic efectuat de sistem la deplasarea pistonului pe distanta dx este:

oW=p-A-dx, (2.20)

SW=p-av, (2.21)
destindere: dv>0 - OW=>0,
comprimare: dv<0 = dW <0.

Prin urmare, lucrul mecanic de dilatare (destindere/comprimare) intre doua

stdri poate fi scris sub forma:

2
W =[pdv . (2.22)
1

Observatie
Ecuatia este valabild pentru orice sistem pentru care presiunea este uniformd
la interfata mobild a sistemului.

Observatie

1) Pentru integrarea ecuatiei lucrului mecanic de dilatare este necesard o
relatie intre presiunea la limita mobild a sistemului si volumul acestuia.

2) Nu este obligatoriu ca un sistem care trece printr-un proces sd fie in

echilibru pe durata procesului.

Uneori, procesele sunt modelate ca procese idealizate, numite si procese in
cvasiechilibru (procese in cadrul carora diferenta fata de echilibrul
termodinamic este cel mult infinitezimald). Ca urmare, toate stdrile prin care
procesul trece pot fi considerate stiri de echilibru. In realitate, insi efectele
de dezechilibru sunt inevitabil prezente. Cu toate acestea procesele in
cvasiechilibru sunt frecvent utilizate deoarece permit dezvoltarea unor
modele termodinamice simple (acestea permit cel putin o evaluare calitativa
a comportamentului sistemului termodinamic analizat) si deoarece sunt



87

Notiuni de termodinamica MAI

esentiale in determinarea relatiilor dintre proprietatile sistemului in starea
de echilibru. In baza determinarilor experimentale (spre exemplu, figura
2.10) s-au stabilit relatii analitice intre presiune si volum, respectiv intre
presiune si volumul specific:

Proces politropic
Proces in cvasiechilibru descris de relatia:

p-V" =const. (2.23)
sau
p-v" =const. (2.24)

Observatie

Se pot utiliza si alte forme analitice ale relatiei dintre presiune si volum.

A
P
© Date masurate
58& --- Curbd empirica
oQ ©
Ry, o
oo
&
°8a 4
>
\%
Fig. 2.10 Variatia presiunii pe suprafata pistonului in functie de volum (adaptare dupd
[40])
2.1.2.4. Energia totala a sistemului

Se considera energia totala (E) a unui sistem care include: energia cinetica
(KE), energia potentiala gravitationald (potentiald) (PE) si alte forme de
energie. Exista situatii cand asupra sistemului se efectueaza lucru mecanic,
iar schimbarea energiei sistemului nu poate fi atribuitd unei variatii a
energiei cinetice si nici a energiei potentiale gravitationale.



88

Notiuni de termodinamica MAI

Exemplu

- efectudnd lucru mecanic asupra unui arc in scopul comprimdrii, energia
este stocatd in arc.

In termodinamica se considera ca, variatia energiei totale a sistemului este
constituitd din trei contributii macroscopice:

> variatia energiei cinetice (KE) asociata deplasdrii sistemului ca intreg
fata de un sistem extern de referinta;

> variatia energiei potentiale gravitationale (PE) asociata cu pozitia
sistemului ca intreg fata de cdmpul gravitational al pamantului;

> toate celelalte variatii se considera a fi inglobate in energia internda (U).

Energia internd

Energia internd se considerd a fi suma tuturor formelor de energie proprii

sistemului care variazd in timpul unei transformdri de stare.

Ca urmare, variatia energiei totale a sistemului poate fi exprimata sub forma:
E,—E =(U,-U,)+(KE, -KE,)+(PE, - PE,) , (2.25)

AE =AU + AKE + APE . (2.26)

Exemplu

Se considerd un sistem constind dintr-un gaz continut intr-un recipient.
Interpretarea microscopicd a energiei interne:

- moleculele de gaz se miscd in interiorul recipientului intdlnind alte
molecule sau peretii acestuia;

- energia internd a gazului reprezintd energia cinetici de translatie,
energia cineticd de rotatie (in raport cu centrul de masd al moleculelor),
respectiv energia cineticd de vibratie;

- suplimentar, energia internd este stocatd in legdturile chimice dintre
atomi (la nivel atomic).
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2.1.2.5. Caldura

Asa cum s-a mentionat anterior, un sistem termodinamic poate schimba
energie atat sub forma de lucru mecanic cat si sub forma de caldura.

Schimbul de energie sub formda de cildurd

Schimbul de energie sub formd de cildurd are loc ca urmare a unei diferente
de temperaturd intre sistem si mediul exterior si doar in sensul descresterii

temperaturii.

Spre deosebire de conventia de semne pentru schimbul de energie sub forma
de lucru mecanic, in cazul schimbului de energie sub forma de caldura:

Q > 0 — transfer de caldurad spre sistem (sistemul primeste caldura)
Q <0 —transfer de caldura de la sistem (sistemul cedeaza caldura)

(invers fatd de conventia de semne pentru lucrul mecanic).

Observatie

1) Valoarea schimbului de caldurdi depinde de intreg procesul si nu doar de
starea initiald si de starea finald. Prin urmare, cildura nu este o
proprietate, motiv pentru care notiunea de cildurd la o stare nu are sens.

2) Diferentiala cildurii se scrie 6Q.

Tinand cont ca schimbul de energie sub forma de cdldurd depinde de
detaliile procesului, la fel ca in cazul lucrului mecanic, diferentiala 5Q este
inexactd. Prin urmare, cantitatea de caldura schimbatd intre doua stari 1 si 2

se poate scrie:

Caldura schimbata Q

Q=[5Q[1] - (2.27)
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Daci schimbul de cilduri este raportat la timp (Q ) atunci, intr-un interval

de timp (de la momentul t: la momentul t2), cantitatea de cdldura schimbata
este:

dQ

Viteza de transmitere a cildurii Q = ’r

Q= szdt [KT]. (2.28)

Observatie: Pentru integrare trebuie cunoscut modul in care variazd schimbul

de caldurd in timp.

In anumite situatii este convenabila utilizarea fluxului termic (§) care,

reprezinta viteza de transfer de caldura raportatd la unitatea de suprafatd a
sistemului.

Q

Fluxul termic §==
A

Q=[gdt [kw] , (2.29)

unde g {k—‘/\zf} .

m

Observatie
Sistemele care nu schimba caldurd sunt sisteme izolate termic sau adiabatice.

Schimbul (transferul) de energie sub forma de caldura este evaluat prin
metode bazate pe experiment. In acest sens sunt recunoscute doud
mecanisme de bazd de schimb de caldura: conductia si radiatia termicd. De
asemenea, la convectia termicd, care include efectul combinat al conductiei si
al miscdrii fluidului, sunt disponibile relatii empirice.
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Conductia

Conductia

Conductia poate fi privitd ca un transfer de energie de la particulele cu energie
mai mare cdtre particulele invecinate caracterizate de un nivel energetic mai
redus, ca urmare a interactiunii dintre acestea.

Transferul de energie prin conductie poate avea loc in solide, lichide si gaze.
Macroscopic, viteza de transfer termic prin conductie este cuantificata prin
legea lui Fourier. Pentru aceasta se considera un perete plan, de grosime L,
prin care are loc un schimb de cdldura in regim stationar, unde T(x) variaza
liniar cu pozitia x (fig. 2.11).

——————————————————/

&)

l
=

/[/T

Fig. 2.11 Ilustratie a legii lui Fourier
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Legea lui Fourier (conductia)

Viteza de transfer termic prin orice plan normal la directia x, (Q,) este

proportionald cu aria peretelui (A) si cu gradientul de temperaturd pe directia

dT
x,| — |:

Q, = _KA%’ (2.30)

unde « este un factor de proportionalitate numit conductivitate termicd.

Observatie: semnul ,,-” este o consecintd a transferului de energie in sensul

descresterii temperaturii.

Radiatia

Radiatia

Radiatia termicd este transferul de energie datoritd undelor electromagnetice.
Aceasta are loc ca urmare a schimbdrilor in configuratia electronicd a atomilor
sau moleculelor materiei. Transportul energiei prin radiatie nu are nevoie de
un mediu pentru propagare.

Suprafetele solide, gazele si lichidele emit, absorb si transmit radiatie
termica. Viteza de emitere a unei suprafete de arie A se cuantifica
macroscopic printr-o forma modificatd a legii Stefan-Boltzmann (fig. 2.12).
Fluxul de cdldura emis de o suprafatd cu aria A poate fi determinat cu relatia
lui Stefan-Boltzmann adaptatd pentru corpuri diferite de corpul negru

absolut.
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S

S

Suprafata incojuratoare
avand temperatura T, < T,

(Suprafa’gﬁ avand emisivitateal
g, aria A si temperatura T,

Fig. 2.12 Ilustratie a radiatiei (adaptare dupd [17])

Fluxul de caldurd emis
Q. =¢-0-AT! [kW], (2.31)

unde: Ty — temperatura absolutd a suprafetei, ¢ — emisivitatea (0 < € < 1),
o0 — constanta Stefan-Boltzmann,

Observatie: emisivitatea este o proprietate a suprafetei care indicd cit de

eficient radiazd suprafata.

In general, viteza de transfer a energiei prin radiatie intre doud suprafete
implica relatii intre proprietatile suprafetelor, orientarea uneia in raport cu
cealaltd, masura in care mediul disperseaza, emite si absoarbe radiatia
termica si alti factori. Un caz frecvent intalnit este schimbul de energie prin
radiatie intre o suprafata (Sv) aflata la temperatura Tb si 0 suprafata (Ss) care
o Inconjoard (mult mai mare), aflata la temperatura Ts:

Q =s-0-A(T}-T}) [kW]. (2.33)
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Convectia

Convectia

Reprezinti transferul de energie intre o suprafatd solida si un fluid invecinat
aflat in miscare si implicd efectul combinat al conductiei si miscdrii fluidului.

Se considera o placa de temperaturd T» si un fluid aflat in miscare la
temperatura T (fig. 2.13). In acest caz energia este transferatd in directia
indicatd de sageti datoritd efectului combinat al conductiei si al miscarii
aerului. Viteza de transfer a energiei de la suprafatd la aer poate fi

cuantificatd printr-o relatie empirica numita legea de racire a lui Newton.

g
Fluid pentru racire
T <T,

Aria=A Q.

o

Fig. 2.13 Ilustratie a legii de ricire a lui Newton (adaptare dupd [40])

Legea de rdcire a lui Newton

Q =h-A(T,-T,) [kW], (2.34)

unde h este un factor de proportionalitate numit coeficient de transfer
termic (sau coeficient de convectie).

Observatie

Coeficientul de transfer termic nu este o proprietate termodinamicd. Acesta
este un parametru empiric care incorporeazd in relatia de transfer termic tipul
de curgere in apropierea suprafetei, proprietatile fluidului si geometria.
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Daca miscarea fluidului este cauzatd de ventilatoare sau pompe, valoarea
coeficientului de transfer termic este uzual mai mare decat atunci cand apar
miscari mai lente (induse de flotabilitate). Ca urmare se poate distinge intre:

» convectie libera

» convectie fortata.

Observatie

In anumite situatii transferul de energie sub formi de caldurd poate fi neglijat
din motive care tin de mecanismele de transfer termic: sistemele care
inconjoard sistemul sunt buni izolatori, diferenta de temperaturdi este prea
micd, suprafata de transfer termic nu este suficientd etc.

21.3. Agentide lucru

Modelul gazului ideal

In motoarele cu ardere interna, agentii de lucru sunt atat gaze cat si lichide.
Spre deosebire de lichide si solide, gazele au un comportament
termodinamic mai simplu. Un aspect deosebit de important este faptul ca
fortele de interactiune dintre moleculele gazelor sunt reduse, motiv pentru
care, un gaz ocupa intreg volumul pe care il are la dispozitie. Odata cu
scdderea presiunii si cresterea temperaturii fortele se reduc suplimentar, ceea
ce permite ca, prin extrapolarea pana la conditii extreme, sa se poata defini
un gaz ideal (perfect). Acest lucru este justificat deoarece utilizarea
modelului gazului ideal In cadrul analizelor termodinamice permite o
abordare simplificata si totusi (in multe cazuri — presiune redusa si/sau

temperatura ridicata) o precizie ridicata.

Observatie

Conform teoriei cinetico-moleculare, gazele se compun din molecule care se
miscd dezordonat in volumul pe care il au la dispozitie. Pornind de la aceasti
idee se pot explica mdrimile fizice precum presiunea, viscozitatea,

conductibilitatea termicd si procese precum conductia caldurii si difuzia.




96

Notiuni de termodinamica MAI

Conform teoriei cinetico-moleculare gazul ideal este definit de urmatoarele
conditii:
» moleculele gazului sunt perfect sferice si perfect elastice;
» volumul propriu al moleculelor este neglijabil in raport cu volumul
ocupat de gaz;

» fortele de interactiune intermoleculare sunt nule.

Consecintele acestor conditii sunt:

v

gazul nu are viscozitate;

» nu apare frecarea in procesul de curgere al gazului ideal;

» indiferent de temperatura si presiunea la care este supus ramane in stare
gazoasa cu aceleasi proprietati;

> in apropierea punctului de zero absolut volumul gazului ideal tinde
spre zero fara sa se lichefieze;

> interactiunea dintre molecule in decursul agitatiei termice se produce
numai sub forma de ciocniri elastice;

» intre doud ciocniri moleculele au o miscare rectilinie uniformd, pana
Intalnesc alte molecule;

» lungimea medie a drumului parcurs intre doud ciocniri depinde de

densitatea gazului.

Ecuatia de stare a gazelor ideale

Pe baza analizelor efectuate cu gaze reale, cercetdtorii Robert Boyle (la
temperaturd constantd, produsul dintre presiune si volum este aproximativ constant
— pentru gaze ideale este constant), Charles si Gay-Lussac (la presiune constantd,
volumul variazd aproximativ liniar cu temperatura — pentru gaze ideale variatia este
liniard), respectiv Avogadro (in conditii constante de presiune si temperaturd,
volumul si numdrul de moli sunt aproximativ direct proportionale — pentru gaze
ideale ele sunt direct proportionale) au determinat o serie de relatii importante
intre presiune (p), temperatura (T), volum (V) si cantitatea de substanta
(exprimata prin numarul de moli n):
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pV = constant = nRT , (2.35)
v_ constant = @ 2.36
- - (236)

v RT _

—=constant=—-=v . (2_37)

n p

Combinand aceste legi cu modelul gazului ideal se obtine ecuatia de stare a
gazelor ideale:

pV =nRT , (2.38)
pV:%Z_{T:m%T:mRT, (2.39)
P=ERT=£, (2.40)
%4 %
p= %RT — pRT=1RT . (2.41)
1%

Amestecuri de gaze ideale

In naturi si in cazul motoarelor cu ardere internd, se intilnesc amestecuri de
gaze; atat timp cat gazele nu reactioneaza intre ele, acestea pot fi considerate
gaze ideale, rezultand astfel un amestec de gaze ideale. In acest caz,
principalele ipoteze simplificatoare sunt:

» gazele ideale care compun amestecul nu reactioneazd intre ele;

» amestecul de gaze este omogen si se afld atat in echilibru termic, cat si
in echilibru mecanic;

» proprietdtile amestecului de gaze ideale difera de proprietatile gazelor

ideale care il compun, insa sunt determinate de acestea.
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Proprietdtile unui amestec de gaze ideale pot fi determinate pe baza
marimilor prezentate in tabelul 2.2.

Tabelul 2.2 Mdrimi utilizate pentru descrierea unui amestec de gaze ideale

Marime Formula

Participatie masica Y; = zmr;lj - %’ ZYz =1
i

Participatie volumicd/molara X; = Z” ,;], = %’ ZXi =1
;

Presiunea partiald (Legea lui Dalton) p; (T,V) =X;p

Volum partial (Legea lui Amagat) 2 (p,T) =X, -V

Masa molard (aparenta) a amestecului M= ?Xi'Mi

Constanta de gaz a amestecului R= %

Energia internd specifica h= %Ylhl

Energia interna molara hw = ?Xl"hl

Entalpia specifica h= ?Yi'hi

Entalpia molara h= ;Xzf’z

Entropia specifica 5= ;Yi'si

Entropia molara 5= %:Xi 5

Caldura specificd la volum constant ¢ = ;Yi-cv,i (T)

Céldura molara la volum constant Ev = ;XWE\/J(T)

Céldura specifica la presiune constanta €, = ;Yi'cp,i(T)

Caldura molara la presiune constanta $ = const.
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Gaze reale

Odatad cu cresterea presiunii si/sau reducerea temperaturii, relatiile specifice
gazelor ideale duc la erori mari. Ca urmare, devine necesard tratarea gazelor
ca si gaze reale. In acest scop se utilizeazi factorul de compresibilitate Z,
care indica abaterile gazelor reale de la comportamentul de gaze ideale:

2 v
Z= % = % ) (2.42)
pv =ZRT , (2.43)
pv=Z2RT . (2.44)

Comparand aceasta ecuatie cu ecuatia de stare a gazelor ideale se poate
constata cd, pentru gazele ideale Z = 1. Variatia Z este prezentata uzual in
diagrame de compresibilitate generalizate (fig. 2.14) in functie de presiunea

redusi p, (p,=p/p,, unde po este presiunea in punctul critic) si

temperatura redusd T, (T, =T/T,, unde T este temperatura in punctul

critic).
1y
1
0.9
0.8
0.7
z-P o6

04 Curbe medii bazate pe date

privind hidrocarburile

0.3 ex.: metan, ectilena, etan,
propan, n-butan, izo—perltarl,
0.2 n-heptan, azot, dioxid de

carbon, apd etc.
0.1 >
7

0 05 1 15 2 25 3 35 4 45 5 55 6 65
Presiunea redusa py

Fig. 2.14 Exemplu de diagramd de compresibilitate generalizati (adaptare dupd [18])
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2.1.4. Transformadrile de stare ale agentilor de lucru

Asa cum s-a precizat anterior, atunci cand sistemul trece dintr-o stare in alta
stare el suferd o transformare de stare. In cadrul transformarii de stare se
modificd una sau mai multe marimi de stare, motiv pentru care
transformarile elementare de stare (transformari pentru care una din
marimile de stare p, V sau T, sau o combinatie a lor este constanta pe
parcursul transformarii) sunt denumite dupa marimea de stare care rdmane
constantd. Aceste transformadri de stare permit simplificarea calculului
schimbului de energie dintre sistem si mediul exterior pe durata unui proces
termodinamic, respectiv analiza si determinarea marimilor de stare din
punctele extreme ale procesului. In principiu, toate transformarile de stare
pot fi descrise pornind de la transformarea (generald) politropica

pV" =const. Transformdrile elementare de stare ale gazului perfect sunt

prezentate sintetic in tabelul 2.3.

Tabelul 2.3 Mirimi de stare

Transformare de stare Marime constanta Exponent politropic
[zotermica T = const. n=1
Izobara p = const. n=0
Izocora v = const. n—> o0
Izoenergetica u = const. n=1
Izentalpica h = const. n=1
Izentropicd (adiabaticd si reversibild) s = const. n=k

Deoarece transformarea izentropica este frecvent intalnitd in termodinamica
(ex. compresoare, turbine, ajutaje etc.), in continuare se vor scrie ecuatiile
care descriu o transformare izentropica intre doud stari 1 si 2. In acest scop
se porneste de la ecuatia:

pv* = const. (2.45)

Inlocuind presiunea din ecuatia de stare a gazelor ideale se obtine:
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k

RT Y- = const. (2.46)
v

Tv*™" = const. (2.47)

Pe baza acestora, se pot scrie relatiile intre marimile de stare corespunzatoare
celor doua stari:

k
ﬂ:("—J ) (2.48)
pZ Vl
T k-1
1 VZ
L= = 2.49
: U , 2.9)
k-1
L[&]k , (250)
L, \p,

2.1.5. Entalpia si ecuatiile calorice de stare

Pentru a putea aplica prima lege a termodinamicii (detaliata ulterior)

AKE+APE+AU=Q-W , (2.51)

este necesard analiza integralei energiei interne (U) pe parcursul unui proces.
In acest scop se porneste de la ecuatia de stare a gazelor si se tine cont de
regula fazelor lui Gibbs pentru sisteme simple compresibile. Acestea pun in
evidenta faptul cd, atunci cand se cunosc (oricare) doua marimi intensive si
independente de stare, se pot determina valorilor tuturor celorlalte marimi
de stare. Ca urmare, energia internd poate fi determinata daca se cunosc
oricare dintre: (T, v), (p, v) sau (p, T). Stiind ca U =m-u (u — energia interna
specifica) derivata energiei interne va fi:

dll:d(mu):mdu+udm. (2.52)
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Tinand cont ca energia interna este dependenta de mai multe variabile, du

va fi:
du(T,v):(S—; VdT+[g—1jl dv, (2.53)
du(p,v)z[% vdp+(%l dv , (2.54)
du(p,T):(S—; dTJ{%j dp . (2.55)
, T

Cildura specifici (sau capacitatea termicd specificd) la volum
constant c,

Cantitatea de cildurd necesard pentru a creste temperatura unui sistem inchis
cu un grad per unitatea de masd in conditiile unui proces care se desfisoard la
volum constant (6W =0):

c, :l(@J . (2.56)
m\ oT ),

Pe baza legii I a termodinamicii, caldura specificd la volum constant poate fi
legata de energia internd a agentului de lucru. Mai mult, aceasta poate fi
considerata o proprietate intensiva a agentului de lucru.

Pornind de la forma diferentiala a legii I a termodinamicii (detaliatd ulterior)

dU +dKE + dPE =dE =5Q - 6W (2.57)

si considerand ca masa de agent de lucru din sistem este constanta (m =
const.), cd nu apar variatii ale energiei cinetice (dKE = 0) si nici ale energiei
potentiale (dPE = 0), respectiv ca procesul se desfasoara la volum constant,
se poate scrie:
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dll:d(mu)zmduzé'Q . (2.58)
Tinand cont de relatia 2.53, pentru un sistem inchis rezulta:
Lo Ljolm) | _(ou)  fou) Y _(ou
““m| oT or ), v ), oT ), (2.59)
Y 0

Analog, céldurii specifice la volum constant se defineste cdldura specifica la

presiune constanta.

Caldura specifici (sau capacitatea termicd specifici) la presiune
constantd cp

Cantitatea de cildurd necesard pentru a creste temperatura unui sistem inchis
cu un grad per unitatea de masdi in conditiile unui proces care se desfisoard la

presiune constant:

c =l(§] . (2.60)
P m\ oT ,

Se considerd un sistem inchis a carui limita este mobila (sistemul se poate
dilata) pentru a putea mentine presiunea constanta. Considerand cd masa de
agent de lucru din sistem este constanta (m = const.), ca nu apar variatii ale
energiei cinetice (dKE = 0) si nici ale energiei potentiale (dPE = 0) se poate

scrie:

dU = d(mu) = mdu=5Q—pdv . (2.61)

Deoarece presiunea si masa sunt constante, ecuatia poate fi rescrisa astfel:

dllzd[m(u+pv)J=5Q . (2.62)

Energia interna poate fi considerata a fi energia termica a agentului de lucru,
insa ea nu poate fi luatd in considerare in calcul prin specificarea pozitiei,
vitezei sau masei. In schimb, produsul p-v reprezinta o energie mecanica a

agentului de lucru (vezi definitia lucrului mecanic de dilatare). Suma dintre
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energia interna specifica u si produsul p-v este frecvent intdlnitd in

termodinamicd, cu precadere in cazul sistemelor deschise, motiv pentru care

se defineste 0 noua marime:

Entalpia h, H
h=u+p-v, (2.63)

H=U+p-V. (2.64)

Pe baza sistemului considerat, entalpia poate fi explicatd astfel:

> sistemul primeste caldura, iar ca urmare energia termica (1) a agentului
de lucru creste;

> totodatd creste si presiunea astfel cd, pentru a mentine din sistem
presiunea constantd, este necesar un lucru mecanic de destindere

(p-v) care sd asigure sistemului spatiul necesar;

» in consecinta, pe parcursul procesului, agentul de lucru schimba atat
energie termica (sub forma de cdldura), cat si energie mecanica (sub

forma de lucru mecanic).

Analog energiei interne si pentru entalpie se poate scrie:

dh(T,v)z[g—;j dT+(g—€l dv , (2.65)
dh(p,v)z(%j dp+(2—ij v, (2.66)
dh(p,T):[%j dT+[%) dp . (2.67)

Ecuatiile 2.53-2.55, impreuna cu ecuatiile 2.65-2.67 reprezinta ecuatiile
calorice de stare. Se poate concluziona cad ecuatiile calorice de stare fac
legatura intre fiecare dintre mdrimile calorice de stare (1 — energia internd
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specifica, h — entalpia) si doua mdrimi de stare (p, v, T). Marimile de stare pot
fi masurate direct, pe cand marimile calorice de stare se obtin prin calcul.

Tinand cont de definitia entalpiei, ecuatia 2.64 se poate rescrie astfel:

dH =d(mh)=mdh=5Q . (2.68)

Tinand cont de ecuatiile 2.67 si 2.68, respectiv de ipotezele initiale pentru
sistemul inchis considerat, se poate scrie:

o L(olmh) | (o (%J (%j
Pom| oT | \op), oT ), \oT) (2.69)

Pentru gazele ideale Joule a demonstrat faptul ca energia interna si astfel

0

entalpia, depind doar de temperaturd. Ca urmare, diferentiala inexacta poate
fi inlocuita de o diferentiala exactd, iar variatiile u si h pot fi rescrise astfel:

T,

Auzu(Tz)—u(Tl)zjcvdT , (2.70)
Ahzh(Tz)—h(Tl)zfcpdT : (2.71)
unde:
du
¢,(T)= T (2.72)
dh
c,(T)= - (2.73)

Pe baza ecuatiei de stare a gazelor ideale si a definitiei entalpiei
h=u+p-v,
p-v=RT,

se poate scrie:
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h=u+RT, (2.74)

h=u+RT . (2.75)

Derivand in functie de temperaturd, rezulta:

dh _du g, (2.76)
dT dT
respectiv
¢,(T)=c,(T)+R . (2.77)

Se noteaza cu k raportul caldurilor specifice (numit si exponent izentropic):

(2.78)

Acesta prezintd o importanta deosebitd, cu precadere in cazul proceselor
izentropice (cand n = k). Tinand cont de relatiile 2.77 si 2.78, se poate scrie:

¢,(T)= % : (2.79)
c,(T)= % : (2.80)

Observatie

Proprietitile co si cp sunt numite calduri specifice (sau capacitati termice
specifice) deoarece, in anumite conditii speciale, acestea fac legdtura intre
variatia de temperaturd a sistemului si cantitatea de energie schimbatd sub
formd de caldurd. Se recomandd insd utilizarea definitiei lor si nu aceastd

interpretare.
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21.6. Legea (principiul) conservarii masei pentru sistemele
deschise

Suplimentar fata de bilantul energetic, in cazul sistemelor deschise (volume
de control) prezinta interes si bilantul masic care se bazeaza pe legea

conservarii masei.

In continuare sunt prezentate aspecte de baza privind determinarea si
utilizarea bilantului masic.

Determinarea bilantului masic

Pe baza figurii 2.15 se poate scrie legea (principiul) conservdrii masei:

Legea (principiul) conservdrii masei
L . debitul masic la debitul masic la
variatia masei . R Lo .
R intrarea In iesirea din
aflate in volumul

= volumul de - volumul de

de control la

control, la control, la

momentul ¢

momentul ¢ momentul ¢

/ A~ (3 e . . s s A v

| Intrarein - Limita sistemului = linia intrerupta care
| |

| l

N

sistem in defineste limita volumului de control
~ T d ~ e P
| L )
,’ —_ ~ lesiredin |
1/ | sistemex |

m—y | e /
‘ Volum de Control i I:>/
|

o J

Fig. 2.15 Volum de control cu o intrare si o iesire

Notand masa continutd in volumul de control la momentul t cu mcv(t), se

poate scrie:

dm

. . k
o= i, i, {ﬂ : @81)
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unde min $i Mex reprezinta debitele masice instantanee la intrarea in sistem,
respectiv la iesirea din sistem (fig. 2.16). Deoarece, uzual, un volum de
control prezinta mai multe intrdri/iesiri, pentru a tine cont de acestea se poate
scrie:

dm

K
d?=2m;2ﬁm{ﬁ} (2.82)

S

Aceastd ecuatie reprezinta ecuatia bilantului masic pentru un volum de
control cu multiple intrari si iesiri.

' Limita sistemului = linia intrerupta care . lesire din
|
|
\

. defineste limita volumului de control sistem ex

i Intrare in
| . .
! sistem mn

|
® |
I Volum de control i Volum de control

mey (1) | mey (+ A1) = -1
/ B J

momentul t momentul t + At

timp (t)

Fig. 2.16 Schitd pentru determinarea legii conservdrii masei

Evaluarea bilantului masic

Pentru debitul masic m de materie care intrd/iese dintr-un volum de control
se poate deduce o expresie in functie de proprietatile locale pornind de la o
mica cantitate de materie care curge cu viteza V prin aria dA in intervalul de
timp At (figura 2.17). Se mentioneaza faptul ca viteza V reprezintd o viteza
relativa fata de aria dA, deoarece nu intotdeauna portiunea din volumul de
control prin care curge masa se afld in repaus. In raport cu planul care
contine aria dA, viteza se poate descompune intr-o componenta tangentiala
si 0 componentd normala V. (viteza relativd normala la aria dA pe directia de
curgere). Volumul de materie care traverseaza aria dA in intervalul de timp

At este un cilindru inclinat avand volumul egal cu produsul dintre aria bazei
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dA si indltimea V. At. Multiplicand acest volum cu densitatea se obtine
cantitatea de masa care traverseazd dA in intervalul de timp At:

cantitatea de masa care

traverseaza dA in =p (VnAt) dA .
intervalul de timp At il i (2.83)

de fluid

volumul de fluid

Prin raportarea la timp, se poate obtine debitul masic instantaneu prin aria
dA:

debitul masic
instantaneu prin |= pV dA . (2.84)
dA

Integrand pe aria (A) prin care trece masa, se obtine o expresie a debitului

masic:

Fig. 2.17 Schitd pentru determinarea legii conservdrii masei in functie de proprietitile
fuidului (adaptare dupd [40])
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1.1.1  Forme ale bilantului masic

Atunci cand un flux de materie care intrd/iese dintr-un volum de control
suportd urmdtoarea idealizare, curgerea poate fi considerata
monodimensionala:

» directia de curgere este normala la limitele de intrare/iesire din volumul
de control;

> toate proprietdtile intensive, inclusiv viteza si densitatea, sunt uniforme
cu pozitia (valori globale medii) pentru fiecare arie de intrare sau iesire

prin care curge materia.

In cazul curgerii monodimensionale, debitul masic devine:

m=pAV, (2.86)
iar daca se utilizeaza volumul specific:
m=—-—" (2.87)
v
In aceste relatii, produsul AV reprezinti debitul volumetric (V).
In cazul curgerii monodimensionale, conservarea masei pentru un volum de

control cu multiple intrari si/sau iesiri se poate scrie:

dm., <AV, AV, |kg
dt _Z v, Ze“ v, { S } ) (2.88)

1

Regim stationar

In regim stationar toate proprietitile sunt constante in timp. In cazul unui
volum de control, in regim stationar identitatea materiei se schimba
continuu, Insa cantitatea totala continuta in orice moment ramane constanta
cu timpul astfel incat:

d
Pev g, (2.89)
at
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iar ca urmare

E n = E 1

in ex

in ex
%,_J

(2.90)
debitul masic la intrare  debitul masic la iesire

Trebuie avut in vedere faptul cd egalitatea debitelor masice de intrare,

respectiv iesire nu implica neaparat faptul ca un volum de control este in

regim stationar.

Observatie
Ipoteza curgerii monodimensionale si ipoteza regimului stationar sunt

independente una de cealaltd.

Forma integrald

Masa totala existenta la un moment dat ¢ intr-un volum de control, poate fi
determinata in functie de densitate, prin integrare pe intreg volumul V:

Utilizand relatiile 2.90-2.91, se obtine ecuatia de bilant masic:

% | pdvzz[ [ pV”dAj —Z£ | andA] , (2.92)

i e \A
relatie In care integrarea se face pe ariile suprafetelor de intrare, respectiv
iesire a cantitdtii de fluid in/din volumul de control. Produsul pV: reprezintd
debitul masic per unitatea de arie si poartd denumirea de flux de masd.
Pentru a evalua termenul din dreapta sunt necesare informatii privind

variatia fluxului de masa prin suprafetele de curgere.
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2.1.7. Legile (principiile) termodinamicii

Legile termodinamicii constituie un instrument deosebit de important care
permite realizarea bilantului energetic al proceselor si astfel, calculul lor. In
acest fel, legile termodinamicii contribuie la o mai bund intelegere a

proceselor termodinamice.

In continuare sunt prezentate primele trei legi (principii) fundamentale ale
termodinamicii.

2.1.7.1. Legea (principiul) 0 a (al) termodinamicii

Daca doud corpuri sunt in echilibru termic cu un al treilea corp, atunci ele
sunt in echilibru termic unul cu celalalt. Aceasta lege sta la baza principiului
de masurare a temperaturii prin contact. Ea se bazeaza pe experienta ca, daca
doud corpuri avand temperaturi diferite, sunt aduse in contact, ele vor
schimba energie termica. In acest scop, corpul cald cedeaza caldura, care mai
apoi este absorbita de corpul rece, pana cand ambele corpuri ajung la aceeasi
temperatura. Odata atinsa aceasta stare, numita echilibru termic, ea nu se

mai schimba de la sine.

2.1.7.2. Legea (principiul) I a (al) termodinamicii

Energia nu poate fi creata, nici distrusa, ci poate fi doar transformata in alte
forme de energie. Aceastd lege se bazeaza pe principiul conform cdruia, o
masind nu poate sa produca lucru mecanic in mod continuu daca nu
primeste un aport corespunzator de energie (Perpetuum mobile de speta 1).

In continuare sunt prezentate formularile matematice pentru sisteme inchise
(mase de control), respective pentru sisteme deschise (volume de control).
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Bilantul energetic pentru sisteme inchise (mase de control)

Energia unui sistem inchis poate fi modificatd doar prin schimb de lucru

mecanic sau cdldura. Pe baza experimentelor lui Joule si ale altora, s-a stabilit

un aspect fundamental al conceptului de energie: energia se conserva.

Principiul I al termodinamicii (Conservarea energiei)

variatia cantitatii
de energie
continutd intr-un
sistem intr-un
interval de timp
oarecare

cantitatea netd de
energie transferatd in
sistem prin limitele
sistemului prin
schimb de cdaldurd in
intervalul de timp

cantitatea netd de
energie transferatd in
afara sistemului prin
limitele sistemului
prin schimb de lucru
mecanic in

intervalul de timp

Cu alte cuvinte, energia sistemului creste sau descreste cu o cantitate egala

cu cantitatea neta de energie transferata prin limitele sistemului. , Cantitatea

netd” reprezinta suma tuturor schimburilor dintre sistem si mediu, pentru

care se tine cont de toate intrdrile si iesirile din sistem.

Bilantul energetic poate fi exprimat ca:

E,-E =0-W,

AKE+APE+AU=Q-W .

(2.93)

(2.94)

Observatie

Un schimb de energie prin limitele sistemului duce la o variatie a uneia sau
mai multor forme macroscopice de energie.

Bilantul energetic poate fi scris in diferite forme. Spre exemplu, sub forma

diferentiald, bilantul poate fi scris ca:

Bilantul energetic instantaneu in functie de timp:

dE=5Q—-8W .

(2.95)
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dE . .
Zo0-w,
dt Q
d—E :—dKE +dP_E+d_U , (2.96)
dt dt dt dt
dKE+dPE+d_U:Q-_W
dt dt dt

Atunci cand se aplica diversele forme ale ecuatiei bilantului energetic este
important sa se acorde atentie semnelor si unitdtilor si sa se facd distinctie
intre viteze si cantitati. Totodatd, trebuie constientizat faptul ca pozitia
limitei sistemului poate fi relevanta pentru a stabili daca un anumit tip de
transfer de energie este sub forma de schimb de cdldura sau de lucru
mecanic. Tinand cont de aceste aspecte, pentru sistemele inchise (mase de
control), bilantul energetic ia urmatoarele forme:

Bilantul energetic pentru sistem inchise

AKE+APE+AU=Q-W. (2.97)

Bilantul energetic pentru sistem inchise — regim stationar
d 0
Zi;g =Q-W - 0=0-W, (2.98)

Q=W. (2.99)

Bilantul energetic pentru sisteme deschise (volume de control)

Bilantul energetic pentru un volum de control poate fi determinat similar cu
bilantul de masa. La fel ca masa, energia este o proprietate extensiva, astfel
ca si aceasta poate fi transferata in volumul de control sau in afara acestuia
ca urmare a curgerii masei. Deoarece aceasta este singura diferenta fata de
ecuatia pentru sistemele inchise, ecuatia pentru volumele de control poate fi
obtinutd prin includerea schimbului de masd in ecuatia pentru sistemele
inchise.
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Prin aplicarea principiului conservdrii energiei unui volum de control se

obtine:
Principiul conservdrii energiei pentru volume de control
. . viteza netd de . .
Lo viteza neta viteza neta
variatia transfer a
o de transfer a . de transfer
cantitatii de . energiei sub ..
) energiei prin B a energiei
energie ) forma de lucru )
R schimb de o prin
continutain | = . oA - mecanic in +
caldura in curgere de
volumul de afara . A
volumul de . masa in
control la volumului de
control la volumul
momentul t control la
momentul t de control
momentul t

In cazul unui volum de control cu o intrare si o iesire (fig. 2.18) variatia in
timp a energiei totale a volumului de control (Ecv) este:

dE, : : 1% V?
cvV _ _ H _in % ex
dt - QCV WCV + min uin + +gzin mex uex + + gzex ° (2100)
Timita sistemului = linia intrerupts care
| defineste limita volumului de control |
____________ Q / W

|
Intrare in |
- - |
sistem tn |

lesire din
sistem ex

Volum de control
(CV)

Fig. 2.18 Volum de control utilizat pentru determinarea ecuatiei (adaptare dupd [40])
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Lucrul mecanic pentru un volum de control

Deoarece intotdeauna cand apare o curgere de materie prin limitele
sistemului se efectueaza lucru mecanic asupra sistemului sau de catre sistem,
este convenabil a se separa termenul W in doud parti:

» lucrul mecanic de deplasare/dislocare (curgere) — asociat cu presiunea
fluidului la introducerea masei in volumul de control, respectiv
scoaterea acesteia din volumul de control = pV

» lucrul mecanic asociat cu toate celelalte efecte ale lucrului mecanic
precum efectele datorate arborilor in miscare de rotatie, deplasarea

limitei si efecte electrice > Wev

Se considera lucrul mecanic asociat cu presiunea materiei care curge prin
iesirea ex. Tinand cont de faptul ca viteza de transfer a energiei prin lucru
mecanic poate fi exprimata ca produsul dintre o forta si viteza in punctul de
aplicatie al fortei, pentru forta normala la suprafata de iesire (pexAex) si viteza
fluidului (Vex) se poate scrie:

viteza de transfer a energiei sub forma
de lucru mecanic din volumul = ( P.A, )Vex . (2.101)
de control in afara sa la iesire ex

Expresia pentru intrarea masei in sistem se poate scrie in mod analog.

Tinand cont de aceste consideratii si de conventia de semne, termenul W
poate fi scris sub forma:

WZWCV +(peerx)Vex _(PinAin)‘/in ¢ (2102)
Deoarece AV = my, ecuatia se poate scrie si sub forma:
W = WCV + mex (pexvxf ) - min (pinvin ) ¢ (2103)

Termenul m(pv) reprezintd lucrul mecanic asociat cu presiunea si este uzual
denumit lucru mecanic de deplasare (dislocare) sau lucru mecanic de curgere.
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Forma curgerii unidimensionale

Tinand cont de ecuatiile 2.100 si 2.103 se poate scrie bilantul energetic pentru
un volum de control in cazul curgerii unidimensionale:

dE_,

. . i
= QCV - ch + min [”m TPV t % + 8z, j -
V2 ) . (2.104)

_me (u +pex ex

Stiind cd suma (u + pv) reprezinta entalpia, ecuatia devine:

2

dE., : , V. . %
=Q., —W,, +m,, {h + 21" gzm]—mex(heﬁ%Jrgzex] . (2.105)

dt

Deoarece in practicd volumele de control pot avea multiple intrdri si iesire,
ecuatia devine:

=Q., - W, +Zm [h +V”4 } Zm ( V ]-(2.106)

dE.,

Forma integrald

La fel ca in cazul bilantului masic, bilantul energetic poate fi exprimat pe
baza proprietétilor locale pentru a obtine o forma cu aplicabilitate mai larga.
Caurmare, energia totalda din volumul de control la momentul t (Ecv(t)) poate
fi obtinutd prin integrarea pe volum:

V2
E. (t)= Jpedv =Ip[u+7+gzjdv . (2.107)
v v

Tinand cont de curgerea de masd, ecuatia devine:

d . .
Ejpedv Q. -W,, +
v

+ZU[ +—+gszV dAL -2 M +V—2+gszV dAL,

(2.108)

unde V: este viteza normala pe suprafata.
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Se pot obtine si alte forme ale ecuatiei daca se exprima caldura ca integrald a
fluxului termic prin limita volumului de control, iar lucrul mecanic in functie
de presiune si volum.

Analiza volumelor de control in regim stationar [18,40]

Z min = Z mex 4
in ex

(2.109)

debitul masic la intrare  debitul masic la iesire

2

- - : % _ 1%
0 ZQCV _WCV +Zmin hin +l+gzin _Zmex hex +f+gzex 4 (2110)

in 2
1% %
Quy + .1, | by +—2+ gz, (=W, + D 1, | h, +—=+gz
in in 2 in cv ex ex 2 ex 2111
in ex ( . )
debitul de energie care intra debitul de energie care iese

Deoarece in multe aplicatii practice volumul de control este caracterizat de

o intrare si o iesire, se poate scrie:

m, =m,=m, (2.112)
L (ve-v7)
0=0Qq — W, +1i1 (h1_h2)+ 5 +g(21—22) , (2.113)
iar daca se raporteaza la masa:
. : VZ _VZ
0294_&%_@%@%(21_22). (2.114)
m m 2

Termenii pentru entalpie, energie cineticd si energie potentiald apar ca
diferente intre valorile la iesire si cele la intrare. Ca urmare, se poate
concluziona ca referintele alese pentru stabilirea valorilor entalpiei specifice,
vitezei si indltimii se anuleaza. Aceste forme ale bilantului energetic tin cont
doar de cantitatile de energie schimbate prin limitele sistemului, fara a fi
necesare informatii privind energia continutd in sistem.
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Bilantul energetic pentru motorul cu ardere interna

Pentru motorul cu ardere interna lucrul mecanic exterior (Wext) joaca un rol
deosebit de important.

W, =APE+AKE . (2.115)

ext

Spre exemplu, motorul aflat pe standul de testare este in repaus, iar ca
urmare Wext = 0. Motorul dintr-un autovehicul care se deplaseaza pe drum
este In miscare insd, daca se realizeazd un bilant energetic al camerei de
ardere intre doua cicluri motoare, lucrul mecanic extern poate fi din nou
neglijat cu o eroare suficient de micd. Suplimentar, intre stdrile considerate,
variatiile in timp a energiei cinetice, respectiv a energiei potentiale sunt
suficient de mici Incat sa poata fi neglijate. Ca urmare, energia sistemului
(Esys) este:

E,, =U+ APE + AKE

£, -U (2.116)

s
Se pune intrebarea cum se poate modifica energia internd a sistemului in
acest caz? Tinand cont de cele prezentate anterior, energia interna poate sa
varieze ca urmare a unui schimb de cdldura (Q), lucru mecanic (W) sau de
masa (m) —avand o anumita energie specifica — prin limitele sistemului. Prin
urmare se va obtine forma de bilant energetic pe baza legii I a
termodinamicii:

VZ
UZZQI‘_ZW,J"*' m hk+7k+gzk] ’ (2.117)
i j X

. . . o e 2 . . . Y] . .
undei, j, ksuntindiciiar 1/2V?si gz, suntenergia cineticd, respectiv energia
potentiald specificd care intra sau iese din sistem. In functie de situatie acesti

doi termeni pot sau nu sa fie luati in considerare. Ecuatia 2.117 se poate
rescrie si sub forma de puteri:

du . . ) %%
E:ZQi_ZWJJFka hk+7"+gzk . (2.118)
: - -

4 ]
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2.1.7.3. Legea (principiul) a (al) II-a (lea) a (al) termodinamicii

Avand in vedere aspectele discutate in capitolul anterior se poate
concluziona ca legea I a termodinamicii se referd la conversia energiei dintr-
o forma in alta, insa fara a mentiona In ce limite este posibila aceasta
transformare. Raspunsul este oferit in schimb de legea a Il-a a
termodinamicii care, prin introducerea unei noi marimi de stare (entropia),
stabileste limitele de conversie a energiei.

Experientele de zi cu zi au ardtat faptul ca procesele spontane au o anumita
directie (fig. 2.19).

Exemplu

- un corp cu temperaturd mai mare decit cea a mediului inconjurditor se
riceste pand la temperatura mediului ambiant intr-un proces spontan
fard o sursd de energie care sd ii readucd temperatura la valoarea initiald
(fig. 2.19 - sus);

- un gaz aflat la o presiune mai mare decdt cea atmosferici se destinde pand
la valoarea presiunii atmosferice intr-un proces spontan atunci cind se
deschide robinetul si nu poate reveni la starea initiald decdt cu aport de
energie din exterior (fig. 2.19 - jos);

- 0 masd care cade de la o indltime.

In toate cazurile, starea initiali a sistemului poate fi restabilitd insd nu printr-un
proces spontan. Cu alte cuvinte, In fiecare caz este necesara un aport de
energie (combustibil, electricitate etc.) pentru functionarea unor sisteme
auxiliare care sa readuca sistemul in stare initiald, ceea ce duce la o schimbare
permanentd a stdrii mediului exterior.

Acest lucru arata faptul ca nu orice proces care respectd principiul conservirii
energiei poate avea loc. Suplimentar, doar bilantul energetic nu permite
stabilirea directiei de desfasurare a procesului si nicio diferentiere intre
procesele care pot avea loc si cele care nu pot avea loc.
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Exemplele anterioare arata faptul ca atunci cand sistemele sunt lasate libere,
acestea tind sa treacd printr-o schimbare spontana (rapida sau lenta) pana
cand se atinge conditia de echilibru atat intern cat si cu mediul exterior. Nici
in acest caz, starea finala de echilibru nu poate fi stabilitd doar pe baza
principiului conservarii energiei.

Aer atmosferic avand @)
temperatura T, < T;

momentul initial t;, momentul t; > t, momentul t, > t;
timp (t)
Temperatura Temperatura Temperatura
corpului =T, corpului=T corpului =T,

[ Aer atmosferic avand presiunea py < p, }

momentul initial t, momentul t; > t, momentul t, > t;

timp (t)
Presiunea din Presiunea din Presiunea din
recipient = p; recipient=p recipient = p,

Fig. 2.19 Procese spontane cu atingerea echilibrului cu mediul exterior (adaptare dupi [40])

In ambele situatii este necesara o informatie suplimentara, care este furnizata
de legea a II-a a termodinamicii.
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Procesele spontane pot fi insd exploatate pentru a obtine lucru mecanic.
Altfel spus, atunci cand intre doua sisteme exista un dezechilibru, existd o
oportunitate de a efectua lucru mecanic, care altfel ar fi pierdut irevocabil,
daca sistemelor li s-ar permite sa atinga starea de echilibru intr-un mod
necontrolat. Pornind de la acest potential de a realiza lucru mecanic se pot
pune in discutie urmadtoarele:

e Care este valoarea maxima teoretica de lucru mecanic care poate fi
obtinuta?

e Care sunt factorii care conditioneaza atingerea valorii maxime?
Legea a II-a si implicatiile sale permit:

1. precizarea directiei unui proces,

2. stabilirea conditiilor de echilibru,

3. determinarea performantelor teoretice maxime pentru cicluri,
motoare si alte dispozitive,

4. evaluarea cantitativa a factorilor care conditioneaza atingerea

nivelului maxim teoretic de performanta.
Suplimentar, legea a II-a mai permite:

5. definirea unei scari de temperatura independentd de proprietatile
termometrice ale substantei.

6. elaborarea metodelor de evaluare a proprietatilor precum u sau h in
functie de proprietati care sunt usor masurabile experimental.

Observatie

Legea a doua poate fi aplicatd si in alte domenii, nu numai in inginerie.

Legea a Il-a are numeroase formulari in literatura de specialitate. Dintre
acestea, trei formulari sunt mai frecvent utilizate:

» Formularea lui Clausius
Este imposibil ca un sistem sa functioneze in asa fel incat singurul efect
sd fie transferul de energie sub forma de caldura de la un corp mai rece

spre un corp mai cald.
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In consecinta, pentru orice ciclu termodinamic:

45[%} <0. (2.119)

» Formularea Kelvin-Planck
Este imposibil ca un sistem sa functioneze dupa un ciclu termodinamic
si sd producd lucru mecanic atata timp cat este in contact doar cu o

singurd sursd de caldura.

In consecinta, pentru orice ciclu termodinamic:
W:<0.
» Formularea pe baza entropiei

Este imposibil ca un sistem sa functioneze in asa fel incat entropia sa fie

distrusa.

Entropia este, precum masa si energia, o proprietate extensiva a unui sistem,
care este evaluata printr-un bilant entropic:

Bilantul entropiei

variatia cantitatii cantitatea neta de cantitatea de
de entropie a unui entropie transferatd entropie produsd
sistem intr-un | = | in sistem prin limitele | + | in  sistem In
interval de timp sistemului in intervalul de
oarecare intervalul de timp timp

Totodatd, asemeni masei si energiei, entropia poate fi transferata prin
granitele sistemului. In cazul sistemelor inchise, entropia poate fi transferata
doar prin schimb de caldurd, in timp ce, pentru volumele de control
(sistemele deschise) transferul de energie se poate face si prin curgerea
materiei.

Observatie
Spre deosebire de masi si energie, care se conservd, entropia este produsd (sau
generata).
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Procese reversibile si ireversibile

Proces ireversibil

Un proces este ireversibil dacd sistemul si mediului din jurul sistemului nu
pot fi readuse exact in starea lor initiald dupd ce procesul a avut loc.

Acest lucru nu Inseamna ca sistemul nu poate fi readus in stare initiald.
Ireversibilitatea apare datoritd faptului ca readucerea sistemului in starea
initiald nu este posibild in acelasi timp cu readucerea mediului exterior in
starea initiala.

Exista mai multe tipuri de ireversibilitati:

» transfer termic ca urmare a unei diferente finite de temperatura;
destinderea necontrolatd a unui gaz sau lichid la o presiune mai mica;
reactie chimica spontana;

amestecare spontana a materiei avand diferite compozitii sau stari;
frecarea — inclusiv la curgerea fluidelor;

trecerea curentului electric printr-o rezistenta;

magnetizarea sau polarizarea cu histerezis;

vV v.v. v v vy

deformarea neelastica etc.
Ireversibilitdtile pot fi impdrtite in:

> ireversibilitati interne — apar in sistem;
> ireversibilitdti externe — apar in mediul exterior (adesea in mediul

exterior apropiat).

Incadrarea in aceste tipuri de ireversibilitdti (interne sau externe) depinde
de pozitia limitei sistemului.
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Limita sistemului = linia intrerupta care
defineste limita volumului de control

/ N
| |
I
I
|

lesire din
sistem ex

[Diametru constant, D]

V. +

in " in

Fig. 2.20 Procese spontane cu atingerea echilibrului cu mediul exterior (adaptare dupd [40])

Un exemplu de ireversibilitate este curgerea prin conducte (fig. 2.20). Aceasta
joacd un rol important pentru numeroase aplicatii unde are loc destinderea
gazelor in turbine, respectiv curgerea lichidelor prin pompe sau conducte.
Pentru a demonstra existenta ireversibilitatilor (mai precis conversia
ireversibild a energiei mecanice in energie interna datoritd frecdrii) se
considera un volum de control in regim stationar care delimiteazad o conducta
cu volum constant prin care curge un lichid. In cazul acestui volum de control

W, =0, iar schimbul de caldurd cu mediul exterior este neglijabil. Pe baza

ipotezelor simplificatoarea, ecuatia bilantului energetic este:

dEf o v
zi;éz%_%"'m uin+pinvin+7+g2in -
, : (2.120)
_m u(.’X +pexv + Zex +gZ€X

ex

Prin eliminarea debitului masic din ecuatie se obtine:

2 2
in ex

\%
+gzin - exvex+ 2 +gzex :(uex_uin) *
%/—/

reducere de
interna

pinvin +
(2.121)

reducere de
energie mecanica
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Pentru a putea indeplini cerintele bilantului masic viteza (V) trebuie sa fie
constanta, astfel ca ecuatia se reduce la:

V(pin _pex)+g(zin _Zex):(uex _uin)'

(2.122)

reducerea de reducerea de
energie mecanica energie interna

Pentru a pune in evidentd rolul frecdrii asupra reducerii energiei mecanice
la curgerea prin conducta consideratd, se scrie urmatoarea relatie in functie
de energia cinetica specifica:

v(pin _Pex)+g(zin _Zex)z - N (2'123)
unde: D este diametrul interior al conductei; L — lungimea conductei, iar fun
coeficient adimensional numit coeficient de frecare.

Pentru a demonstra ireversibilitatea se recomanda urmatorii pasi:

e se presupune cd existd o posibilitate de a readuce sistemul si mediul

exterior In starea initiala,

e se demonstreaza cd o consecinta a acestei presupuneri este faptul ca
se poate obtine un ciclu care incdlca enuntul Kelvin-Planck, respectiv
un ciclu care efectueaza lucru mecanic cu o singura sursa de caldura.

Se prefera insa utilizarea conceptului de productie de energie, care este mai
la indemana.

Proces reversibil

Un proces este reversibil dacd atdt sistemul cdt si mediul sau exterior pot fi
readuse in starea lor initiald.

Proces reversibil intern

Un proces este reversibil intern dacd nu existd ireversibilitdti in sistem.

In acest caz ireversibilitatile pot insd sa apara in mediul exterior.
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Aspecte ale legii (principiului) a (al) II-a (Iea) pentru ciclurile motoare

Utilizarea formularii Kelvin-Planck poate pune in evidenta limitele de
performantd ale sistemelor care parcurg cicluri motoare. Pentru un sistem
care parcurge un ciclu in timp ce comunica cu doud surse de caldura si
dezvolta lucrul mecanic net W, eficienta termica a ciclului este:

W Q.
=——c=1-=C _
n 0 0 (2.124)

unde: Qu reprezintd cantitatea de caldura primita de sistem de la sursa calda,
iar Qc reprezinta cantitatea de caldura cedata de sistem sursei reci. Daca Qc
ar fi 0, atunci sistemul ar functiona cu un randament de 100%, insa in acest

caz se incalca afirmatia Kelvin-Planck.

Se poate concluziona ca pentru orice sistem care lucreaza dupa un ciclu motor
intre doua surse de caldura doar o parte din caldura primita de sistem poate
fi transformata in lucru mecanic, iar restul de caldura (Qc) trebuie cedata prin
transfer termic sursei reci. Ca urmare, randamentul termic va fi intotdeauna

mai mic de 100%. Pentru a ajunge la aceasta concluzie, nu a fost necesara:

» identificarea naturii substantei din sistem;
> specificarea succesiunii exacte a proceselor care alcatuiesc ciclul;

> sd se indice daca procesele sunt reale sau idealizate.

Tinand cont de acestea, se poate afirma ca randamentul termic al tuturor
ciclurilor motoare va fi mai mic de 100%.

Corolare ale legii (principiului) a (al) II-a (lea) pentru ciclurile motoare

Se enunta urmatoarele doua corolare Carnot pentru ciclurile motoare care

vor permite determinarea randamentului teoretic maxim posibil:

1. Randamentul termic al unui ciclu motor ireversibil este intotdeauna
mai mic decat randamentul termic al unui ciclu motor reversibil
atunci cand amandoua lucreaza intre aceleasi doua surse de caldura.

2. Toate ciclurile motoare reversibile care functioneaza intre aceleasi
douad surse de caldura au acelasi randament termic.
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Ciclu reversibil

Un ciclu este considerat reversibil atunci cind, la parcurgerea ciclului, nu
existd ireversibilititi in sistem, iar schimbul de caldurd dintre sistem si surse

are loc reversibil.

Din corolarul 1 se poate deduce ca prezenta ireversibilitatilor la parcurgerea
unui ciclu duce la pierderi.

Ciclul Carnot

In cazul unui ciclu Carnot, sistemul care parcurge ciclul trece prin patru
procese reversibile intern: doud procese adiabatice si doud izotermice.

Ciclul motor Carnot

Desfasurarea ciclului motor Carnot al unui sistem constand dintr-un
ansamblu cilindru cu piston (fig. 2.21) este prezentat in figura 2.22 intr-o
diagrama p-v. Sistemul este adiabatic astfel cd peretii cilindrului si ai
pistonului nu conduc cildura. In cazul de fata sistemul lucreaza intre sursele
de temperatura Tc si TH. In starea 1, sistemul se afli la temperatura Tc. Cele
patru procese ale ciclului se desfdsoard dupa cum urmeaza:

Procesul 1-2: Gazul din cilindru este comprimat adiabatic pana in starea 2, la
temperatura Th.

Procesul 2-3: Sistemul este pus In contact cu sursa caldd de temperatura Ts.
Gazul se destinde izotermic (la temperatura Tu) In timp ce primeste prin
transfer termic energia Qu de la sursa calda.

Procesul 3-4: Sistemul este izolat, iar gazul se destinde in continuare adiabatic

pand la temperatura Tc.

Procesul 4-1: Sistemul este pus In contact cu sursa rece de temperatura Tc.
Gazul este comprimat izotermic panad in starea initiald in timp ce cedeaza
prin transfer termic energia Qc sursei reci.
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[ Izolatie termica ] { Sursa calda, Ty ] [ [zolatie termica

1

[ Sursa rece, T J

L Comprimare ’[ Destindere ’[ Destindere
adiabatica izotermica adiabatica

]( Comprimare ]

izotermica

Fig. 2.21 Ilustratie a proceselor ciclului Carnot

o 2

N

3

1\‘&

>
\

Fig. 2.22 Diagrama p-v a ciclului Carnot

Comprimare
adiabatica

Destindere
izotermica

Destindere
adiabatica

— — Comprimare

izotermica
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Pentru transferul termic din timpul proceselor 2-3, respectiv 4-1 diferenta
dintre temperatura gazului si temperatura sursei tinde spre zero. Deoarece
temperatura sursei este constanta, si temperatura gazului va fi constanta.

Pentru fiecare dintre cele patru procese reversibile intern ale ciclului Carnot,
lucrul mecanic poate fi reprezentat ca o arie pe figura 2.22. Aria de sub
procesele 1-2, respectiv 4-1 reprezintd lucrul mecanic specific (raportat la
unitatea de masa) efectuat asupra sistemului pentru a comprima gazul. In
schimb, aria de sub procesele 2-3, respectiv 3-4 reprezinta lucrul mecanic
specific (raportat la unitatea de masa) efectuat de gaz in timpul destinderii.
Lucrul mecanic specific net al ciclului este aria inscrisa intre curbele aferente
tuturor proceselor (1-2-3-4-1).

Ciclul Carnot nu este limitat la procese care au loc in sisteme inchise intr-un
ansamblu cilindru cu piston. Acesta poate fi utilizat si pentru ciclul cu abur
in care apa sufera transformari de faza. In acest caz, sistemul poate fi compus
din: pompad, boiler, turbina si condensator.

Inegalitatea lui Clausius

Inegalitatea lui Clausius
Pentru orice ciclu termodinamic este valabild relatia:

Sﬁ[%j <0, (2.125)

b

unde: 6Q reprezintd transferul termic intr-o zond a limitei sistemului pe
durata unei portiuni a ciclului, iar T temperatura absolutd in acea parte a
limitei sistemului.

Indicele b este utilizat pentru a sublinia faptul cad integrandul este evaluat la
limita (boundary) sistemului care parcurge ciclul. Integrarea se face pentru
toate partile limitei si pe tot ciclul.
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Observatie

Semnele mai mic si egal au aceeasi semnificatie ca si in cazul formuldrii
Kelvin-Planck:

,<" —seaplicd cind existd ireversibilititi interne

=" —se aplicd cand nu existd ireversibilititi interne

”

metoda alternativa de a exprima inegalitatea lui Clausius este:

Inegalitatea lui Clausius

@(?l =G (2126)

unde ocu poate fi interpretat ca ,,amplitudinea” inegalititii:
ocicn = 0 2 nu existd ireversibilitati interne in sistem
ocicn > 0 2 In sistem sunt prezente ireversibilititi interne

Ocicls < 0 = imposibil

2.1.8. Entropia

Proprietate — definitie
O madrime este o proprietate dacd si numai dacd variatia valorii ei intre doud

stdri este independentd de proces.

Se considerd un sistem inchis care executd ciclul 1-2-1 trecand intr-un caz

prin procesele A-C, iar in cel de-al doilea caz prin procesele B-C:
A — proces reversibil intern
B — proces reversibil intern

C — Proces reversibil intern.
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Fig. 2.23 Doud procese reversibile intern (adaptare dupd [40])

In acest caz, inegalitatea lui Clausius ia forma:
ﬁgJ +U§] = A - (2.127)
1 T A \1 T c

Pentru cel de-al doilea ciclu:
ﬁ@J +ﬁ@] =l - (2.128)
T ), 1T ). o '

Deoarece procesele care compun ciclul sunt reversibile intern, termenul Ociciu
este 0. Scazand cele doua ecuatii, se obtine:

(908 e

1 1

Entropia
Deoarece A si B au fost alese arbitrare, aceastd egalitate aratd cd, integrala
0Q/T are aceeasi valoare pentru orice proces reversibil intre doud stiri. Cu

alte cuvinte, integrala depinde doar de stdrile limitd ale procesului si, ca
urmare, aceasta reprezintd variatia unei proprietiti a sistemului. Acestei

proprietiti i s-a atribuit simbolul S si denumirea de entropie.
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Tinand cont de cele prezentate mai sus, pentru variatia entropiei se poate
scrie:

Variatia entropiei

2
5Q J
S-S =|[= L
leT K|’

1

(2.130)

reversibil

unde indicele “reversibil intern” indicd faptul cd integrarea se face pentru un
proces reversibil intern care leagd cele doud stdri.

Ecuatie scrisa sub forma diferentiald este:

to
as=| | TQ : (2.131)

1 reversibil
intern

Deoarece entropia este o proprietate, variatia entropiei unui sistem care trece
dintr-o stare in alta este aceeasi pentru toate procesele care evolueaza intre
cele doua stari, indiferent daca sunt reversibile sau ireversibile intern.

Valoarea entropiei in orice stare y fata de o stare de referinta x se obtine
aplicand relatia:

yé‘Q
S, =S+ [= : (2.132)

reversibil
intern

Observatie
Pentru reactiile chimice este necesar si se lucreze cu valori absolute ale
entropiei, care se determind aplicind principiul al treilea al termodinamicii.

Un exemplu care ilustreazi entropia se poate observa in figura 2.24. Intr-un
recipient adiabatic inchis moleculele a doud substante (rosu si verde) sunt
separate unele de altele si ca urmare se afla intr-o stare ordonata (nivel de
entropie scazut). Schimbarea stdrii poate duce la mai multe stari finale avand
nivel de entropie mai ridicat. Este important de retinut faptul ca schimbarea
de stare a unui sistem adiabatic inchis duce intotdeauna la o crestere a



134

Notiuni de termodinamica MAI

entropiei. Pe baza diferentei dintre entropia stdrii finala si cea initiald se
poate distinge intre procese reversibile, ireversibile si imposibile (tabelul
2.4).

Fig. 2.24 Ilustratie a entropiei moleculelor de gaz

Tabelul 2.4 Caracterizarea proceselor unui sistem adiabatic inchis prin variatia entropiei

ds Proces
S5,-5,=0 reversibil
§5,-5 >0 ireversibil
§,-§5 <0 imposibil

Asa cum s-a precizat anterior, pentru a fi reversibil, un proces trebuie sa se
desfasoare fara pierderi si sa permita revenirea sistemului in starea initiald.
Daca oricare din aceste doud conditii nu este indeplinitd procesul este
ireversibil.

Pe baza exemplului din figura 2.24 se constatd faptul cd intr-un sistem
adiabatic inchis nu este posibild trecerea unui sistem de la o stare cu un nivel
ridicat de entropie, la o stare cu un nivel scazut de entropie, motiv pentru

care:

4s>0 . (2.133)

Suplimentar, in cazul sistemelor reale rareori este indeplinitd ipoteza unui
sistem adiabatic inchis. Ca urmare sunt necesare consideratii suplimentare
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privind entropia si bilantul ei pentru a putea generaliza afirmatia privind
realizarea unui proces, iar acest lucru duce la legea a II-a a termodinamicii.
Aceasta lege impune restrictii privind conversia energiei termice, respectiv:
energia termicd nu poate fi convertita in alte forme de energie dupa bunul
plac. Pentru a putea explica mai in detaliu acest aspect se considera figura

VR

951
Il
Q

Slll = Z minsin - Z mfxsz’x
| in ex > dSiLV < . |

[ep———

Fig. 2.25 Sistem considerat pentru determinarea bilantului entropic

ds . . i L L
d—‘;’ reprezintd viteza de variatie a entropiei sistemului si este suma tuturor

fluxurilor de entropie care apar. Cu SQ s-a notat fluxul de entropie datorat

schimbului de cdldurd (pot fi mai multe fluxuri). Termenul S'm reprezinta
transferul de entropie care insoteste fluxul de masa prin sistem (volumul de
control). Deosebit de important in aceastd ecuatie este termenul 6., care

PRI

frecare) si care este unul din factorii decisivi pentru a stabili dacd un proces

este posibil sau nu.

Pentru sistemul din figurd se poate scrie:

ds Q : : :
d_CtV = Z?f + Zmisi —ngse +G, - (2.134)
j i e

j
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Este important de retinut cd in toate procesele reale exista intotdeauna o
productie de (se genereaza) entropie o, datoritd ireversibilitatii. Alaturi de
alte surse, lucrul mecanic de frecare provoaca o parte din aceasta productie
de entropie. In consecints, este important ca acest termen sa fie intotdeauna

pozitiv.

2.1.8.1. Ecuatiile TdS

Variatia entropiei poate fi determinata cu ajutorul ecuatiilor TdS utilizand
proprietdti cunoscute. Aceste ecuatii sunt dezvoltate pornind de la un sistem
simplu compresibil pur (sistem pentru care se neglijeaza efectele electrice,
magnetice, gravitationale, de miscare si tensiunii superficiale — altfel spus,
efectele campurilor de forte exterioare) care trece printr-un proces reversibil
intern. In absenta miscarii generale si a efectelor gravitatiei asupra
sistemului, bilantul energetic in forma diferentiala este:

(§Q )reversibil =dU + (5W )reversibil . (2135)

intern intern

Prin definitie, lucrul mecanic al sistemelor simple compresibile este:

(W )rerson = pV. . (2.136)

intern

Deoarece transferul termic este:

(6Q)reversion =TdS , (2.137)

intern

se pot scrie urmatoarele ecuatii:

Prima ecuatie T dS

TdS=dU+pav, (2.138)
Tds=du+padv, (2.139)

Tds =dii +pdv . (2.140)
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Cea de a doua ecuatie se obtine pornind dela H=U+pV .

A doua ecuatie T dS
TdS=dH-Vvdp, (2.141)
Tds=dh—vdp, (2.142)
Tds =dh—vdp. (2.143)

Observatie

Chiar dacd ecuatiile TdS sunt determinate considerdnd un proces reversibil
intern, variatia de entropie rezultatd prin integrarea ecuatiilor este variatia
pentru orice proces, reversibil sau ireversibil, care evolueazd intre doud stiri
de echilibru ale sistemului.

Deoarece entropia este o proprietate, variatia de entropie intre doud stari este

independentd de detaliile procesului care leagd cele doud stari.

2.1.8.2. Variatia entropiei unui gaz ideal

Pentru a determina ecuatiile de variatie a entropiei gazului ideal se porneste
de la urmatoarea forma a ecuatiilor TdS:

ds= Py (2.144)
T T
dh v
ds=2" Yy 2.145
S=— T (2.145)

Pentru gazul ideal sunt valabile urmatoarele relatii:

du=c,(T)dT , (2.146)
dh=c,(T)dT , (2.147)

pv=RT . (2.148)
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Utilizand aceste ecuatii se obtine:

T dv
ds=c,(T)=+RZ, 2.149
s=c,(T)—+R~ (2149)
dT _dp
ds=c (T)%-R%,
s=¢,(T)= . (2.150)

ecuatiile se pot rescrie pentru a obtine:

T2

s(T,,v,)—s(T,v, ) = jcv(T)d—T+R1nV—2 , (2.151)
7 T v,
f ar P

s(T,,p,)-s(Tp,) = ICP(T)T—RIH—2 : (2.152)
T, P,

Deoarece R este o constantd, ultimul termen poate fi integrat direct. Caldurile
specifice sunt insd dependente de temperatura, motiv pentru care este
necesar a se cunoaste relatia functionala inainte de integrare. Este insa
suficient sa se cunoascd una dintre cele doua calduri specifice deoarece
acestea sunt legate prin relatia:

¢,(T)=c,(T)+R . (2.153)

La fel ca in cazul energiei interne si entalpiei gazelor ideale, variatiile de
entropie pot fi determinate utilizand tabele. Se introduce termenul:

$(T)= f C”(TT) ar, (2.154)

unde T este o temperatura de referinta aleasa arbitrar. Prin integrare intre
doua temperaturi T si Tz, se obtine:

o3
|

dT
rT

QU

dT
=|c

7] T:so(Tz)—so(Tl). (2.155)

T

—

c

—
~
—~

1
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Inlocuind in ecuatia 2.151, rezulta:

) -slrn) = (1)) -rml [ 5] gase

_ _ _ _ =P kJ

S (TZIPZ)_ S (lepl): SO (Tz)— 50 (Tl)_Rlnp_j |:kg_K:| . (2157)
Deoarece s’ depinde doar de temperaturd, aceasta poate fi inscrisd in tabele
in functie de temperatura (la fel ca i si u). Considerand valori constante
pentru caldurile specifice, se obtine:

T, v
T s —-s(T, Y =c, 1 -2 +R1 -2 P .
s( ) vz) s( ) v]) cvnT1 nV1 (2.158)
L 2
S(Tzfpz)_s(Tvpl):Cp In—=—-RIn—= . (2.159)
L P
2.1.8.3. Variatia entropiei proceselor reversibile intern ale

unui sistem inchis

La parcurgerea unui proces reversibil intern, entropia sistemului inchis
poate sa creascd, sa descreasca sau sa ramana constantd, fapt ce reiese din:

5Q
ds=| —= .
( T Jreversibil (2160)

intern

Aceastd relatie aratd cd atunci cand un sistem Inchis parcurge un proces
reversibil intern daca:

» sistemul primeste cdldurd - entropia sistemului creste,

» sistemul cedeazd caldura - entropia sistemului scade.

Acest lucru poate fi interpretat ca un transfer de entropie care insofeste
transferul termic. Directia transferului de entropie este aceeasi cu a
transferului termic.
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Observatie
In cazul unui proces adiabatic reversibil intern, entropia ramdne constant.

Acest proces poartd denumirea de proces izentropic.

Transferul termic poate fi reprezentat (asemenea lucrului mecanic) sub
forma de arie. In acest scop se porneste de la relatia:

(6Q)reversibil = Tds . (2161)

intern

Integrand intre starea initiala 1 si starea finald 2 se obtine:

2
Qreversibil = IT dS * (2162)
1

intern

Din aceasta relatie se poate deduce faptul ca, in cazul unui proces reversibil
intern parcurs de un sistem inchis, transferul de energie sub forma de
caldura poate fi reprezentat sub forma de arie intr-o diagrama temperatura
in [°K] sau [°R] — entropie sau 1-S.

TA

)
2

‘ 6Qrev, intern — TdS }

T | (1]

Aria = flz TdS

S, ds S, S

Fig. 2.26 Reprezentare grafici a transferului termic pentru un proces reversibil intern al
unui sistem inchis
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Pentru ciclurile Carnot, aceste diagrame au forma din figura 2.27:

A A

o il i

o

£

5 A |

g8

FTe - -
b a b a
Entropia § Entropia §

ciclul motor ciclul refrigerant / pompa de caldura

Fig. 2.27 Ciclul Carnot — ciclul motor (stanga) si ciclul inversat — refrigerant/pompii de
caldurd — (dreapta)

2.1.8.4. Bilantul entropiei pentru sisteme inchise

Pentru sisteme inchise, bilantul entropiei (fig. 2.28) poate fi scris astfel:

Bilantul entropiei

.. . cantitatea netd de
variatia cantitatii

. entropie
nete de entropie o
transferatd in

cantitatea de

Con’gmuté n . . entropie produsa

. R = sistem prin + .. R
sistem Intr-un Lo . . in sistem 1in
limitele sistemului

interval de timp

oarecare

1n intervalul de

timp

intervalul de timp
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Bilantul entropiei

2
6Q
sz—slzj(— + o . (2.163)
M 1 T p  productia de
variatia entropie
entropiei transferul de

entropie

Fig. 2.28 Ciclul pentru determinarea bilantului entropic (adaptare dupdi [40])

In forma diferentiala, bilantul entropiei este:

ds = (%} +50 . (2.164)

Pentru analiza sistemelor din inginerie, bilantul entropiei este 0 metoda mai
eficienta de aplicare a principiului al IlI-lea In comparatie cu formuldrile
Clausius si Kelvin-Planck.

Viteza de variatie a entropiei

Considerand temperatura Tv constantd se obtine:

S,-S, = %+a , (2.165)

b
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in care Q/T» reprezinta cantitatea de entropie transferata prin portiunea limita
considerata la temperatura Te. Similar, se poate determina viteza de transfer
a entropiei prin portiunea limitd a carei temperatura instantanee este Tj:

Bilantul vitezei de variatie a entropiei pentru sisteme inchise

is «Q .

—=) —+o0. 2.166

wIT (2.166)
2.1.8.5. Bilantul entropiei pentru sisteme deschise

La fel ca energia si masa unui sistem, entropia este o proprietate extensiva,
astfel ca poate fi transferata in volumul de control, respectiv in afara acestuia
prin flux de materie. Deoarece aceasta este singura diferentd dintre sistemele
inchise si cele deschise, bilantul entropiei pentru volume de control poate fi
dedus din ecuatia de bilant pentru sisteme inchise.

Bilantul vitezei de variatie a entropiei pentru sisteme deschise

dSCV _ Qj . 3 i
dt B Z T + z M, z m,S. + Ocy . (2167)
it d ! J " gx viteza de formare
viteza de @ form
variatie a vitezele de transfer a entropiei aentropiel
entropiei

Termenii m, s, si m, s, reprezinta transferul de entropie care insoteste

m-in ex - ex

fluxul de masd ce intra, respectiv iese din volumul de control.

Forma integrald

La fel ca in cazul bilantului vitezei de variatie a masei si a energiei pentru
volumele de control, bilantul vitezei de variatie a entropiei poate fi exprimat
in functie de proprietatile locale, obtinandu-se astfel forme cu aplicabilitate
generald. Entropia totala asociatd cu volumul de control intr-un moment
oarecare t, Scv(t), poate fi scrisa sub forma de integrala pe volum:

ch(f)ZJ psdv, (2.168)
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unde p si s reprezintd densitatea si entropia locald. Viteza de transfer a
entropiei care insoteste schimbul de caldura poate fi exprimata intr-o forma
mai generald ca o integrala pe suprafata volumului de control:

viteza de transfer a .
entropiei care insoteste | = I(ij dA . (2.169)
transferul termic a\ T,

Analog, termenii care tin cont de transferul de entropie care insoteste fluxul
de masa pot fi exprimati ca integrale pe suprafetele de intrare si iesire.
Inlocuind acesti termeni in ecuatia 2.167 se obtine:

Bilantul vitezei de variatie a entropiei

ijpsdvzj(ij dA+Z“psVndAj —Z[jpsvndA) +60
dtv A T b in \ A A

in ex ex

(2.170)

unde Vi reprezintd componenta normald pe directia de curgere a vitezei
relative fatd de suprafata de curgere.

In regim stationar, principiul conservarii masei ia forma:

4 minsin :Zmexsex * (2171)

Bilantul vitezei de variatie a energiei in regim stationar este:

2

L v v.
0=Q., -W_, +> | h +—"+gz |->m |h +—*+gz
QCV Ccv ; m( in 2 g mJ ; ex( ex 2 g exJ (2172)

Bilantul vitezei de variatie a entropiei pentru volume de control in
regim stafionar
Q5 o
0= Z? + 2,8, = DS, + Gy (2.173)
] j ex

in
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Adesea, aceste ecuatii trebuie rezolvate simultan cu relatii corespunzatoare
pentru proprietati.

Masa si energia sunt proprietati care se conservd, in timp ce entropia se
produce. Din ecuatia 2.173 reiese faptul ca viteza de transfer a entropiei in
afara volumului de control trebuie sa fie mai mare decat viteza de transfer in
volumul de control. Diferenta dintre cele doud reprezintd viteza de formare
a entropiei in interiorul volumului de control datorita ireversibilitatilor.

Volume de control cu o intrare si o iesire in regim stationar

In cazul volumelor de control cu o intrare si o iesire in regim stationar,
ecuatia de bilant entropic se reduce la:

0=Z%+m(sl—s2)+dcv : (2.174)

|

Rearanjand termenii se obtine:

5,5, =—| >~ [+—<L . (2.175)

Din aceastd ecuatie se poate deduce faptul ca entropia specifica unitatii de
masa care trece de la intrare la iesire poate sa creascd, sa descreasca sau sa
ramand neschimbatd. Deoarece cel de-al doilea termen din dreapta nu poate
fi niciodata negativ, descresterea entropiei specifice de la intrare la iesire se
poate realiza doar atunci cand mai multd entropie este transferata in afara
volumului de control ca urmare a transferului termic decat se produce
datorita ireversibilitatilor din volumul de control.

In cazul in care nu existd nici transfer de entropie datoritd schimbului termic
se obtine:

_5 ==V, (2.176)
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Aceastd relatie indica faptul ca, atunci cand o masa de substanta trece de la
intrare la iesire prin volumul de control, dacd exista ireversibilitdti in
interiorul volumului de control, entropia unitatii de masa creste. Daca nu
exista ireversibilitati, masa de substanta traverseaza volumul de control

izentropic.

2.1.8.6. Schimbul de caldura si lucru mecanic pentru procese

stationare de curgere reversibile intern

Se considera un volum de control cu o intrare si o iesire in regim stationar.
Obiectivul este de a determina expresiile pentru transferul termic si lucrul

mecanic in absenta ireversibilitatilor interne.

Transferul termic

Pentru un volum de control in regim stationar in care curgerea este atat
izotermica (la temperatura T), cat si reversibild intern, bilantul vitezei de

variatie a entropiei este:

O=Q%+n'1(sl—sz)+ﬁ/ocv . (2.177)
Transferul termic per unitatea de masa este:
Q

m

=T(s,-s,) - (2.178)

In general, atunci cand gazul sau lichidul trece prin volumul de control,
temperatura variaza. Se poate insd considera cd aceastd variatie de
temperatura constd intr-o serie de pasi infinitezimali, motiv pentru care
transferul termic (fig. 2.29) per unitatea de masa devine:

Qv

2
=[Tds .
i | (2.179)

reversibil 1
intern
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. Qcv 2

Aria= (== =, TdS

ra ( m )rev,intern fl

:
5, ds S, S

Fig. 2.29 Reprezentare graficd a transferului termic pentru un proces de curgere reversibil
intern

Lucrul mecanic

Lucrul mecanic specific (raportat la unitatea de masa) care trece printr-un
volum de control cu o intrare si o iesire poate fi obtinut din bilantul vitezei

de variatie a energiei in regim stationar:

W C V2ov?
%zQ—z’+(hl—h2)+M+g(zl—z2) . (2.180)

Aceasta ecuatie reprezinta o forma a principiului conservarii energiei care
este valabild atat daca exista ireversibilitati cat si daca nu exista

gy

interne se poate insa scrie:

W : (v -v)
oid =ITdS+(hl—h2)+ +g(zl—z2) . (2.181)
m reversibil 1 2

intern
Deoarece ireversibilitatile interne lipsesc, unitatea de masa traverseaza o
succesiune de stari de echilibru la trecerea de la intrare la iesire. Variatiile

entropiei, entalpiei si presiunii sunt legate prin relatia:
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Tds=dh—vdp , (2.182)
care dupa integrare devine:

2

des:(hz—hl)—fvdp , (2.183)

1

Inlocuind in ecuatia 2.181 se obtine:

: 2 2 _yy2
W, o (vi-v7)
—v =—[vdp+ " —L+g(z-2,) - (2.184)
m reversibil 1
intern

Aceastd ecuatie se poate aplica urmatoarelor echipamente: turbine, pompe,
compresoare. Deoarece, in numeroase cazuri, intre intrare si iesire nu apare
o variatie semnificativd a energiei cinetice si a celei potentiale, ecuatia
devine:

[%] :_Jz.vdp (Ake =Ape=0) . 2.185
m Fe;/ersibil 1 ( . )

Daca volumul specific rdmane aproximativ constant, ceea ce poate fi intalnit
in numeroase aplicatii cu lichide, se obtine:

m reversibil ‘

intern

Ecuatia 2.184 poate fi aplicatd si pentru studiul performantelor in cazul
volumelor de control in regim stationar, pentru care Wcv = 0 (ajutaje si
difuzoare). In acest caz ecuatia este:

(v2-vi)

vdp + +8(z,—-2)=0. (2.187)

—_— o

care este o forma a ecuatiei lui Bernoulli.



149

Notiuni de termodinamica MAI

Lucrul mecanic pentru procese politropice

Procesul politropic a fost identificat ca un proces reversibil intern descris de
relatia pv" = constant, unde n este o constantd care se numeste indice sau
exponent politropic. Daca fiecare unitate de masa care trece printr-un volum

de control cu o intrare si o iesire parcurge un proces politropic, integrala
ecuatiei reprezinté lucrul mecanic pe unitatea de masa in absenta

gy

energie poten’glala, respectlv.

S‘H

W, p td
(iJ = —j vdp = Constanta J‘_l;
m reversibi n
intern ol ! ! n . (2188)
n o
= —E(pzv2 - P1V1) (pohtroplc, n# 1)
Ecuatia este valabila pentru orice valoare a lui n # 1. Daca n = 1, atunci

pv =constant , iar ca atare se obtine:

W, f 134
— = —I vdp = —(constanta ) I—p
m reversibil 1 1 p

intern . (2.189)

(p1 v,)In2 P (politropic, n= 1)

1

Aceste ecuatii au aplicabilitate generald, pentru procese politropice in care
agentul de lucru este orice gaz.

Cazul gazului ideal

In cazul special al gazului ideal, ecuatia 2.188 devine:

W R -
(%Lvmbﬂ :_%(T -T,)  (gazideal, n=1). (2.190)

intern

Deoarece pentru procesul politropic al unui gaz ideal se aplica:



150

Notiuni de termodinamica MAI

n-1

EZ(P_ZJ " (2.191)
L \n

ecuatia 2.190 mai poate fi exprimata sub forma:

n-1
W RT, B
cv _ R4 [&J -1| (gazideal,n=1). (2.192)
m reversibil n-— 1 p 1

intern

Pentru cazul in care n = 1, ecuatia 2.192 devine:

ch p .
. =-RTIn=% gazideal, n=1) .
[ m jreversibil i ( ) (2193)

intern

2.1.9. Randamentul termodinamic

In tehnologie randamentul (eficienta) pune intotdeauna in raport efectul util
(beneficiul) si energia consumata (efortul). In termodinamici randamentul
este utilizat pentru a evalua calitatea unui proces. Pentru motoarele cu
ardere internd, randamentul reprezinta raportul dintre lucrul mecanic
produs pe ciclu (W) si cdldura primita (Qin) (fig. 2.30):

n=—"- 2.194
Qin ( )

Pentru orice sistem care parcurge un ciclu termodinamic () bilantul energetic

are forma:

AE =Q -W, (2.195)

unde Q. si We reprezintd cantitdtile nete de schimb de caldura, respectiv lucru
mecanic. Deoarece sistemul revine in starea initiala nu exista o schimbare

netd in energia sa:



151

Notiuni de termodinamica MAI

AE, =0,

respectiv

QCZVVC *

(2.196)

(2.197)

Cantitatea netd de schimb de cdldurd reprezinta diferenta dintre caldura

primita (Qin) — care intra in sistem — si cdldura cedatd (Qou) — care iese din

sistem:

Qc = Qin - Qout * (2198)
Inlocuind in ecuatia 2.197 se obtine:
Qin B Qout = ch * (2199)
A
g
/i
¢l
gl
(2l
|l
AT
/4 1l
__________________ //// }
i ‘ =
Il Qyes= Qprimit =Qn /,”/ H Wi
_________ i/&/ 1l Wt)uf
4 il
f— ,/ |
E Tprhml,m = Ti.n,m g i’
Q|- b, ¥ I :
= 2 Il{s = cons
_E //’// } }
2] 7 I
- e il
3, Ll i
£ [ 1w Wl
Vv =cons ,///’ - ciclu,net cn | ‘
5 v LSt I s
=~ T /l
e -5 i
o Py !
Tcedal,m = Tout,m }:
________________________ I
= —~ |
W1—2~: = f;:/’-’”// - JBE ‘I:
— |
— = = |
Wm e Q45-l - chdal - Qoul i|
1= 1
Il
() I
e e gl il il el ] -

Entropia specifica [k]/kgK]

Fig. 2.30 Proces pentru determinarea randamentului termodinamic



152

Notiuni de termodinamica MAI

Tinand cont de acestea, randamentul termodinamic al unui ciclu motor este:

— Qin — Qout — 1 _ Qout .
Qin Qin

n (2.200)

Considerand cd agentul de lucru este un gaz ideal avand calduri specifice
constante se poate scrie:

Q,=m,cT, .. (2.201)

Qout = mouthT:mt,m ¢ (2202)

Inlocuind in ecuatia 2.194, randamentul termodinamic se poate rescrie in

functie de temperaturile medii ale proceselor de schimb de caldura:

out,m

T

in,m

n=1- (2.203)
Se constatd ca, pentru a obtine un randament termodinamic ridicat, trebuie
identificate solutii de a introduce caldura in sistem la temperaturi cat mai
ridicate si de a o ceda la temperaturi cat mai reduse. Se pune intrebarea cum
trebuie sd evolueze un ciclu pentru a obtine cel mai ridicat randament
termodinamic posibil. Carnot a rdspuns la aceasta intrebare cu ciclul care 1i
poartd numele, respectiv ciclul Carnot, care este utilizat ca proces de
referinta pentru masinile motoare. La modul general, ciclurile de referinta
sunt cicluri inchise, reversibile, in care evolueaza ca agent de lucru un gaz
ideal. Randamentul acestui ciclu este:

(2.204)

Pentru a exemplifica importanta temperaturilor celor doua surse, in figura
2.31 este prezentatd variatia randamentului pentru diverse valori ale Ti si
Tout:
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Temperatura sursei reci T, [K]

——300 ——-600 ----900 ------ 1200

e 9
. O
:

S <
NN

e
w1

Randamentul Carnot 1. [-]
o o
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e i
o = N

0 300 600 900 1200 1500 1800 2100
Temperatura sursei calde T}, [K]

Fig. 2.31 Variatia randamentului Carnot in functie de temperaturile celor doud surse

Observatie

Dintre toate ciclurile, ciclul Carnot are cel mai mare randament termodinamic
posibil. Din punct de vedere tehnic este extraordinar de dificild asigurarea
aportului si ceddrii de cildurd la temperaturi constante. Suplimentar, panta
curbelor izoterme si izentrope nu diferd mult, motiv pentru care aria cuprinsi
intre aceste curbe — si implicit lucrul mecanic — are o valoare redusd.

Tindnd cont si de pierderile mecanice ridicate, ciclul Carnot nu se preteazi a
fi aplicat la motoarele termice cu piston.
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2.2. Aplicarea legilor (principiilor) termodinamicii la MAI

Abordarea motorului cu ardere interna din perspectiva termodinamica se
face considerand sistemul termodinamic ca fiind reprezentat de camera de
ardere. In figura 2.32 se poate observa ci sistemul camera de ardere este
delimitat de peretele cilindrului, piston (aflat in miscare), chiulasa si supape
(necesare pentru schimbul de gaze). Miscarea pistonului (exprimata prin
cursa sa) modifica volumul sistemului in functie de unghiul de rotatie al
arborelui cotit (vezi capitolul 1). Pe parcursul fiecdrui ciclu motor se
desfasoara o serie de procese complexe, care pot fi impadrtite in procese de
transport de masa (substanta), respectiv de energie.

In cazul transportului de masi se distinge intre masa de gaz care intra (este
admisd) In camera de ardere (min), masa de gaz care iese (este evacuata) din
camera de ardere (1.x) si masa de scapari de gaze din camera de ardere (1ss).
Scapadrile de gaze (blow-by) din camera de ardere inspre carter si invers au
loc ca urmare a diferentei de presiune dintre camera de ardere si carter. In
cazul in care curgerea gazelor are loc din carter inspre camera de ardere
aceasta este denumita curgere inversa (reversed blow-by). in cazul motoarelor
la care in timpul admisiei in camera de ardere este admis doar aer (formare
interna a amestecului), In bilantul masic trebuie introdusa si masa de
combustibil (). In schimb, daci in camera de ardere este admis amestec de
aer si combustibil (formare externd a amestecului) masa de combustibil este
deja inclusa in bilant. Dupa initierea procesului de ardere, se elibereaza
caldura (Qy) care este apoi schimbatd de agentul de lucru (gaz) cu peretele
(Qn), respectiv este transformata in lucru mecanic (W,).

Tindnd cont ca masa sau energia introdusa in sistem sunt intotdeauna
pozitive (cu semnul +), respectiv masa si energia care ies din sistem sunt
intotdeauna negative (cu semnul -), aplicarea principiului intai sistemului
termodinamic reprezentat in figura duce la:

aua . . . . V2 . v,
E = Qf + th + W/ + min [hin + f + gzin ] + mBB (hBB + % + gZBB J (2205)
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” . . . . . . N
| Limita sistemului = linia |
| 1ntrerupta care defineste | |
' Ilrmta camerei de ardere ‘

+

Fig. 2.32 Sistemul termodinamic camerd de ardere in timpul procesului de admisie

Datorita valorilor mici in comparatie cu entalpia, energia cinetica si energia
potentiald se pot neglija (cu o eroare suficient de mica). De asemenea, arderea
si prin urmare eliberarea caldurii nu are loc in timpul procesului de admisie,
astfel ca ecuatia se reduce la:

au_dQ, AW,  dm,, Dy
dt dt dt " dt

(2.206)

Tinand cont cd pentru motoarele cu ardere interna are o importantd mai
mare derivata in functie de unghiul de rotatie al arborelui cotit in comparatie
cu derivata in functie de timp si stiind ca legdtura dintre timp si unghiul de
rotatie al arborelui cotit este data de turatie rezulta ca:

df = d(D[RAC] d(ﬂ []

2zn | rad (2.207)
min
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Inlocuind in ecuatii si reducand viteza unghiulara (2mn) se obtine:

d dm,
aa_dQ, AW, dm,, | By (2.208)

dp dp dp dp do
Analog, pornind de la ecuatia:
d
d_u = Qf + tht + dvvv + dmin h + dmex h + deB hBB , (2209)
dp dp dp dp dp " dp 7 dop

se pot scrie ecuatiile pentru toate procesele motorului (tab. 2.5).

Tabelul 2.5 Termenii ecuatiilor de calcul al ciclului motor (pornind de la ec. 2.209)

Ciclul de inalta presiune Schimbul de gaze
Comprimare Ardere Destindere|Evacuare Suprapunerea Admisie
deschiderii supapelor
aQ s °
dg
aQ,,
i ® o o (o O O
aw
o ® o o o o o
dmin
d ¢ in . ’
dm,, L
7t o .
dmy,
L @ e e | e o e

*cu albastru deschis s-au marcat cazurile in care utilizarea termenului respectiv creste precizia, insa nu
este obligatorie.

Scopul descrierii ca sistem inchis este de a utiliza o curba predefinita de
variatie a procesului de ardere pentru a putea prezice evolutia presiunii in
cilindrul motorului si astfel puterea motorului. Cu toate acestea, termenii
individuali ai acestor bilanturi nu pot fi calculati in acest fel si necesita o
examinare, respectiv o descriere mai detaliata.
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2.3.Fenomene de curgere

2.3.1. Curgere cu aport de energie

In cazul in care pentru fenomenele de curgere, in calcul trebuie considerate
aspectele multidimensionale, respectiv geometri complexe, bilantul
energetic prezentat pand acum nu este suficient pentru a obtine o analiza
suficient de precisa. Pentru a putea realiza acest lucru este necesar a se avea
in vedere ecuatiile de conservare a masei, impulsului, energiei si entropiei in
forma diferentiala. Aceste ecuatii sunt insa prea extinse pentru simularea

zero si monodimensionald, unde numarul de directii este redus.

Se considera conducta din figura 2.33 prin care are loc o curgere stationara
cu aport de energie. Pentru calculul curgerii stationare prin conducta se

considerd urmadtoarele ecuatii (in forma simplificata):

» conservarea masei (continuitate)

m= pAV =const. (2.210)
» conservarea impulsului
F=mi= md—‘; —%(m\?)
. o (2.211)
M=1a=1%C -2 (15) -1
at dt dt

F fiind forta care actioneaza asupra corpului, I - momentul de inertie,
a — acceleratia unghiulard, @ - viteza unghiulara, H - impulsul
unghiular,

> conservarea energiei

2 2

V. V.
h1+71+gzlzh2+72+gzz+q- (2.212)
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Intrare in
sistem in

Limita sistemului = linia intrerupta care !
defineste limita volumului de control |

Tesire din |
sistem ex 1

Diametru constant, D }

1 QW =0 i
IH 2 } |

M{n + px‘nv' + T p(’xvmf +

ex

Fig. 2.33 Curgere stationard cu aport de energie

Pentru cuantificarea pierderile de presiune asociate curgerii, se utilizeaza o

altd forma a ecuatiei de conservare a energiei (ecuatia lui Bernoulli):

V2 %5
71+ﬂ+g21:_2+&

1 2

2

V.
+8z, + 572 , (2.213)

unde ( reprezinta un coeficient de pierderi de presiune, definit ca

c=2
gvz : (2.214)

2.3.2.  Ecuatia de curgere

Ecuatia de curgere are un rol deosebit de important in modelarea curgerii
din procese In care intervine strangularea sectiunii de curgere din domeniul
motoarelor, motiv pentru care, in continuare se prezinta modul de derivare
al acesteia. Pornind de la ecuatia de conservare a energiei intr-un volum de
control cu o iesire (fig. 2.34):
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(2.215)

At dt o dt 2

2 2
u_dg (o, VOV
dt dt dt 2

Deoarece curgerea este stationara, curgerea cu strangulare are loc adiabatic
si nu se efectueazd lucru mecanic, ecuatia se poate simplifica:

2 2
omiy Y o216

Fig. 2.34 Curgere adiabaticd strangulatd (laminare prin ajutaj) dintr-un recipient inchis

Considerand ca in starea 1 sistemul este in repaus, rezultd ca Vi = 0, iar
ecuatia 2.216 devine:

2

VZ

h —h, =—2

Vhy == (2.217)

Fluidul considerat este un gaz ideal, astfel ca h = ¢pT. Inlocuind in ecuatia

2.217, viteza de curgere in sectiunea 2 va fi:

V,=\2¢,(T,-T,) . (2.218)

Daca se tine cont de ecuatia de stare a gazelor ideale si se da factor comun

temperatura T se obtine:

V,= [2="=RT;|1- [’72] . (2.219)
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Debitul masic la iesirea din ajutaj poate fi determinat pe baza ecuatiei de
continuitate:

i, = p, AV, (2.220)

i, = Ap, [2——RT, 1—(&j : (2.221)

Pornind de la ecuatia de stare a gazelorideale p,v, = RT, sirelatia izentropica

pentru p, ecuatia 2.221 se poate rescrie:

' =
m2:A2(p—2j o, |2 "1pv1 1—[*’—2} , (2.222)
1 K- P1
2 =)
. P | 2 K 1 Py | *
i=A, 2| P2 pr K, 1—[—) , (2.223)
’ ’ {plj ! k-1 ' Py P:
2 )
L K [P [Pt
mz - Az 2;71,01 -1 (plj [le (2224)

=y

Astfel s-a determinat functia de curgere, care depinde doar de raportul
presiunilor si de coeficientul izentropic:

2 x+1
w= | (&j —[p—ZJ . (2.225)
k-1 P: P1

Pe baza functiei de curgere, debitul masic prin ajutaj poate fi exprimat intr-o
forma compacta ca:
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m, = A,\2p,p ¥ . (2.226)

Pornind de la ecuatia 2.219 viteza poate fi definitd printr-o forma

adimensionald, numita functia de viteza (v):

1%
v=—te, (2.227)
J2RT,
L—l
v= | 1-{’7—2} . (2.228)
k-1 P1

In figura 2.35 este prezentata variatia | si v in functie de raportul presiunilor,

pentru diferite valori ale coeficientului izentropic.

------ Ul — —-y2 P3 -0 bmax ------ vl — —-v2 v3
05 g o= A 2
0.5 //’_,_——' “-::\\ 1.8
=04 ‘~\\ [ 1.6 —
? 0.4 X 7 14 ®
b NNV ’S
& 0.3 X 12 @
: A E
o 0.3 /," N g
W J e
"3 0.2 / 08 «
502 0.6 2
= =
i 0.1 0.4 =
0.1 0.2
0.0 0

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Raportul presiunilor p,/p, [-]

Fig. 2.35 Variatia functiilor de curgere si de vitezi in functie de raportul presiunilor
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Teorema similitudinii

Douad figuri geometrice sunt similare atunci cand raportul lungimilor
corespondente a doud sau mai multe corpuri este constant. Curgerea
fluidelor si transportul caldurii pot fi similare din punct de vedere fizic,
motiv pentru care, in continuare, se introduc criterii de similitudine

adimensionale derivate din ecuatiile de conservare.

Frecarea este influentatd decisiv de vitezd, lungimea caracteristica si
viscozitatea fluidului. Marimea utilizata pentru a caracteriza frecarea este

numarul lui Reynolds (Re):

Forte de inertie
e =

Forte viscoase
(de frecare)

VIZZ) LC pVIZZ) LC
Re=—t 2 me® (2.229)
v u

unde: Vg este viteza medie de curgere [m/s], L. — lungimea caracteristica a
geometriei (ex. diametrul) [m], v — viscozitatea cinematica [m2/s], u -

viscozitatea dinamica [kg/m s].

£.
p

v= (2.230)

Numarul lui Prandtl (Pr) caracterizeaza abilitatea de conductie a caldurii si
depinde de difuzivitatea termica (@) si de viscozitatea cinematica (v).

Transportul de impuls (difuzivitatea moleculara a impulsului)

Pr
Transportul de caldura (difuzivitatea moleculara a Caldurii)
c
proY (2.231)
a k

kK . .. .

unde: o =——, iar k este conductivitatea termica.
pc
p
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Pentru a pune in evidentd relatia dintre convectie si conductie se utilizeaza
numarul Nusselt. Acesta caracterizeaza transferul convectiv de caldura intre
fluid si perete In zona stratului limita:

_ Convectie

Nu= —
Conductie

L,
ok

Nu

, (2.232)

unde: & este coeficientul de convectie, iar L. o lungime caracteristica.

Deoarece fluidele sunt puternic dependente de densitate in zonele inguste
de curgere se poate ajunge la contractii ale curentului de fluid. Pentru a
exprima influenta densitdtii asupra fluidelor se utilizeaza numarul Mach,
care reprezintd raportul dintre viteza fluidului si viteza sunetului in fluidul
respectiv (c):

Forta de inertie

a= - p
Forta de compresiune

Ma = Z , (2.233)
c
unde viteza sunetului este definita ca
op
c=|—| =+kRT .
[ op l K (2.234)

In timpul proceselor de injectie, jetul de combustibil se rupe in picaturi care
se rup la randul lor in picaturi de dimensiuni mai mici in cadrul unor procese
pentru care este definitorie tensiunea superficiald. Aceste procese sunt
caracterizate de numarul Weber (We) care depinde de densitate (p), viteza
(V), lungimea caracteristicaA (Lc) si forta de suprafatd caracterizatd de
tensiunea superficiald (os):

Forte de inertie

We = . ’
Forta tensiunii de suprafata
3 szLC

(o}

S

We

(2.235)
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2.4.Ciclurile teoretice ale motoarelor cu ardere interna

Pentru o analizd detaliatd a performantelor motorului cu ardere interna se
tine cont de:

» procesul de ardere care are loc in interiorul cilindrului;
presiune si temperatura;
» transferul termic dintre gazele din cilindru si peretii cilindrului;
» lucrul mecanic necesar schimbului de gaze (umplerea cilindrului cu

incarcdtura proaspata si evacuarea gazelor arse) etc.

Aceste elemente duc la o complexitate ridicatd, motiv pentru care, o
modelare precisa a proceselor din motoarele cu ardere interna se face uzual
prin simulare. Pentru a efectua o analiza termodinamicd elementara (numita
si analiza standard cu gaz ideal) a motoarelor cu ardere interna, indiferent
de tipul de ciclu (Otto/Diesel/Seiliger, doi timpi/patru timpi), sunt necesare
simplificari:

1) ciclu inchis — fara schimb de masa prin limitele sistemului;

2) agent de lucru — cantitate fixa (nu existd pierderi prin neetanseitdti) de
gaz ideal cu proprietdti constante (R, ¢y, ¢, «);

3) arderea este modelata ca schimb de caldura de la o sursa calda: ardere
la volum constant, ardere la presiune constanta si ardere mixta (cu limita
de presiune);

4) schimbul de gaze este modelat ca cedare de caldura la volum constant,
cand pistonul se afld la PMI. Altfel spus, se considera cd ciclul are loc
intr-un sistem Inchis;

5) fara pierderi de caldura: sistemul este adiabatic (th =0);

6) proces fara frecare: ireversibilitatile sunt neglijate (cu alte cuvinte toate
procesele sunt reversibile intern, ceea ce implica faptul ca transformarile

sunt reversibile si cvasistatice).
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Din ipotezele 5) si 6) rezulta faptul ca procesele de comprimare si destindere
sunt procese izentropice. Utilizand ciclurile teoretice (tab. 2.6) se poate
estima influenta marimilor functionale si constructive asupra randamentului
termic. Aceste cicluri sunt potrivite pentru consideratii termodinamice

fundamentale, Insd nu si pentru proiectarea efectiva a unui motor.

Observatie

In cazul analizei standard ,rece” cu gaz ideal (cildurile specifice sunt
considerate constante) la temperatura mediului ambiant. Din acest motiv,
aceastd analizd se utilizeazd doar pentru o evaluare calitativd a motoarelor cu
ardere internd.

Tabelul 2.6 Tipuri de cicluri motoare, schimb de gaze si supraalimentare

Tipuri de cicluri Tipuri de schimb de gaze Tipuri de supraalimentare
Otto Cu obturare Fara racire intermediara
Diesel Fard obturare Cu récire intermediara (intercooler)
Seiliger Supraalimentare
Atkinson
Miller

In continuare este prezentat modul de determinare a ecuatiilor relevante
pentru calculul ciclurilor, ecuatii bazate pe informatiile prezentate in Stan
[51], Depcik [19], Eriksson si Nielsen [21], Ferguson si Kirkpatrick [22],
Taylor [54], Caton [15] si Stone [53].

Pentru fiecare proces in parte, determinarea ecuatiilor porneste de la legile
de conservare a masei, energiei, entropiei si caracteristicile sistemului
considerat pentru analizd. Suplimentar, pentru o mai bund intelegere a
evolutiei acestor procese, in fiecare caz sunt prezentate diagramele p-V,
logp-logV, T—s si p—o.
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Legea conservdrii masei pentru sisteme deschise (volume de control)

Ame, + zmex - Zmin =0
ex m

Legea conservdrii energiei pentru sisteme deschise (volume de control)

J. P fina® ﬁnuldv - I PitiaCinitia@V =

Vfinal Vinitial

= Qi final Wit final T

fina

+ I Z jpv( +V—+gz+ ]dA dt —

t

initial

final

P>

ex
Einitial

IpV(h+—+gz+ JdA} dt

Legea conservirii entropiei pentru sistem deschise (volume de control)

j pﬁnal ﬁnal - J' pinitiulsinitiul dv:
v

final Vinitial

M [1] ( ]dAS dt+tTl UpsVdA] dt -
A,

in
nmml tim'lml m

 final

j [I psVdAJ At + Gt fina

Einitial ex

Forma integrald a impulsului

=> nu este necesard in cazul de fatd
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Ciclul Otto (ardere la volum constant)

Ciclul Otto sau cu ardere la volum constant reprezinta ciclul idealizat al unui

motor cu ardere interna in care, arderea are loc atat de rapid incat, pistonul

nu se deplaseaza pe durata procesului de ardere, iar ca urmare se considera

ca arderea are loc la volum constant. Ciclul Otto este adesea asociat

motoarelor cu aprindere prin scanteie.

Daca nu se considera schimbul de gaze, ciclul Otto se compune din patru

procese de baza:

>

>
>
>

comprimare izentropica,
aport de caldurd la volum constant,
destindere izentropica,

cedare de caldura la volum constant.

Diagramele p-V, logp-logV, T-s si p—¢ corespunzatoare ciclului Otto sunt

prezentate in figurile 2.36-2.38. In aceste figuri, simplificarea conform cireia

masa este constanta se aplica doar pentru bucla 1-2s-3—4s-1. In acest scop,

procesul de evacuare este inlocuit de o cedare izocora de caldura, respectiv

4s-1.

Observatie

Punctele 5 si 6 din figurile 2.36—2.38, corespunzitoare proceselor de admisie
si evacuare sunt prezentate doar pentru a pune in evidentd cum s-ar desfiasura
acest proces dacd ar avea loc si schimbul de gaze.
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m = constant
=
©
=
m©
1]
o
V = constan

= A 345
& 60
Q.
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1
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Fig. 2.36 Diagrama p-V a ciclului Otto

e =t
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3
y
|
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'
6.0
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W, o6 )
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Fig. 2.37 Diagrama logp-logV a ciclului Otto
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Fig. 2.38 Diagrama T-s a ciclului Otto

1-2 Comprimare izentropica

Caracteristici
Sistem inchis

- fard schimb de masd

- fard KE/PE

- proprietati uniform distribuite
Proces izentropic

- entropie constantd

Masa

Deoarece masa nu poate intra sau iesi din sistem, rezulta ca:

1 =My, . (2.236)

In continuare este prezentat bilantul energetic si entropic al procesului
tinand cont de simplificarile introduse.
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Energie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,
proprietati uniform distribuite), bilantul energetic se reduce la:

U,-U,=Q,,-W,, . (2.237)
Daca se include si conservarea masei
my, (uz - ul) = Q172 - Vvl—z . (2.238)

Deoarece procesul de comprimare este considerat ca fiind izentropic
(adiabatic si reversibil) 2 Qi2s=0

VVI—ZS =M, (ul _u25) . (2.239)

Pentru calduri specifice variabile, ecuatia 2.239 devine:

TZS
Wia =1y, (”1 Uy ) =My s j C, (T)dT/ (2.240)
T,

1
,-" —lucrul mecanic este primit de sistem/introdus in sistem.

In schimb, daca se considera calduri specifice constante:

Wi, = LR (”1 — Uy, ) =My, (T1 - Tzs) . (2.241)

Observatie

Indicele ,s” este utilizat pentru a indica faptul cd procesul este izentropic.

Entropie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,

proprietati uniform distribuite), bilantul entropiei se reduce la:

S, -5, :J[%j +o,, - (2.242)

b
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Incluzand si conservarea masei, bilantul devine

2

5Q

mm(sz—sl)ﬂ[T] +0,, - (2.243)
1 b

Deoarece procesul de comprimare este considerat ca fiind izentropic

(adiabatic si reversibil)

s,,—5,=0. (2.244)

Prin urmare pentru cdlduri specifice variabile (se poate utiliza oricare din
aceste ecuatii):

T

55, (ToorVs, ) = )= e (T +RIn2 =0, (2.245)
I Vl
TZ
Pas
55 (T2s’p2s 1/P1 = J'Cp Rln pz =0. (2.246)
T, 1

Relatiile se simplifica daca se considera calduri specifice constante (se poate
utiliza oricare dintre aceste ecuatii):

S50 (ToorVas) =51 (v ) =, hl%%lnvﬁ:O , (2.247)
1 vl
T p2>

52 (Lo P2 ) =51 (Tpy) =€, In 2=~ RIn=2 =0 . (2.248)
1 pl

Aceste ecuatii se pot simplifica la forma:

T k-1 k-1
L _ (&] _ (V_lJ _ (ﬁ] e (2.249)
T‘] pl VZS V2 ‘

unde 7. este raportul de comprimare. Se poate utiliza si volumul total
deoarece este vorba despre un sistem inchis.
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Observatie
Procesul de comprimare este un proces politropic pentru care relatia dintre
presiune si volum este:

pv" = constant (proces politropic) .
Deoarece procesul este si izentropic, in conditiile in care cildurile specifice
sunt constante, exponentul politropic (n) si exponentul adiabatic (k) au
aceeasi valoare:

n=k

pv* = constant (proces izentropic si calduri specifice constante)

2-3 Introducere izocora de cildura (aport izocor de caldura)

Caracteristici
Sistem nchis
- fard schimb de masd
- fard KE/PE
- proprietati uniform distribuite
- flux termic uniform
Proces izocor
- volum constant

Masa

Deoarece masa nu poate intra sau iesi din sistem, rezulta ca:

my =M, =My;5 - (2.250)

Tinand cont de simplificarile introduse, bilantul energetic si entropic al

procesului este prezentat in continuare.

Energie

Tinand cont de simplificarile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,

proprietati uniform distribuite), bilantul energetic se reduce la:
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Uy ~U, =Q, s =W, . (2.251)

Daca se include si conservarea masei

m2/3 (u3 - uz ) = Q273 - W2,3 . (2252)

Deoarece procesul are loc la volum constant nu se produce/consuma lucru
mecanic W23 =0, iar ecuatia 2.252 devine:

Qs =y, (us - uz) . (2.253)
Pentru calduri specifice variabile, ecuatia 2.253 devine:
T3
Q, 5 =1y, (”3 ke ) =My I C, (T)dT , (2.254)
TZ

.+’ —cdldura este primitd de sistem/introdusa in sistem.

Pentru calduri specifice constante, ecuatia 2.254 devine:

Q5 =1y, (”3 —U, ) =My5€, (T3 -T, ) . (2.255)

Aport de cildurd

Aportul de energie rezultat in urma procesului de ardere (Qin) depinde de
cantitatea de combustibil (my) si de puterea caloricd inferioard (LHV):

Q, =m,LHV
De retinut faptul ci aceastd cialdurd nu este obligatoriu egald cu Q2-3, deoarece
Q23 reprezintd aportul net de cildurd, respectiv suma dintre caldura primiti
(Qin) si caldura pierdutd prin transfer termic (Qm) (datoritd convectiei din
cilindru si a frecdrilor):

Q,,=0Q,+Q,

In cazul de fati se considera Q23 = msLHV.
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Entropie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,
proprietdti uniform distribuite, flux termic uniform), bilantul energetic se

reduce la:
3 5Q
5, =5, =! T ), +0,,- (2.256)
Incluzand si conservarea masei
3 5Q
s (55 =5,) = ]| 5| +00s- (2.257)
2 b

Deoarece procesul este considerat ca fiind reversibil intern, iar transferul

termic este uniform pe limita se obtine:

Q,.
1y (5, =5, ) = (#] n (2.258)

sursd

Prin urmare, pentru calduri specifice variabile (se poate utiliza oricare din

aceste ecuatii):

v2 mZ/STZ‘:ursﬁ

Ty AT 0
5, (Tsfvs)_sz (Tyvz):jcv (T)T+R1 % :{LJ 7 (2.259)
T, reversibil

T.,p,)-s, (T _ VL _jinPao| Qs
53( 3’p3) 52( 2’p2)_1'!‘cp( ) T np - " / T Ab<1' (2260)
2 2 2/3 " sursid Jreversibi

intern

Relatiile se simplifica daca se considera calduri specifice constante (se poate
utiliza oricare dintre aceste ecuatii):

2 V2 m2/3‘Tst4rsﬁ

0
s3(TS,V3)—52(Tz,vz)zcvln%+Rl £ =(L] ;(2.261)
reversibil

intern
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2 pz 2/3 " sursi ersibil
tern

T.
S, (T3,193)—s2 (Tz,pz)ch ln%—Rln& :L—szTs ] ©(2.262)

Nota

Tsursa reprezintd temperatura ,medie” din timpul aportului de cildurd. Pentru
ca generarea de entropie s fie nuld, aceastd temperaturd trebuie sd aibd o
valoare cuprinsi intre temperaturile celor doud stdri. Dacd se cunoaste
temperatura sursei se poate calcula generarea de entropie datoritd
ireversibilititilor externe.

3-4 Destindere izentropica

Caracteristici
Sistem inchis

- fard schimb de masa

- fard KE/PE

- proprietati uniform distribuite
Proces izentropic

- entropie constanti

Masa

Deoarece masa nu poate intra sau iesi din sistem, rezulta ca:

3/4 * (2.263)

Tinand cont de simplificarile introduse bilantul energetic si entropic al
procesului este prezentat in continuare.

Energie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,
proprietdti uniform distribuite), bilantul energetic se reduce la:
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u, —U3 = Q374 _Ws

—4 *

Daca se include si conservarea masei

m, (u4 - ”3) = Q374 - VV374 .

(2.264)

(2.265)

Deoarece procesul de destindere este considerat ca fiind izentropic (adiabatic

si reversibil) 2 Q34 =0

W3—4s =My (ua _u4s) .

Pentru calduri specifice variabile, ecuatia 2.266 devine:

W, = My (”3 — Uy ) =My | G (T)dT

7

sle—

4’ —lucrul mecanic este cedat de sistem.

In schimb, daca se considera calduri specifice constante:

V\/3_4S =My 4 (us — Uy ) =n,C, (Ts - T4s) .

(2.266)

(2.267)

(2.268)

Observatie

Indicele ,s” este utilizat pentru a indica faptul cd procesul este izentropic.

Entropie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,

proprietdti uniform distribuite), bilantul energetic se reduce la:

4 6Q
S4_S3:J‘(T +03_4.
3

b

Incluzand si conservarea masei

(2.269)

(2.270)
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Deoarece procesul de destindere este considerat ca fiind izentropic (adiabatic
si reversibil)

8,,—8,=0. (2.271)

Prin urmare, pentru calduri specifice variabile (se poate utiliza oricare din
aceste ecuatii):

T4

5, (Tov,) =5, (Tv,) = [, (T) &+ Rin %22 0, (2.272)
T, T Vs
- dT

545 (T4,p4)—53 (Ts'pa): .[CP (T)?—Rln& =0. (2.273)
T, Ps

Relatiile se simplifica dacd se considera caldurile specifice constante, astfel

incat, se pot utiliza oricare dintre aceste ecuatii:

Sy (Tuovy) =55 (Tovs) =, ln%+ RIn“% -0, (2.274)
3 v3
_ _ T pinPes _
$1.(Torpa) =3 (Torpy ) =, In—2 = Rin = =0. (2.275)
; 2

Relatiile intre parametrii fundamentali (presiune, temperaturd si volumul
specific) intre cele doua stari 3-4 sunt:

T k-1 k-1
Lo [P _[¥] (%] _ L (2.276)
T3 p3 V4S V4 rck_l '

unde rc este raportul de comprimare. Se poate utiliza si volumul total
deoarece este vorba despre un sistem inchis.
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4-1 Cedare izocora de caldura

Caracteristici
Sistem inchis

- fird schimb de masd

- fard KE/PE

- proprietati uniform distribuite
Proces izocor

- volum constant

Masa
Deoarece masa nu poate intra sau iesi din sistem, rezulta ca:
=my, - (2.277)

In continuare este prezentat bilantul energetic si entropic al procesului
tinand cont de simplificarile introduse.

Energie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,

proprietati uniform distribuite), bilantul energetic se reduce la:
u-u,=Q,,-w,.,. (2.278)
Daca se include si conservarea masei
my, (u,—u,)=Qu, ~W,,. (2.279)
Deoarece procesul de cedare de caldura are loc la volum constant > Wa1=0
Q. =my, (u,—u,). (2.280)
Pentru calduri specifice variabile, ecuatia 2.280 devine:
T
Q,, =m,, (u, —u4)=m4/1%[cv(T)dT, (2.281)

- —caldura este cedata de sistem/transferata in afara sistemului.
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In schimb, daca se considera calduri specifice constante:

Q471 =my, (ul _u4) mMy4C, (T -T, ) (2.282)

Entropie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,
proprietdti uniform distribuite, flux termic uniform), bilantul entropiei se
reduce la:

[@] +o,,- (2.283)

Incluzand si conservarea masei

my, (s, = =j[ ] (2.284)

Deoarece procesul de cedare de cdldura este considerat ca fiind reversibil

intern, iar transferul termic la limita sistemului este uniform se obtine:

Q,
my, (s, -5,) =[—4 o (2.285)

sursa JI
inte

Prin urmare, pentru calduri specifice variabile (se poate utiliza oricare din
aceste ecuatii):

® o NdT " (0
T, T, v, )= T)—+RI1 = 4-1
( 1 Vl) ( 4 V4) 7_[Cv( ) T + v4 (m T -~ 7 (2.286)

4/17 sursd

b AT Q,
5(Tp) =5, (Top,)= [, (T) -~ Rin ;;Z:[W] - @as)
4 4 4/17" sursi Jreversibi

intern

Daca caldurile specifice sunt constante, se obtin urmatoarele relatii
simplificate:
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0
T, Q.
Sl(Tllvl)_s4(T4’v4):CvlnF1+Rl : :(#J 7 (2.288)
reversibil

4 v4 4/17 sursi

L 4 Q,
51(TvPl)—S4(T4rP4)=cpI“F]‘Rlnp_l{ﬁ} L 2289)
4 4 4/17 sursi Jreversibi

ntern

Nota

Tsusa reprezintd temperatura ,medie” din timpul aportului de cildurd. Pentru
ca generarea de entropie sd fie nuld, aceastd temperaturd trebuie sd aibd o
valoare cuprinsi intre temperaturile celor doud stdri. Dacd se cunoaste
temperatura sursei se poate calcula generarea de entropie datoritd

ireversibilititilor externe.

Ciclul complet in coordonate p-¢ este reprezentat in figura 2.39. Suplimentar
fatd de evolutia presiunii, In aceasta figura sunt prezentat evolutiile
temperaturii din cilindru, respectiv a volumului. Se mentioneaza ca, pentru
realizarea acestei figuri s-a luat in considerare un schimb de gaze pentru care
presiunea de admisie si presiunea de evacuare sunt egale, astfel incat efectul
acestui proces sa fie nul.

Analiza utilizand gazul ideal

Tratarea agentului de lucru din motoarele cu ardere interna ca si gaz ideal
(Z = 1) permite determinarea/completarea parametrilor din stdrile
termodinamice ale ciclului prin utilizarea ecuatiei termice de stare.

Ecuatia de stare a gazului ideal
pv=RT
pV =mRT
%
v=—=

v_1
m o p
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Randamentul indicat al ciclului Otto

Stiind cd randamentul termic al unui ciclu motor reprezinta raportul dintre
lucrul mecanic net produs (lucrul mecanic al ciclului fara schimb de gaze -
Wig) si cantitatea totala de caldura consumata (caldura introdusa in cilindru

- >°Q,,) se poate scrie:

W, _ _vvl—Zs + W3—4s _ Q2573 — Q4571 -1— Q4571

18
n,= = .
’ ZQin Q25—3 Q25—3 QZS—S

Daca se considera cd cele doua calduri specifice sunt constante, se poate scrie:

(2.290)

| e g
_ Q4s,1 :1_ m4s/1cv (T4s _’Tl) :1_ Tl
Qy. s Myg/3C, (Ts -T,, ) T [Ta _ 1}
2s T

2s

(2.291)

Deoarece comprimarea si destinderea sunt izentropice, pe baza relatiilor
2.249 si 2.276 se poate scrie:

T V k-1 V k-1 T
s —| L =rc"’] =4 ==, (2.292)
’I‘l V2 V3 T4s
respectiv
T25 _ T3
T = T, . (2.293)
Inlocuind in relatia 2.291, randamentul ciclului Otto va fi:
T 1k 1
T =1—i=1—n =1- T (2.294)

Prin comparatie, randamentul Carnot (care depinde doar de temperatura
sursei reci — Tc si temperatura sursei calde — T ) al ciclului Otto este:

T T
My =1-o=1-ct (2.295)

H 3
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In continuare, intr-o primi etapi, este prezentat modul de determinare a
presiunii medii indicate si puterii indicate a ciclului fara schimb de gaze.
Deoarece nu se ia in calcul si efectul schimbului de gaze (lucrul mecanic de
pompaj) se obtin marimile brute (indicate prin indicele g). in ultima parte a
acestui capitol sunt scrise si marimile nete (indicate prin indicele »), care tin
cont de efectul schimbului de gaze.

Presiunea medie indicata

Stiind ca presiunea medie indicatad poate fi definitd ca raportul dintre lucrul

mecanic al ciclului (Wi) si cilindreea unitara (Vi) se poate scrie:
W,
IMEP, = v (2.296)
d

Lucrul mecanic al ciclului poate fi scris in functie de randamentul indicat si
cantitatea de cdldura introdusa in cilindru astfel:

W, =mn,-m -LHV . (2.297)

ig
Inlocuind in relatia 2.296, rezulta:

M M -LHV

IMEP, = (2.298)

d

Daca se tine legatura dintre masa de combustibil (1177) si masa de aer necesara
sau introdusa in procesul de ardere (11.)

m,=m-A-AFR_, (2.299)

respectiv se defineste masa de aer in functie de coeficientul de umplere si
conditiile de stare din admisie:

ma = nvol 'pin 'Vd ’ (2300)

atunci, presiunea medie indicata va fi:
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ig vol i d A- APRS B ‘ ‘ . LHV (2301)
_nig nval pin ﬂ, . AFR *

IMEP, =
8 v

d

Alternativ, presiunea medie indicata poate fi scrisa si in functie de raportul
de comprimare. In acest scop, se porneste de la ecuatia 2.298:

n. -mf-LHV V,+V. =i7ig~mf-LHV r

IMEszlgV Vv v V,.+V C1=
d + c d d + c rc -
2.302
:nig-mf-LHV r :nig-mf-LHV r ( )
4 r.—1 m, v, r.—1
Notand
. My -LHV
9y = (2.303)
m

in care qgin" reprezintd cdldura introdusd specifica (raportata la masa din
cilindru la sfarsitul procesului de admisie), ecuatia 2.302 devine:

.
Mg G 1.

v, rc—l

IMEP, = (2.304)

Pentru a elimina efectele supraalimentdrii si pentru a caracteriza lucrul

mecanic al buclei de Inalta presiune, presiunea medie indicata poate fi
raportata la presiunea din cilindru la sfarsitul procesului de admisie (p1):

IMEP, g . 0, Q. ¢ T

m C v [

pl plvl rc_lnjg:RT‘l rc_lnig:CvT'lErf_lnig: o
r

qin* 1 c
= —_— nig
c, T, k—=1r -1

(2.305)

O alta posibilitate este raportarea presiunii medii indicate la presiunea
maxima din cilindru (ps) pentru a obtine o putere specificd, respectiv pentru
a putea indica puterea obtinuta in functie de presiunea maxima din cilindru.
Stiind ca ps este:
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o k| iy pht
plrckTS pl c ( CV 2 pl c CV 1¢ (2306)
p = = = — ,

T, T, T,r*!

raportul de crestere al presiunii (ps/p1) va fi:

% = Z—Tr +1 (2.307)
1 vl

Ca urmare, raportul IMEP/ps se poate scrie astfel:

IMEP, IMEP p, g, 1 1. L
Ps pops oLk-1r-1g, " (2.308)
cvrIvl c c

2.4.2.  Ciclul Diesel (ardere la presiune constanta)

Ciclul Diesel sau cu ardere la presiune constanta reprezinta ciclul idealizat
al unui motor cu ardere internd in care, arderea are loc in timpul cursei de
destindere in asa fel incat, chiar daca volum creste, presiunea din cilindru
ramane constantd. Ciclul Diesel este adesea asociat motoarelor cu aprindere
prin comprimare lente. Daca nu se considera schimbul de gaze, ciclul Diesel
se compune din patru procese de baza:

» comprimare izentropica,

» aport de caldura la presiune constants,
» destindere izentropica,
>

cedare de caldura la volum constant.

Diagramele p-V, logp-logV, T-s si p—¢ corespunzatoare ciclului Diesel sunt
prezentate in figurile 2.40-2.42 si 2.44. In aceste figuri, simplificarea conform
céreia masa este constanti se aplicd doar pentru bucla 1-2s-3-4s-1. In acest
scop, procesul de evacuare este inlocuit de o cedare izocora de caldura,
respectiv 4s—1. Punctele 5 si 6, corespunzatoare proceselor de admisie si
evacuare sunt prezentate doar pentru a pune in evidentd cum s-ar desfasura
acest proces dacd ar avea loc si schimbul de gaze.
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o, |}l
50
40
30
20
10
c)~45-1
Wiz )
0 Lrg =
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660

6.0

5.5

5.0

4.5

Volumul [em?3] V. +Vy

Fig. 2.40 Diagrama p-V a ciclului Diesel

0,

s-1
[ =
(6]
-
1.5 1.7 1.9 2.1 2.3 2.5 2.7 2.9
logV

Fig. 2.41 Diagrama logp-logV a ciclului Diesel
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3500 A
3000

2
g 500 v
S 2000 = comstant
=] s = constant
< v
8 1500
§
F 1000

W,
+2)  AG=constant)

|
500
0 L

6.4 6.6 6.8 7.0 7.2 7.4 7.6 7.8 8.0
Entropia [kl/kgK]

Fig. 2.42 Diagrama T-s a ciclului Diesel

Pentru ciclul cu ardere izobara se definesc urmatoarele marimi geometrice
(fig. 2.43):
» raportul de comprimare

r.= LA (2.309)
VZ VZ

» raportul de destindere prealabila

r==, (2.310)

» raportul de destindere

Y
% (2.311)
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Presiunea [bar]

(1)
V. Volumul [cm?3] Vo +V,

Fig. 2.43 Mirimi geometrice utilizate pentru calculul ciclului Diesel

1-2 Comprimare izentropica

Analog procesului de comprimare al ciclului cu ardere la volum constant.

2-3 Introducere izobara de caldura (aport izobar de caldura)

Caracteristici
Sistem inchis
- fard schimb de masd
- fard KE/PE
- proprietati uniform distribuite
- flux termic uniform
Proces izobar

- presiune constantd

Masa
Deoarece masa nu poate intra sau iesi din sistem, rezulta ca:

my=m,=m,, . (2.312)
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Tinand cont de simplificarile introduse este prezentat in continuare bilantul
energetic si entropic al procesului.

Energie

Tinand cont de simplificarile introduse (sistem inchis, fara KE/PE, proprietati
uniform distribuite), bilantul energetic se reduce la:

U, -U,=Q, ,-W,, . (2.313)
Daca se include si conservarea masei
m2/3 (1/13 - uz ) = Q273 - W2,3 . (2314)

Deoarece procesul are loc la presiune constantd, lucrul mecanic W2 este:

W,,=|pdV=p,, (V3 - Vz) . (2.315)

N Sy U

Prin urmare, cdldura primitd la presiune constanta este:

Q, 5 =m,, (us —Uu, ) +m,y, (p3v3 - pzvz) . (2.316)

Stiind ca entalpia este 1 = u + pv se obtine:
Q, 5 =1y, (hs - hz) . (2.317)

Pentru calduri specifice variabile, ecuatia 2.317 devine:

T3
Q, 5 =ty (hy~hy) = m, g f c,(T)dT, (2.318)
TZ

,+” — caldura este primitd de sistem/introdusa in sistem.

In schimb, daca se considera calduri specifice constante:

Q, 5 =1y, (h3 —h, ) =M,5€, (Ts - Tz) . (2.319)
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Aport de caldurd

Aportul de energie rezultat in urma procesului de ardere (Qin) este considerat
ca fiind o functie de masa de combustibil (my) si puterea caloricd inferioard
(LHV):
Q, =m,LHV

De retinut faptul cd aceastd cildurd nu este obligatoriu egald cu Q2-3, deoarece
Q23 reprezintd aportul net de caldurd, respectiv suma dintre caldura primitd
(Qin) si caldura pierdutd prin transfer termic (Qm) (datoritd convectiei din
cilindru si a frecarilor):

szs = Qm + th

In cazul de fati se considera Q23 =msLHV.

Entropie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem inchis, fara KE/PE,
proprietati uniform distribuite, flux termic uniform), bilantul entropiei se
reduce la:

5,-S, =] (gj +0,, . (2.320)

Luand in considerare si conservarea masei

3

5Q

My (s, =5,)=[| == | +0,; - (2.321)
2 T b

Deoarece procesul este reversibil intern, iar transferul termic la limita

sistemului este uniform, se obtine:

Q,
My (5 =5, ) = [# - (2.322)

sursi
ntern

Prin urmare, pentru calduri specifice variabile (se poate utiliza oricare din
aceste ecuatii):
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I
—
<ﬁ
=
Q..
'ﬂ
E
|

Q
5, (T v,) =5, (T, v,) Vz:(m2/32T3 J (2323
intern

.
; Q,
5 (T3,P3)— 5, 2,P2 %[Cp __Rl v :[mz/s;; reverSibil'(2.324)

Relatiile se simplifica daca se considera calduri specifice constante (se poate
utiliza oricare dintre aceste ecuatii):

_ 1 Vs [ Qs
55 (T3,v3)—52 (Tzf‘/z)_cv ln?-i-Ran—{m T (2.325)

2 2/3 " sursi
intern

0
T.
5(Tps) =5, (T py ) = ¢, In 2 = Rin# =( Q2T3 } . (2.326)
reversibil

2 pZ 2/3 sursi
intern

Nota

Tsusa reprezintd temperatura ,medie” din timpul aportului de cildurd. Pentru
ca generarea de entropie sd fie nuld, aceastd temperaturd trebuie sd aibd o
valoare cuprinsi intre temperaturile celor doud stdri. Dacd se cunoaste
temperatura sursei se poate calcula generarea de entropie datoritd
ireversibilititilor externe.

3-4 Destindere izentropica

Procesul de destindere se trateaza analog procesului de destindere al ciclului
cu ardere la volum constant:

T k-1 k-1
Lo [P |® _[w] _[Y%)] _ 1 (2.327)
T Ps Vi V, rek_l '

unde . este raportul efectiv de destindere. Se poate utiliza si volumul total
deoarece este vorba despre un sistem inchis:
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(2.328)

<
|

e |nﬁ
|

SIS

4-1 Cedare izocora de caldura

Procesul de destindere se trateaza analog procesului de cedare de caldura la
volum constant al ciclului cu ardere la volum constant.

Randamentul indicat al ciclului Diesel

Pentru determinarea randamentului ciclului Diesel se procedeaza analog
ciclului Otto, insa se tine cont de faptul ca aportul de caldurd are loc la
presiune constantd. In acest scop, pentru randamentul indicat al ciclului
Diesel se poate scrie:

vag _ _VV]—ZS + M]25—3 + W3—4s _ Q25,3 — Q4s—1 -1— Q4571

nig ) ZQin B QZS—S Q25—3 Q25—3

Daca se considerd ca cele doua calduri specifice sunt constante, se poate scrie:

. (2.329)

T,
N R k) B R (2.330)
* Qs s My,5€, (T3 -1, ) k-T (Tﬁv _ 1J
2s T

2s
Deoarece comprimarea este izentropica, se poate scrie:

TZS _ k-1
=t (2.331)

1

Destinderea incepe doar dupa finalizarea procesului de ardere, astfel ca:

k-1
T
Z4s _ L = 1"_0 , (2332)
T3 reki1 rc

unde:
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pol Y
=T, (2.333)

Din relatiile 2.331 si 2.332 rezulta

k-1
T4 - T45 £ TZS — 7’_0 T k-1 =7 k (2334:)
Tl T3 TZs T .

1

Y

Inlocuind in relatia 2.330, randamentul ciclului Diesel va fi:

k
1 (1 -1)
=1- —_ . 2.335
i rck—l k(ro _ 1) ( )
Pentru ro se poate scrie:
q. *
r=1+"2——+—
0 cT ke (2.336)

vl

Presiunea medie indicata

Presiunea medie indicatd se determind analog ciclului Otto, ca raportul
dintre lucrul mecanic al ciclului (Wi) si cilindreea unitara (Va):

IMEP Wi
=—2 2.337
=, (2.337)
respectiv
LHV
IMEPS = 771'2 ’ 771;01 'pin m ’ (2338)
sau
-m,-LHV
IMEP = Ts s e (2.339)
8 m, -v, r—1
nig ’ qin* T’C
IMEP, = —————. (2.340)

r—1

Vl c
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Pentru a elimina efectele supraalimentarii si pentru a caracteriza lucrul

mecanic al buclei de inalta presiune, presiunea medie indicata poate fi

raportata la presiunea din cilindru la sfarsitul procesului de admisie (p1):
IMEPg B q. * 1 r

=— —1., . 2.341
pl Cv'le_lrc_lnlg ( )

O alta posibilitate este raportarea presiunii medii indicate la presiunea
maximad din cilindru (ps = p2s) pentru a obtine o putere specifica, respectiv
pentru a putea indica puterea obtinuta in functie de presiunea maxima din
cilindru:
IMEP, ¢ 1 1 1
P, ¢, T k=1r 17"

7, - (2.342)

2.4.3. Ciclul Seiliger (cu ardere mixta/cu presiune limitata)

Ciclul Seiliger, numit si ciclul cu ardere mixta sau ciclul cu presiune limitata
(mai precis presiune maxima limitata) este util pentru modelarea proceselor
in care arderea este mai lenta decat cea corespunzatoare ciclului cu ardere la
volum constant (Otto), insa mai rapida decat arderea corespunzdtoare
ciclului cu ardere la presiune constanta (Diesel). Un astfel de exemplu, sunt
motoarele Diesel moderne semirapide. Divizarea aportului de caldura in
doua procese reprezinta o metodd de aproximare a situatiei reale, in care,
inginerul proiectant poate alege combustibilul, sistemul de injectie si
geometria camerei de ardere astfel incat sa limiteze presiunea maxima a
ciclului (presiune limitatd).

Diagramele p—V, logp-logV, T—s si p—¢ corespunzatoare ciclului Seiliger sunt
prezentate in figurile 2.45-2.47 si 2.49. In aceste figuri, simplificarea conform
cireia masa este constantd se aplicd doar pentru bucla 1-2s-3-4-5s-1. In
acest scop, procesul de evacuare libera este inlocuit de o cedare izocora de
caldura, respectiv 5s—1. Punctele 6 si 7, corespunzatoare proceselor de
admisie si evacuare sunt prezentate doar pentru a pune in evidentda cum s-
ar desfdsura acest proces daca ar avea loc si schimbul de gaze.
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Q) W
0

m = constant

-

©

=,

3 A

[« 1]

2 80

§ 60 4-5s

o
40
s;éonstant
et

0—% Jl?

120 180 240 300 360 420 480 540 600 660

Volumul [cm?3]

Fig. 2.45 Diagrama p- V a ciclului Seiliger

(2)(p = constant m = constant
W4—55

—"

2
6.5

s = constant
6.0
5.5 = constant)
— =

5.0

(1)e]
4.5 >

1.5 1.7 1.9 2.1 2.3 2.5 2.7 2.9
logV

Fig. 2.46 Diagrama logp-logV a ciclului Seiliger
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4000
A - Q,.
m = constant 2-3

3500
3000 v
z 3 3-4s
-
™ 2000
[«1]
£ 1500 -
2@
1-2s
<00 A G=constant -
O
0
6.4 6.6 6.8 7.0 7.2 7.4 7.6 7.8

Entropia [kJ/kgK]

Fig. 2.47 Diagrama T-s a ciclului Seiliger

Pentru ciclul cu ardere izobara se definesc urmdtoarele marimi geometrice
(fig. 2. 48):
» raportul de comprimare

1= Sk, (2.343)
VZ VZ
» raportul de destindere prealabila
V,
==, (2.344)
v,
» raportul de destindere
.= LY, (2.345)
rO V3

» raportul de crestere a presiunii
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a=Fr_Ps (2.346)
sz pZS

r.

=
©
S,
o
]
c
=]
‘0
]
P
a
=
(11
(6]

Volumul [em3]

Fig. 2.48 Mirimi geometrice utilizate pentru calculul ciclului Seiliger

1-2 Comprimare izentropica

Analog procesului de comprimare al ciclului cu ardere la volum constant.

2-3 Introducere izocora de caldura

Analog procesului de ardere la volum constant.

3-4 Introducere izobara de caldura

Analog procesului de ardere la presiune constanta.

Caldura primitd
In cazul ciclului Seiliger (cu ardere mixtd) caldura este primitd de sistem pe
parcursul a doud procese: un proces la volum constant si un proces la presiune

constantd.
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4-5 Destindere izentropica

Analog procesului de destindere al ciclului cu ardere la presiune constanta.

5-1 Cedare izocora de caldura

Analog procesului de cedare de caldura la volum constant al ciclului cu
ardere la volum constant.

Randamentul indicat al ciclului Seiliger

Pentru determinarea randamentului ciclului Seiliger se procedeaza analog
ciclului Otto, Insa se tine cont de faptul ca aportul de caldura are loc si la
presiune constantd. In acest scop, pentru randamentul indicat al ciclului
Seiliger se poate scrie:

VVZ? _ _Vvl-z Wy s tWo W, — Qs
=1- - (2.347)
Z Qm Q25—3 + Q3—4 Q25—3 + Q3—4
Daca se considera ca cele doua calduri specifice sunt constante, se poate scrie:
n —-1— Q55,1 —-1— 55/1 v(T -T, ) _
# Qis?y + QS 4 129/3 v (T T ) + m3/4cp (T4 - TS) (2348)

r (a 1)+k (ro )

Daca in ecuatia 2.348 o« = 1, atunci se obtine randamentul ciclului Diesel. In
schimb, daca ro =1, atunci se obtine randamentul ciclului Otto.

Pentru ro se poate scrie:

(2.349)
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Presiunea medie indicata

Presiunea medie indicata (IMEP) a ciclului Seiliger se determina analog
ciclurilor Otto si Diesel:

W,
IMEP, =—%, 2.350
=y (2.350)
respectiv
LHV
IMEP:S’ = 77!'8 ’ nvol 'pin m ’ (2351)
sau

n,m,LHV 1

m, v, rc—l

IMEP, = , (2.352)

M- in*
g O T (2.353)

v, r-1

IMEP, =
8

Pentru a elimina efectele supraalimentarii si pentru a caracteriza lucrul
mecanic al buclei de Inalta presiune, presiunea medie indicata poate fi
raportata la presiunea din cilindru la sfarsitul procesului de admisie (p1):

IMEPg B q. * 1 r

— _lin c . 2 4
pl CvT‘lk_lrc_lnlg ( 35)

O alta posibilitate este raportarea presiunii medii indicate la presiunea
maximad din cilindru (ps = p2) pentru a obtine o putere specifica, respectiv
pentru a putea indica puterea obtinuta in functie de presiunea maxima din
cilindru:

IMEPg B q. * 1 T 1

=" s o - 2.355
p, T k—lrc—la-rckn‘g ( )
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24.4. Ciclul Atkinson (comprimare partiald si destindere
prelungita)

Ciclul Atkinson a fost conceput astfel incat destinderea sa aiba loc pana la
aproximativ valoarea presiunii atmosferice. In acest scop, inginerul englez
James Atkinson [6], a patentat un motor a cdrui cursa de destindere era mai
lunga decat cursa de comprimare (de 1,78 ori). Ca urmare, si in cazul curselor
de admisie si de evacuare pistonul va parcurge distante diferite. Pentru a
exemplifica acest ciclu, in cazul de fata s-a optat pentru un raport al curselor

de destindere si comprimare de 7, / r.=2 (fig. 2.50). In comparatie cu ciclul
Otto, ciclul Atkinson poate furniza eficiente superioare, insd, datorita
mecanismului motor complicat necesar pentru realizarea acestuia, respectiv

a pierderilor suplimentare prin frecare, acest ciclu nu a fost implementat la
scara larga.

Observatie
Datoritd faptului cd cele doud curse diferd, cedarea de caldurd a ciclului
teoretic Atkinson are doud componente, respectiv:

Qu=Q, s +Q,5, =mc, (T4s -1 ) +mc, (T5 -1 ) :
Ca o consecintd, daci se noteazi =1, /TC randamentul acestui ciclu va fi:

LB BO-R) py

=1- - .
ﬂlg ﬂrck_l k - 1 Qin
Raportand presiunea medie efectivi la presiunea in punctul 1, se obtine:
IMEP, Q. =

Mg -

pl _plvlﬂrc_l

Diagramele p-V, logp-logV si p—¢ corespunzatoare ciclului Atkinson sunt
prezentate in figurile 2.51, 2.52, 2.53 si 2.54.
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Fig. 2.51 Diagrama p-V a ciclului Atkinson
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Fig. 2.53 Diagrama logp-logV a ciclului Atkinson
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2.4.5. Ciclul Miller (comprimare partiala si destindere prelungita)

Ciclul Miller [41], patentat de Ralph Miller in anul 1957 prezintd numeroase
similaritati cu ciclul Atkinson. La fel ca in cazul ciclului Atkinson, ciclul
Miller a fost conceput pentru a creste eficienta motoarelor cu ardere interna
si urmdreste obtinerea unui raport de destindere mai mare decat raportul de
comprimare. Acest lucru se obtine insda prin controlul momentului de
inchidere al supapei de admisie (ISA/IVC). Mai precis, cursele geometrice de
destindere si comprimare sunt egale, insa datorita unei Inchideri
avansate/intarziate a supapei de admisie raportul efectiv de comprimare se
reduce In comparatie cu raportul efectiv de destindere. Pentru a exemplifica
acest ciclu, in cazul de fata s-a optat pentru o inchidere cu avans a supapelor
de admisie (in punctul 7), ceea ce duce la o scddere a presiunii (destindere
izentropica) pe cursa de admisie pand in punctul 8 (fig. 2.55). Deoarece
procesul de comprimare se considera a fi izentropic, din punctul 8 se revine
in punctul 1 fara pierderi. Procesul efectiv de comprimare incepe doar in
punctul 1. Datoritd implementdrii mai simple in comparatie cu ciclul
Atkinson si a randamentului superior fatd de ciclul Otto, ciclul Miller a fost
si este adoptat de numerosi producatori de motoare cu ardere interna.

Observatie

Analog ciclului Atkinson, raportul de comprimare va fi diferit de raportul de
destindere, motiv pentru care, cedarea de cildurd a ciclului teoretic Miller
(fird schimb de gaze) are, la rdndul siu, doud componente, respectiv:

Qout = Q4s—5 + Q5—1 =mc, (T4s - T5 ) + me, (Ts - Tl) .
Ca o consecintd, daci se noteazid =T, / 1. randamentul acestui ciclu va fi:

L A7 -Pk)k py,
pr k-1 Q,
Raportand presiunea medie efectivi la presiunea in punctul 1, se obtine:
IMEP, Q. r

m C

P Bl
Diagramele p-V, logp-logV si p—¢ ale ciclului Miller sunt prezentate in
figurile 2.56, 2.57, 2.58 si 2.59.

771-g =1-

-
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Fig. 2.56 Diagrama p-V a ciclului Miller
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2.4.6. Schimbul de gaze

In cazul in care se doreste obtinerea valorilor nete pentru un ciclu motor,
ciclul de inaltd presiune trebuie completat cu bucla de pompaj (procesele de
schimbare a gazelor), astfel ca ciclul nu se va inchide dupa cedarea izocora
de caldura. Bucla de pompaj este formata din urmatoarele procese (fig. 2.60
si 2.61):

» 4-5s: evacuare libera la volum constant;

» 5s-6: evacuare fortata la presiune constanta — prin deplasarea de la PMI
la PMS pistonul impinge masa de gaze arse afara din cilindru la o
presiune constantd, egala cu presiunea din sistemul de evacuare;

» 6-7: admisie liberd la volum constant — valoarea presiunii din cilindru
trece de la valoare presiunii de pe evacuare la valoarea presiunii de pe
admisie. In aceastd etap poate si apara si curgerea invers3, din cilindru
in canalul de admisie;

» 7-1: admisie la presiune constanta — prin deplasarea pistonului de la
PMS la PMI volumul din cilindru creste, iar masa de fluid motor
proaspdt patrunde in cilindru la o presiune constanta, egala cu

presiunea din sistemul de admisie.

Pentru calculul procesului de schimbare a gazelor se adoptd urmatoarele
simplificdri:

» supapele de evacuare se deschid in PMI si se inchid in PMS;

» supapele de admisie se deschid in PMS si se inchid in PMI;

» nu existd o suprapunere a deschiderii supapelor;

» procesele de admisie si de evacuare sunt adiabatice.

In orice moment, doar cilindrul sau continutul interior al cilindrului unui
motor cu ardere interna poate fi modelat ca un sistem deschis (volum de
control) care schimba masa, entalpie si energie (sub forma de caldura si lucru
mecanic) cu mediul exterior. In acest scop, legile de conservare se aplic
volumului de control (care variaza in functie de miscarea pistonului) definit
de limitele camerei de ardere (fig. 2.32).
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Fig. 2.61 Diagrama p-v a schimbului de gaze
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Evacuare libera la volum constant (4-5s)

La deschiderea supapelor de evacuare presiunea din cilindru este
considerabil mai mare in comparatie cu presiunea din sistemul de evacuare,
astfel ca gazele arse ies din cilindru, chiar daca pistonul nu se misca. Uzual,
vitezele de curgere depasesc viteza sunetului, ceea ce face ca procesul de
evacuare liberd sa fie foarte rapid si sda aiba loc la volum aproximativ
constant. In timpul curgerii prin orificiul oferit de supapa, gazul sufera o
destindere nerestrictionatd, altfel spus, un proces de strangulare ireversibil.
Se presupune insa cd, inainte ca pistonul sa se miste, gazul ramas in cilindru
se destinde izentropic. Totodata, se considera ca fluxul de gaze care iese prin
orificiul oferit de supapa are proprietati uniform distribuite.

Caracteristici
Sistem deschis

- cu schimb de masd

- fard KE/PE

- proprietati uniform distribuite
Proces izocor

- volum constant

Masa

Deoarece masa poate intra si iesi din sistem, rezulta ca:

c—my=m (2.356)

ex

In continuare este prezentat bilantul energetic si entropic al procesului
tinand cont de simplificarile introduse.

Energie

Tinand cont de simplificdrile introduse (sistem deschis, fara KE/PE,
proprietdti uniform distribuite), pentru calduri specifice variabile bilantul
energetic se reduce la:
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mg —mu, =-m_h_ . (2.357)

In schimb, pentru calduri specifice constante:

msc, (Ts -1, ) —m,c, (T4 -1, ) + (ms —-m, )uo =-m,cC, (Tex -1, ) - meth - (2.358)
Deoarece se lucreaza cu un singur agent de lucru, pentru simplitate se poate
considera ca To=uo=ho=0 (K, J/kg):

myc, T, —myc, T, =-m,c T, . (2.359)

ex pex

Entropie

Se mai presupune cd masa rdmasa in cilindru pe durata procesului de
evacuare libera trece printr-un proces de destindere izentropic:

5, =5, . (2.360)

5s

Prin urmare, pentru calduri specifice variabile (se poate utiliza oricare din
aceste ecuatii):

E AT
S, —S,=|c,—+RIn->=>=0, (2.361)
55 94 1_[ T v,
T,
FodT
5., =5, = jcpT—Rlnﬁzo , (2.362)
T, P,

In schimb, pentru cdlduri specifice constante (se poate utiliza oricare dintre
aceste ecuatii):

T, Vs,

S5, —S, =C, lnTiL“+Rani: =0, (2.363)
T,

S5, =8, =C, In=% —RinPs ~0 . (2.364)

T, P,
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Aceste ecuatii se pot simplifica la forma:

L k-1
& — pSs pex ¢ — V_4 (2365)
T4 p4 V5s '

unde prin pss = pex se indica faptul ca presiunea din cilindru la finalul
procesului de destindere izentropica va fi egala cu presiunea din sistemul de
evacuare (aceastd presiune este uzual cunoscuta) pe baza madsuratorilor
experimentale.

Prin urmare, dacd se fac inlocuiri in ecuatia bilantului entropic (chiar daca
procesul este adiabatic, gazul care paraseste cilindrul trece printr-un proces
ireversibil):

m.s.. —m,s,=—m.s, +0, . . (2.366)

55755 474 ex“ex

Tinand cont ca destinderea gazelor din cilindru are loc izentropic (entropie

constanta):

(mSS - m4)s4/55 = mexse*c + 0 : (2367)

Introducand si ecuatia conservarii masei:

s—my=m,_, (2.368)

se obtine:

M, (5, = S45) =G s - (2.369)

Stiind ca Vs = V4, pss = pex si 55 = s4, dacd se considerd ca agentul de lucru este
un gaz ideal avand cdlduri specifice constante se obtine:

k;l o
TSs — pSs Pe _ v_4 (2370)
T P, v ’

5s
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p55V5
My =—""—"=1 2.371
° RT,, ( )
m,c T, —m.cT.
'1';x — 47 v 4 57v"5s . (2372)

m c
ex p

Evacuare fortata la presiune constanta (5s-6)

Dupa finalizarea evacuadrii libere incepe procesul de evacuare fortata la
presiune constanta (ps = pss = pex). Deoarece s-a considerat cd nu existd o
suprapunere a deschiderii supapelor, in cilindru nu va patrunde masa de
fluid motor proaspat din sistemul admisie, iar ca urmare, variatia masei din
volumul de control va fi egald cu masa de gaze arse care paraseste cilindrul
prin orificiul oferit de supapele de evacuare. Pentru simplitate se va
considera cd procesul este adiabatic.

Caracteristici
Sistem deschis

- cu schimb de masd

- fara KE/PE

- proprietati uniform distribuite
Proces izobar

- presiune constantd

Masa

Deoarece masa poate intra si iesi din sistem, rezulta ca:

A (2.373)

ex

Tinand cont cd energia cinetica si energia potentiald se neglijeaza rezulta:

mau, —mu, =W, —m_h . (2.374)

ex ex

Deoarece procesul are loc la presiune constanta, lucrul mecanic este:
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Wie s =Psee (Vé -V ) =PV — Ps Vs = PV — Ps,msVs, (2.375)

Inlocuind expresia lucrului mecanic in ecuatia 2.374 se obtine:

M, — Myl + P myV, —ps MV, =—m_ h (2.376)

ex ex /

mh, —mh, =-m_h (2.377)

ex ex

si tinand cont de ecuatia conservarii masei, rezulta:

mh, —mh, = (m6 —m, )h (2.378)

ex *

Desinu se cunosc ms, he si hex, deoarece Vs si ps sunt cunoscute exista suficiente
informatii pentru a determina Ts cu ajutorul legii gazelor perfecte.
Suplimentar, tinand cont cd procesul este adiabatic se poate presupune ca
gazele care parasesc cilindrul au aceleasi proprietati termodinamice ca si

gazele ramase in cilindru. Ca urmare:

ho=h, =h . (2.379)

ex

Pentru verificare, se poate inlocui entalpia in ecuatia bilantului energetic:
mh, —mh, = (m6 —1715)}16 . (2.380)
Considerand ca proprietatile gazelor sunt constante se obtine:
¢, (T, -T))+hy=c,(T,, = T,) +hy =c, (T, ~ T, ) +h, - (2.381)

Deoarece se lucreaza cu un singur agent de lucru, pentru simplitate se poate
considera ca To=uo=ho=0 [K, J/kg]:

T,=T, =T, . (2.382)

Tinand cont de cele determinate mai sus, la finalul procesului de evacuare
fortata masa din cilindru va fi:
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A

m
® RT,

(2.383)

Deoarece se considera ca procesul este adiabatic ecuatia bilantului entropic
este:

mes, —mss. =-m,S, +0. . . (2.384)

ex ex

Integrand in aceasta ecuatie si conservarea masei se obtine:

MeS, —mss,, =(m —ms)s, +0oy . (2.385)
Deoarece procesul este considerat adiabatic se poate presupune ca gazele
care parasesc cilindrul au aceleasi proprietdti termodinamice ca si gazele
ramase In cilindru. Ca urmare:

=5, =5, . (2.386)

ex

Pentru verificare se poate inlocui entropia in ecuatia bilantului entropic:

m,s, —m.s, =(m6 —mS)s6 +0,, - (2.387)

Dupa simplificari rezulta ca:

o, =0, (2.388)

ceea ce Inseamna cd nu se produce entropie in cadrul procesului (acest lucru
nu este o problema deoarece se realizeazd o analiza cu gaz ideal; este insa
important de retinut ca valoarea termenului de generare de entropie nu
poate fi negativa).

Coeficientul gazelor arse reziduale

Pentru calculul corect al proceselor de schimbare a gazelor este important sa
se tind cont si de coeficientul gazelor arse reziduale care, este determinat ca
raportul dintre masa din cilindru la sfarsitul procesului de evacuare (ms) si
masa din cilindru la sfarsitul procesului de admisie (1) (in cazul unui motor
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cu injectie indirecta). Cunoscand starea sistemului la sfarsitul procesului de
evacuare fortata coeficientul gazelor arse reziduale se poate scrie ca:

m m

- r  __ 6
f T (2.389)

unde: m. este masa de aer proaspat, m— masa de combustibil, iar m- — masa

de gaze arse reziduale. Inlocuind ms si m1 se obtine:

fz_pé%:&(_vf j:l&ﬂ (2.390)
PV P \V V) rop T

In baza acestei ecuatii, intr-o prima etapa de calcul, coeficientul gazelor arse
reziduale se poate estima pe baza conditiilor din sistemul de admise:

— 1 pt’x i
f= Fp T (2.391)
unde
1 P L
rc pin T6

efectul volumului  efectul curgerii gazelor arse efectul densitatii

Metoda alternativa de calcul a coeficientului gazelor arse reziduale

Alternativ, coeficientul gazelor arse reziduale poate fi determinat tinand
cont de faptul cd masa totald din cilindru (m: = ma. + mys + my) este egald cu
masa la sfarsitul procesului de destindere (ma), respectiv cu masa din
cilindru la sfarsitul procesului de admisie/inceputul procesului de
comprimare (1mz1):

1
fo M Vere D 1P " (2.392)
ma+mf+mr V4 p4 T6 rc p4

ps fiind egala cu presiunea din sistemul de evacuare pex.

Prin urmare, raportul presiunilor pe/ps se poate determina tinand cont de:
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- relatia dintre presiune si volum pentru un proces adiabatic reversibil al
unui gaz perfect:

pexv:x = p4VZ 4 (2393)
- legatura dintre presiune si temperatura pentru un proces izocor al gazului

ideal

2=z, (2.394)

- respectiv de temperatura la sfarsitul procesului de ardere care, pentru ciclul
cu ardere la volum constant (fig. 2.36), este:

3 2

I, =T, + 12 (2.395)

v

g2s-3 fiind determinat cu relatia:

m LHV m,LHV

Jos-3 = m, = m, - (2.396)
Astfel, raportul pe/ps devine:
k k
Pec _ Pex PinP2Ps :pi[lJ E[r_cj
o popubabs puln) TUL)
(2.397)

-1
&z&[lﬂﬂj
p4 pin CvT2

Inlocuind in ecuatia 2.392 rezulti relatia de calcul a coeficientului gazelor
arse reziduale:

[H_‘hs—s J . (2.398)
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Cunoscind coeficientul gazelor arse reziduale f se poate recalcula cantitatea
de caldurd introdusd tindnd cont de influenta gazelor arse reziduale:
m LHV —m, ",
Gpey=———=—">LHV ————, (2.399)
m ", m,+m, +m,

unde mes reprezintd masa de fluid motor proaspat. Raportul mgmes poate fi

t

calculat tindand cont de raportul aer-combustibil (AFR):
m; 1 1

m, 1+AFR 1+2AFR

Raportul mal(ma + my + my) poate fi rescris in functie de coeficientul gazelor

(2.400)

arse reziduale:

m,
—=1-f. (2.401)
m,+m, +m,
Tindnd cont de acestea, cildura introdusd se poate scrie ca:
1-f
——~ J IHV. 2.402
Tas T JAFR, (2.402)

Inlocuind relatia lui qoss in relatia de calcul a temperaturii la sfdrsitul
procesului de ardere la volum constant se obtine:

AT=T,-T,=ta __1°f LHV (2.403)
c, 1+ AAFR, ¢,

Ecuatii calcul iterativ f
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Observatie

Pentru determinarea coeficientului gazelor arse reziduale ecuatiile trebuie
rezolvate tinand cont de patru variabile:

» coeficientul gazelor arse reziduale (f),

» temperatura gazelor arse reziduale (Tr = Te),

» temperatura la sfarsitul procesului de admisie (T1) si

» caldura introdusd in sistem (gazs-3).

Acest sistem de ecuatii nu poate fi rezolvat analitic, insd se poate aplica o
rezolvare numericd prin tehnici de calcul iterativ intr-un punct fix. Pentru
calculul iterativ, primul pas este de a estima (,,ghici”) o valoare initiald pentru
coeficientul gazelor arse reziduale (f). Pentru simplitate, se poate presupune
cd f= 0. Urmidtorul pas este calculul qzs3 tindnd cont de AFRs, LHV si A. Pe
baza f si qzs3 se pot aplica iterativ ecuatiile prezentate in observatia ,, Ecuatii
calcul iterativ f” pentru determinarea masei de gaze arse reziduale.

Exemplu

Se considerd un motor avind raportul de comprimare r. = 10,1, care
functioneazd cu izooctan (CsHis) si amestec stoichiometric de aer si
combustibil (A = 1). Pentru izooctan AFRs = 15,1, iar LHV = 44,6 [M]/kg].
Raportul cildurilor specifice (k) se considerd a fi k = 1,3, iar caldura specificd
la volum constant cy = 946 [J/kgK]. In timpul functiondrii motorului
presiunea din sistemul de evacuare este 1 [bar], in timp ce presiunea si
temperatura din sistemul de admisie sunt 0,3 [bar], respectiv 293,15 [K].

Pentru calculul lui f, g3, Tr (= Te) si T1 intr-o primd etapd se
estimeazi/presupune (,ghiceste”) ci f= 0 (cdsuta marcatd cu verde). Caldura
introdusd pe ciclu se poate determina pe baza datelor initiale ale problemei gas-
3=2,77 [M]/kg] (cdsuta marcatd cu verde). Cunoscind f si q2s-3 se pot estima
valori initiale si pentru T1 = 293,15 [K], respectiv Tr =1161,97 [K] (cdsutele
marcate cu galben).
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Iteratie f[-] qzs3 [MJ/kgl T: [K] T1 [K]

Estimare 0.00000 —» 2.77019 1161.97 293.15
initiald I

1 O.0I6307 —»2.59548 —»1114.72 344.96
2 0.07277 —» 2.56860 —» 1177.45 357.50
3 0.07485 2.56284 1192.28 360.45
4 0.07533 2.56151 1195.75 361.14
5 0.07544 2.56120 1196.57 361.30
6 0.07547 2.56113 1196.76 361.34
7 0.07547 2.56111 1196.80 361.35

Se poate constata cd, pentru a ajunge la convergentd (diferenta/eroarea dintre
valorile rezultate pentru doud iteratii consecutive tinde spre zero), au fost
necesare sase iteratii (randul marcat cu albastru). Cea de a saptea iteratie este
prezentatd doar pentru a pune in evidentd convergenta rezultatelor.

Admisie libera la volum constant (6-7)
La deschiderea supapelor de admisie exista trei scenarii posibile:

» pin < pex: In acest caz presiunea din sistemul de admisie este mai mica
decat presiunea din sistemul de evacuare (si implicit din cilindru), ceea
ce iInseamna ca motorul este obturat. Ca urmare, pe durata procesului
de admisie liberd, are loc curgerea gazelor din cilindru in sistemul de
admisie;

» pin > pex: In acest caz presiunea din sistemul de admisie este mai mare
decat presiunea din sistemul de evacuare (si implicit din cilindru), ceea
ce Inseamnd cd motorul este supraalimentat. Ca urmare, pe durata
procesului de admisie liberd, are loc curgerea gazelor din sistemul de

admisie in cilindru pana la egalizarea presiunilor;
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» pin = pex: In acest caz presiunea din sistemul de admisie este egald cu
presiunea din sistemul de evacuare (si implicit din cilindru). Ca urmare,
pe durata procesului de admisie libera, nu are loc curgerea deoarece nu

exista diferenta de presiune.

Admisie la presiune constanta (7-1)

Dupad egalizarea presiunilor din cilindru si din sistemul de admisie pistonul
se deplaseaza de la PMS la PMI si aspira in cilindru fluid motor proaspat.

Tinand cont de cele prezentate anterior se mentioneaza urmatoarele:

» admisie obturati
o 1in prima parte a cursei, in cilindru sunt aspirate gazele arse care au
curs initial din cilindru in sistemul de admisie pe durata admisie
libere;
o in a doua parte a cursei, in cilindru este aspirat fluid motor
proaspat (nediluat cu gaze arse).
» admisie fortatd (supraalimentare)
o in cilindru patrunde intotdeauna fluid motor proaspat (ceea ce

pune in evidentd avantajele supraalimentarii).

Procesul ideal de admisie (6-7-1)

In continuare se calculeaza procesul ideal de admisie pornind din starea 6,
trecand prin starea 7 pand in starea 1. Pentru calcul se presupune cd nu existd
o suprapunere a deschiderii supapelor, iar agentul de lucru este un gaz ideal
avand calduri specifice constante care, trece printr-un proces adiabatic.

Caracteristici
Sistem deschis

- cu schimb de masdi

- fard KE/PE

- proprietati uniform distribuite
Proces izocor/izobar

- volum/presiune constanti
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Masa

Deoarece masa poate intra si iesi din sistem:

J=M (2.404)

Tinand cont de faptul ca procesul este adiabatic, iar cdldura si lucrul mecanic
sunt de dependente de drum, se poate scrie:

Q6—1 = Q6—7 + Q7—1

0.,=0,, =0 ’ (2.405)

We, =W, ,+W,
W, ., =0 . (2.406)
W771 =P (V1 - V7)

Inlocuind caldura si lucrul mecanic in ecuatia conservarii energiei se obtine:

mh, —mgh,=m . —p (V,-V,). (2.407)

Stiind ca procesul admisiei libere (6-7) se desfasoara la volum constant (Ve =
V7), iar procesul de admisie are loc la presiune constanta, egala cu presiunea
din sistemul de admisie (pi» = p1) si efectudnd Inlocuirile necesare in ecuatia
2.407 se obtine:
mu, —mglg =<m1 _ms)hm —h (Vl _Ve) : (2.408)
In ecuatia 2.408 volumul se inlocuieste cu produsul dintre volumul specific
(v) si masa (m) si se rearanjeaza termenii:
mu, +p,my, —mg, = (ml —m, )hm +p,my, . (2.409)

Scazand din ambele parti ale ecuatiei psVs = pemevs se obtine:

mu, + pymv, — Mgl — PV = (ml —my )hin TPV — PtV
(2.410)
mlhl - mehe = (ml —my )hz’n + (P1 —Ps )meve .

Daca se imparte ecuatia cu mz si se tine cont ca f = me/m1
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h, = fh :(1_f)hin+(pl_p6)fv6 : (2.411)

Pentru calduri specifice constante ecuatia devine:
¢, (T, =T,)+hy = (1= £) e, (T, = T,)+ hy |+ (p, = po ) fVs + fl , (T, = T,) + 1, |-
(2.412)

Avand in vedere cd se lucreazd cu un singur agent de lucru, pentru
simplitate se poate considera ca To=ho =0 [K, J/kg], iar ecuatia se reduce la:

=(1=f)e, T, +(p, —ps) fYs + fc, T, - (2.413)

Daca se imparte aceastd ecuatie la cy

T, =(1—f)T,-n+va6+fT6 (2.414)

si se tine cont ca

RT
Vee == 7 (2.415)
pex
kR
c = 2.416
Pok-1 ( )
pl = pin
Pex =Ps - (2.417)
T'ex = T6

temperatura la sfarsitul procesului de admisie care este aceeasi cu
temperatura la inceputul ciclului T1 va fi:

_ Pin |[ k-1
T=(1= )T+ L, {1_(1_7&](TH ' (2.418)

T,
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Entropie

Pentru bilantul entropic se porneste de la ecuatia de conservare a entropiei
si se tine cont de simplificarile adoptate. Prin urmare, pentru procesul de
admisie (considerat adiabatic), se obtine:

ms, —mgs,=m.Ss, +0, . (2.419)
Tinand cont de conservarea masei, ecuatia devine:
m;s, —mgss, = (m1 —m, )sm +o, . (2.420)

Deoarece se cunosc proprietdtile sistemului in starea 6 si temperatura din
starea 1 (determinatd pe baza bilantului energetic), In cazurile in care se
cunosc si presiunea, respectiv temperatura de admisie se poate calcula
generarea de entropie:

O =15, —MS¢ — (m1 — M )Sm . (2.421)

In cazul proceselor teoretice de schimbare a gazelor pot s& apara trei situatii
(figurile 2.62 — 2.64):

» pin = pex (fig. 2.62) — In acest caz evacuarea si admisia au loc la aceeasi
valoare a presiunii, ceea ce face ca lucrul mecanic de evacuare
(consumat de motor pentru evacuarea gazelor) si lucrul mecanic de
admisie (produs de motor datorita presiunii de admisie) sa fie egale, iar
ca urmare, schimbul de gaze nu va avea niciun efect asupra lucrului
mecanic net al ciclului (lucru mecanic de pompaj nul);

» pin < pex (fig. 2.63) — In acest caz admisia de fluid motor proaspat are loc
la o presiune mai mica decat presiunea de evacuare, motiv pentru care
lucrul mecanic de pompaj este negativ. Cu alte cuvinte, in cazul
functionarii cu obturare motoarele consumad lucru mecanic pentru
schimbul de gaze;

» pin > pex (fig. 2.64) — In acest caz admisia de fluid motor proaspat are loc

la o presiune mai mare decat presiunea de evacuare, motiv pentru care
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lucrul mecanic de pompaj este pozitiv. Cu alte cuvinte, in cazul
functionarii cu supraalimentarea motoarelor, schimbul de gaze are ca

efect o crestere a lucrului mecanic produs.

A . .
Functionare fara obturare J
o
q:) S o pin pew
= s ~
na ~ -
w =~ -~
Fol S~
= Te-a
e o ) .
pexfpul .— -“ -
Volumul
Fig. 2.62 Diagrama p-V a schimbului de gaze fard obturare
A
Functionare cu obturare
5
g Pin < Pex
-5 ™ - -~ - o
w =~ -
I 4_ ___________________ .
Pex @l O \
Pin > .
Volumul

Fig. 2.63 Diagrama p-V a schimbului de gaze cu obturare

A Functionare cu
.
N o supraalimentare
© S -
?:) T~ -~ pin > pex
2 Teel
m T - -~
o Y ~--o
o}
+
Pin- j | C > <
pé\( @ >
Volumul

Fig. 2.64 Diagrama p-V a schimbului de gaze cu supraalimentare
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Coeficientul de umplere (conform lui Eriksson si Nielsen [21])

Pentru determinarea coeficientului de umplere se porneste de la starea 6 din
diagrama p-V (fig. 2.60), cand volumul cilindrului este minim (V) si este
complet umplut cu gaze arse reziduale. In aceast stare, presiunea este egali
cu presiunea din sistemul de evacuare (p). La deschiderea supapei de
admisie, gazele din cilindru se destind/comprima izentropic de la presiunea
pex (starea 6) la presiunea pin (starea 7), astfel ca volumul ocupat de gazele arse

reziduale (V) va fi:

1
v =v [&]k _ (2.422)
' ‘ Pin

In cazul in care pix < per atunci o parte dintre gazele arse reziduale se destind
in sistemul de admisie, pentru ca apoi sd fie (re)admise in cilindru in timpul
cursei de admisie. Ca urmare, volumul ocupat de fluidul motor proaspat
(considerat a fi un amestec de aer si combustibil) la sfarsitul procesului de
admisie (Vi), respectiv in starea 1, este:

¥
‘Gf=‘/1"/r=Vd+Vc-Vc[&j . (2.423)
pin

Coeficientul de umplere (sau eficienta volumetrica — aceastd denumire este
frecvent utilizat in literatura internationald) este definit ca raportul dintre
volum de aer proaspat din cilindru (Vi) si cilindreea unitara (V). Tinand cont
de relatiile 2.422 si 2.423, se poate scrie:

1

1
Per | Por |
V4V -V | P 7 -| Fe
Va ! ‘ C[pfn j _ Vu ‘ (pin ] (2424)
Vaf Vd af

v

a

]

ﬂvol =

SRS
<

Vﬂ

Vuf d
Pentru a obtine o expresie independenta de Vissi Vi se tine cont de ecuatia de
stare a gazelor. Astfel, pentru volumul de combustibil (), respectiv volumul

de aer (Vs) se poate scrie:
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mRT mRT
V= a a — a

o =—= (2.425)

P Mp

mRT mRT
v,=—tt =L (2.426)

p M,p
unde: ]\71” si M ; reprezintd masa molara a aerului, respectiv a

combustibilului. Inlocuind in relatia coeficientului de umplere se obtine:
k
_ Pin (2.427)
771101 1 M r -1 :
1+ —— =" ¢
A-AFR; M,

Expresia poate fi suplimentar simplificata pentru a obtine:

1 1
k k
TC ] [;?exj rc ] (%]
1 pin _ Pin

nvol = 1 M rc -1 - rc -1 : (2.428)

Lucrul mecanic de pompaj

Uzual, lucrul mecanic de pompaj este mult mai mic decat lucrul mecanic al
ciclului de Inalta presiune. Exista insd domenii de functionare a motorului
cu ardere internd, precum ralantiul, unde acesta poate avea un impact
considerabil. Din acest motiv, la sarcini mici, creste semnificativ consumul
specific al motoarelor pe benzind pentru care controlul sarcinii se realizeaza
prin intermediul unei clapete obturatoare.

Pentru calculul lucrului mecanic indicat al ciclului motor, in figura 2.65 sunt
prezentate principalele elemente care trebuie avute in vedere. Lucrul
mecanic al ciclului motor se calculeaza ca suma intre lucrul mecanic indicat
brut (Wi) si lucrul mecanic de pompaj (W5):
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A .
p Functionare cu obturare
|
o
U
=
=1
D
&
Sl |
(6)¢ —

: = —1-_>
‘\ W, ‘ Volumul v

Fig. 2.65 Diagrama p-V a ciclului cu schimb de gaze pentru calculul lucrului mecanic

indicat
W, =W, +W,|, (2.429)
W, =W, —|W,| . (2.430)

Inlocuind lucrul mecanic corespunzator proceselor ciclului motor se obtine:

W =W, + W, + W, (2.431)

W, =W, s +Ws o + W, + W, (2.432)
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unde W23 = Wass = We7 = 0. Daca se tine cont de relatiile lucrului mecanic de
evacuare (Ws.) si lucrului mecanic de admisie (W7-1):

6

W o =[pav =p.. (v, -V,)=-p.V. (2.433)
5
1
=[pav=p, (v, -v,)=p,Y, - (2.434)
7

rezultd cd lucrul mecanic de pompaj este:

Wp :(pin _pex)vd ° (2'435)
Tinand cont cd
j pdv W, = J pdv |
VIVC VEVO
rezulta
W, =W, +W, (2.436)

(Win fiind lucrul mecanic indicat net) si ca atare se poate concluziona ca:

» pentru motoarele care functioneazd fard obturare si fara
supraalimentare lucrul mecanic indicat net al ciclului este egal cu lucrul
mecanic indicat brut, deoarece lucrul mecanic de pompaj este nul:
Win=Wig, Wy =0;

> pentru motoarele care functioneaza cu obturare lucrul mecanic indicat
net al ciclului este mai mic decat lucrul mecanic indicat brut, deoarece
lucrul mecanic de pompaj este negativ: Win < Wi, W, <0;

» pentru motoarele supraalimentate lucrul mecanic indicat net al ciclului
este mai mare decat lucrul mecanic indicat brut, deoarece lucrul

mecanic de pompaj este pozitiv: Win > Wig, W, > 0.
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2.4.7. Performantele ciclurilor teoretice

Pe baza relatiilor determinate pentru putere in capitolul 1 si a relatiei 2.301,
puterea indicata brutd a ciclului teoretic fara schimb de gaze este:

n

P, =IMEP,-V,-i-—, (2.437)
R
respectiv:
LHV 1 . n
 — —V. i—-n -
'« AFR 2 i " Mig "Moot * Pin (2.438)

Dacéd se tine cont de schimbul de gaze in calculul puterii intrd presiunea
medie indicata neta, iar ecuatiile devin:

P =IMEP, .V, i--= . (2.439)
. n,
respectiv:
LHV 1 . n
P = ZV, i -
in AFRS 2/ d 1 nR 77171 nvol pm (2'440)

2.4.8. Comparatia ciclurilor teoretice

Analiza comparativa a ciclurilor teoretice aratd ca ciclul Otto (la volum
constant) are cel mai mare randament, in timp ce ciclul Diesel (ardere la
presiune constantd) are cel mai mic randament. Fiind o combinatie intre cele
doua cicluri, randamentul ciclului Seiliger (ardere mixta) se situeaza intre
ciclul Otto si ciclul Diesel. Indiferent de tipul ciclului, cea mai ridicata
temperatura se obtine la sfarsitul procesului de ardere, in timp ce cea mai
scdzutd temperatura a ciclurilor se obtine la sfarsitul procesului de
destindere. De aici rezulta cea mai mare, respectiv cea mai scazuta solicitare
termica a camerei de ardere. Totodatd, datorita limitelor de rezistenta a
componentelor mecanice, presiunea maximd este intotdeauna limitata.
Tinand cont de aceste aspecte, randamentul maxim se obtine prin:

» comprimare izentropicd pana in punctul 2s (ex. fig. 2.45);
» ardere la volum constant pana la presiunea maxima pumas;

» procesul de ardere se incheie cu ardere la presiune constanta.
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Daca existd riscul de detonatie (aprindere necontrolatd a amestecului aer-
combustibil), atunci apar limitdri suplimentare din punct de vedere al
raportului de comprimare si implicit al presiunii la sfarsitul comprimarii.

2.5.Procesele motorului ideal

Motorul ideal reprezintd un motor de referintd care, la fel ca ciclul ideal cu aer,
nu prezinta pierderi caracteristice motoarelor precum cdldura transmisa
peretilor, schimbul de gaze si scapdrile de gaze din cilindru. Se tine insa cont
de modificarile compozitiei suferite de agentul de lucru in timpul arderii si
dependenta de temperatura a cdldurilor specifice ¢y si c,. Abaterile de la
gazul ideal se trateaza in general la fel ca In cazul aparitiei disocierii la

- du . y .
temperaturi Inalte (E >c¢ ). In tabelul 2.7 este reprezentata o comparatie

intre motorul teoretic, motorul ideal si motorul real.

Tabelul 2.7 Diferente intre ciclul ideal cu aer, motorul ideal si motorul real

Mot 1t ti
. © O.m eorene Motorul ideal Motorul real
(ciclul ideal cu aer)

Fluid motor proaspat Fluid motor proaspat Fluid motor proaspat cu
gaze arse reziduale
Pereti diatermani Pereti diatermani Pierderi de cdldura prin

(Motor adiabatic 4Q,, =0)  (Motor adiabatic 4Q,, =0) PereH

Fard pierderi prin schimb de Fara pierderi prin schimb de Cu pierderi prin schimb de

gaze, curgere si scapdri de gaze, curgere si scapadri de gaze, curgere si scapari de
gaze din cilindru gaze din cilindru gaze din cilindru
Ardere ideala completa Evolutie teoretica sau Ardere reala incompleta
n. = 1 evolutie reala cu posibilitatea

ard

unei arderi incomplete Evolutie reals a arderii
. . voluti ii
Evolutie teoretica (Otto, u

Diesel, Seiliger)
Gaz ideal Gaz ideal Gaz real
zZ=1 zZ=1 Z=f(T,p)

€,,C, = const. €,/ = f(T) €,.C, = f(T,p)
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In cazul motorului ideal calculul marimilor de stare si al marimilor de interes
nu mai poate fi realizat prin metode analitice, ci doar iterativ, prin metode
numerice. Efortul nu se justifica insa deoarece procesul motorului ideal este
doar un proces de referintd pentru aprecierea perfectiunii motorului real.
Daca se tine cont de modificarea proprietatilor materiei cu temperatura,
randamentele termice obtinute scad, ceea ce inseamna ca prin calcul se
estimeaza o cantitate mare de cdldura care trebuie introdusd in motor. In
figura 2.66 sunt reprezentate ciclul ideal cu aer si procesul unui motor ideal
pentru aceeasi cantitate de caldura primitd si aceeasi presiune maxima.
Diferenta de suprafata dintre cele doua reprezinta o pierdere semnificativa
care se datoreaza ipotezelor simplificatoare adoptate. Dacd se efectueaza
incercdri pe motor si se determind randamentul indicat, cu ajutorul
randamentului procesului de referintd se poate calcula gradul de perfectiune
intern (indica apropierea procesului real de procesul ideal al motorului; este
o masura a pierderilor interne ale motorului si indica cat de apropiat este un

proces de procesul de referinta):

By == (2.441)
perf — : .
ﬂt ﬂmotor ideal
160
A
140
120 {Ciclul ideal cu aer (gaz ideal)}
,-E, 100
o 80
5 ' Motorul ideal
g 60
o
40
20
0

0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660
Volumul [cm3]

Fig. 2.66 Comparatie intre ciclul ideal cu aer si procesul dintr-un motor ideal (adaptare
dupd [33])
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Daca se utilizeaza randamentul termic al ciclului ideal cu aer (care este mai
mare), gradul de perfectiune scade considerabil. Acest lucru se datoreaza
faptului ca proprietatile nefavorabile ale materiei duc la pierderi care nu sunt
asociate ciclului de referinta, ci doar ciclului real (ceea ce, oricum este corect).

Exemplu

Pentru ¢ =10 [—] randamentul termic al unui motor Otto este:

1 1
77f=1—gk71 :1—10—0A=0,602 [—].

Dacd in urma aportului de cildurd prin ardere temperatura creste atunci, in
cazul real, cresc si cildurile specifice cp, ¢, in timp ce constanta specifici a
gazului R cregte doar foarte putin. Ca urmare, raportul celor doud calduri

c
specifice k=" se reduce considerabil si astfel scade exponentul izentropic
c
v

(adiabatic) k. Spre exemplu, se alege o wvaloare medie (echivalentd) a

exponentului k=1,3[—], ceea ce duce la urmdtoarea wvaloarea a

randamentului termic:

1 1
n,=1- = 1- T 0,499 [—] )

Acest lucru inseamnd o reducere cu 17 [%] a gradului de perfectiune al
motorului ideal.
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3. Procesul de ardere al MAI

Procesul de ardere este cel mai complex proces care are loc in motoarele cu
ardere internd, iar desfasurarea lui influenteaza decisiv performantele
motorului: economicitatea, emisiile poluante, puterea si durabilitatea.
Arderea din motor reprezintd oxidarea rapidd a substantelor combustibile
cu degajare de caldurd, emisie de lumind (flacdrd) si o crestere rapidd a

presiunii si temperaturii.
Studiul procesului de ardere poate fi realizat sub doua aspecte:

> termodinamic —in acest caz se studiaza starea initiala, respectiv cea
finala a arderii, precum si energia care ia parte la acest proces;

» cinetic — prin astfel de studii se urmareste intelegerea mecanismelor
acestui proces (se determina viteza de reactie si influentele unor
factori asupra acesteia, in scopul intelegerii mecanismelor atomo-
moleculare si a proceselor specifice de aprindere si propagare a
flacarii).

In functie de cantitatea de aer disponibild pentru arderea combustibilului,

arderea poate fi:

» completd — combustibilul dispune de cantitatea minima suficienta de
aer (oxigen) pentru o conversie integralda a energiei chimice In
caldurd, iar ca urmare produsii finali contin intreaga cantitate de
energie a substantelor initiale sub forma de caldura;

» incompletda — combustibilul nu dispune de o cantitate suficientd de
aer (oxigen) pentru o conversie integrald, motiv pentru care produsii
finali contin doar o parte din energia chimica a substantelor initiale.

Observatie
In realitate, chiar si atunci cind in camera de ardere este suficient aer pentru
o ardere completd, datoritd imperfectiunilor procesului (ex. amestecare

insuficientd), arderea este intotdeauna incompleti.

Pentru o functionare optima, procesul de ardere trebuie sa indeplineasca o
serie de cerinte:
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a) Arderea combustibilului trebuie si fie cit mai completi

» In cazul unei arderi incomplete:

o scade economicitatea motorului datoritd faptului ca se degaja
doar o parte din cdldura de reactie;

o 1n gazele de evacuare apar substante toxice: emisii poluante.

b) Procesul de ardere trebuie sd aibd o duratd cdt mai scurtd si sd se desfisoare in
apropierea PMS

» In cazul in care arderea continua In destindere:

o lucrul mecanic al ciclului scade datorita scaderii de presiune;
o cresc pierderile de caldura prin pereti.

Din aceste motive se inrautateste economicitatea, cresc solicitdrile
termice si se accelereaza uzura pieselor.

c) Viteza de ardere trebuie si asigure o crestere lind a presiunii din cilindru

» O crestere foarte rapidd a presiunii din cilindru determina:

o o functionare dura a motoruluij;

o cresterea solicitarilor mecanice datoritd unor forte maxime mai
mari si datorita aplicarii acestora cu soc.

Pornind de la notiunile de termodinamica prezentate in capitolul 2, care
oferd baza necesard pentru intelegerea proceselor de ardere si tinand cont de
aspectele prezentate in referintele [8,18,27,36-38,40,51,55,57], in acest capitol
se trateaza principalele aspecte care vizeaza calculul procesului de ardere.
Dupa prezentarea termenilor si a relatiilor esentiale, se definesc potentialul
chimic si constantele de echilibru. Utilizand cinetica chimica, la finalul
capitolului se pune in evidenta timpul necesar unei reactii, respectiv cdile
posibile de reactie.
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3.1.Calculul procesului de ardere

Daca se considera ca atomii reactantilor raman intacti (nu au loc reactii
nucleare) si se neglijeaza variatiile de energie cinetica si potentiala, variatia
energiei sistemului (AEss) pe durata unei reactii chimice se datoreaza unei
variatii a stdrii sistemului (AEsur), respectiv unei variatii a compozitiei
chimice (AEchem):

AESys = AEState + AEchem . (31)

Dacd produsii de reactie ies din sistem la aceeasi stare ca si reactantii, atunci
AEswte = 0, iar ca urmare, variatia energiei sistemului se datoreaza doar unei
modificdri a compozitiei acestuia.

Deoarece in termodinamicd se urmadreste doar variatia energiei sistemului
pe parcursul unui proces si nu valorile energetice ale starilor particulare, se
poate alege orice stare care sd reprezinte starea de referintd. Totodata, la
aceasta stare de referinta se poate considera ca valoarea energiei interne (u)
si a entalpiei (h) sunt nule. Astfel, daca nu apar variatii ale compozitiei
chimice a sistemului, starea de referintd nu are niciun efect asupra
rezultatelor. In schimb, dacd apar reactii chimice, compozitia finald a
sistemului diferd de compozitia initiald, iar ca urmare devine necesara o stare
de referinta comuna pentru toate substantele.

Starea de referinta aleasa este numita stare standard de referinta si este
definita de prs=1 [bar] si Trr = 298,15 [K]. Valorile proprietdtilor la aceasta
stare sunt indicate prin exponentul (°), respectiv h° si 1°.

Observatie

La starea standard de referintd, energia internd (u°) si entalpia (h°) au valoarea
zero doar in cazul elementelor stabile. Prin termenul stabil se intelege faptul
cd elementul considerat este stabil chimic (ex. in conditii standard de stare

oxigenul, azotul si hidrogenul sunt in forma Oz, N2 si H2 51 nu ca O, N si H).
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Exemplu

Se considerd reactorul din figura 3.1 in care carbonul (C) si oxigenul (O)
(reactantii), ambii aflati la starea de Ty, pres, reactioneazd complet pentru a
forma dioxid de carbon (COy) aflat la aceeasi presiune si aceeasi temperaturd
ca si reactantii:

C+0,=CO,. (32)

Aceastd reactie are loc cu degajare de cildurd (exotermda), astfel cd, pentru ca
CO:z s pirdseascd reactorul la aceeasi presiune si aceeasi temperaturd ca si C,
respectiv Oz este necesard evacuarea caldurii degajate. Considerdnd cd nu are
loc un schimb de lucru mecanic, iar variatiile energiei cinetice si energiei
potentiale sunt neglijabile, rezultdi:

0=Q., + rih.+ mozho2 - mcozhco2 , (3.3)
unde: m reprezintd debitul masic, iar h entalpia specificd. Deoarece este mai
usor sd se lucreze cu valori molare, ecuatia conservdirii energiei devine:

0=Qpy + ftche + 11y By = i b (3.4)

co,'*co, *
Rearanjand termenii pentru a obtine entalpia CO: se obtine:

_ Q oo 1'102 _ Q - _
hco2=r_lc"+ﬂchc+ﬁ hOZ:ﬁCV+hC+hOZ. (3.5)

co, co, co, co,

Deoarece carbonul si oxigenul sunt elemente stabile in starea standard

h.= h,, =0, ecuatia devine:
heo,= 7 - (3.6)

Muisurdnd cu precizie schimbul de caldurd se obtine:

heo, ==393,52 [ KJ/kmol | .
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O proprietate fundamentald care poate fi utilizata pentru a caracteriza
energia chimicd a unui element sau compus chimic la starea standard de

referintd este entalpia de formare ().

Pentru a evalua entalpia unui compus la orice alta stare, diferita de starea

standard, ecuatia utilizata este:
B(T,p) =10 +[F(T,p)~R(T,p,, ) | =0+ o . 3.7)

Al poate fi determinat pentru orice stare de referintd (), deoarece

compozitia este constanta.

C
- =
Trep Pref Camera de C:@:Z:>

£>(: ardere Toep Pres

Tref/ prqf

Fig. 3.1 Oxidarea carbonului cu oxigen pentru a forma COz in conditiile Tryf 51 pres

Entalpia standard de formare este cantitatea de caldura consumatda sau
eliberatd in timpul formadrii a n = 1 mol de compus din elemente aflate in
starea standard de referintd. Aceastd entalpie este definitd si tabelatd pentru

fiecare element chimic.

Tabelul 3.1 include date privind entalpia standard de formare pentru
elementele chimice aflate in conditia standard, respectiv T=25 [°C] sip=[1
bar] (anterior p = [1 atm]).

Se defineste entalpia de reactie (Ahr) ca diferenta dintre entalpia produsilor
(la o stare data) si entalpia reactantilor la aceeasi stare, in conditiile in care

reactia este completa.
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Tabelul 3.1 Entalpia standard de formare pentru o selectie de compusi chimici [20]

Compus Stateide Formuli Entalpia de formare (l_zj? ) [k]J/mol]
agregare

Metan gaz CHa -75,85
Etan gaz C2Hs -84,86
Propan gaz CsHs -103,85
Etanol lichid C2HsOH -235,43
Oxid de azot gaz NO 90,25
Dioxid de azot gaz NO2 33,18
Protoxid de azot gaz N20 82,05
Apa gaz H0 -241,82
Apd lichid H20 -285,83
Monoxid de carbon gaz CcO -110,5
Dioxid de carbon gaz CO2 -393,5
Dioxid de sulf gaz SO2 -296,2

Observatie

Datoritd multitudinii de combinatii posibile, respectiv a posibilititii ca reactia
sd fie incompletd, utilizarea entalpiei de reactie nu este intotdeauna practicd,
motiv pentru care se utilizeazd ca proprietate fundamentald entalpia de

formare (definitd anterior).

Pentru a exemplifica calculul entalpiei de reactie se va utiliza arderea
oxihidrogenului (amestec gazos de hidrogen si oxigen):

H, (g)+%02 (g)>H,0(1). (3.8)

In cazul sistemelor in care nu are loc 0 modificare a compozitiei agentului de
lucru, variatiile valorilor entropiei interne, entalpiei si entropiei sistemului
pot fi determinate utilizand tabelele de proprietdti termodinamice. Dacd in
schimb, are loc o reactie chimica, reactantii se consumd pentru a forma
produsi (altfel spus, are loc ruperea unor legdturi chimice si formarea de noi
legaturi), care au o compozitie chimica diferita.
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Ca urmare nu este posibil calculul variatiei valorilor u, h si s pentru toate
substantele.

In acest scop se porneste de la presupunerea ci Ha si Oz sunt in stare gazoasé
(g), iar H20 1in stare lichida (I). De asemenea, se considerd ca gazele sunt
substante pure si se afla in forma lor cea mai stabila. Prin urmare, ele vor
avea entalpie zero. In functie de semnul valorii entalpiei standard de
formare, se poate spune dacd in timpul reactiei se elibereaza energie (valoare
negativa) — reactie exoterma - sau se consuma energie (valoare pozitiva) —
reactie endotermd. Pentru exemplul analizat, entalpia standard de formare
va fi [18,40]:

AH, = ZViHj)“,i = ZAH?/P“’d _ZAHO'”””
kJ

AH), :{1mol-(—285,83)mk—(])1}—{1mol-(0)mk—g)l+0,5mol~(0)m—ol} . (39)

AH}, =-285,83 [ K] |

. . . . 0 A
Asa cum s-a mentionat anterior, entalpia de reactie AH, (care, In acest caz

este aceeasi cu entalpia de formare) este diferenta dintre entalpia produsilor
de reactie si entalpia reactantilor intr-o stare de referintd. Acelasi bilant ar
putea fi intocmit si pentru cazul in care apa rezultatd este in stare gazoasa.
Singura diferentd este faptul ca In ecuatia entalpiei de formare se va
introduce entalpia standard de formare corespunzatoare apei in stare
gazoasd. In esentd, rezultatele diferd prin cantitatea de entalpie molara de
vaporizare a apei la 25 °C. Pentru a clarifica suplimentar acest concept, se va
exemplifica si arderea metanului:

CH, (g)+20,(g) - CO, (g)+2H,0(1) . (3.10)

Entalpia de reactie se calculeaza analog exemplului anterior, ca diferenta
dintre entalpia produsilor si entalpia reactantilor. Se poate constata ca
entalpia reactiei de ardere a gazului metan este negativa. De altfel pentru
reactiile exoterme, respectiv toate reactiile de ardere, entalpia de reactie va fi

intotdeauna negativa:
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AHy =) AHY  —> AHY

f,prod
AHy = {hnol : (—393,5)£1 +2mol - (—285,83)%} -
mz] g o (3.11)
- {1mol -(~74,85)——+2mol - (0)—}
mol mol

AH}, =-890,31 [ K] |

Atunci cand se analizeaza reactiile de ardere, un simplu bilant al entalpiei
nu mai este suficient deoarece au loc procese de conversie a substantelor.
Suplimentar, arderea nu are loc in stare standard. Ca urmare, bilantul trebuie
extins. In acest scop se considera un sistem deschis, diaterman si izobar (fig.
3.2).

g %

'l

e

Fig. 3.2 Schema sistemului considerat pentru ardere

Deoarece presiunea din sistem nu se modifica (dp = 0) si frecarile sunt
neglijate (ideal), bilantul energetic al sistemului sub forma de puteri va fi:

Q=H,-H, . (3.12)

Asa cum s-a mentionat deja, arderea implica procese de conversie a
substantelor (modificare a compozitiei chimice). Ca urmare, ecuatia
bilantului energetic trebuie extinsa. Pentru a putea realiza bilantul corect al
procesului de conversie al reactantilor in produsi de reactie, se utilizeaza

starea de referinta comuna [34,36,55]:
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Q=H,~H,-H, +H°  ~H° +H

prod prod reac reac

L extindere=0 .

Q=(H,-H),,)+(H), —H,)+H),, ~H), . (3.13)
i

Q:(HZ—H;’,,Ud)+(HZHC—Hl)+AHgA

In ecuatia 3.13 HY .o H°

- Sunt entalpiile in conditii standard ale produsilor
si respectiv reactantilor si pot fi usor identificate in tabele pentru fiecare
substanta in parte. H: poate fi la randul sau determinat usor deoarece
conditiile initiale sunt cunoscute. H: este mai dificil de determinat deoarece

depinde de T, iar acesta din urma nu este cunoscut.

Bilantul energetic astfel obtinut (ecuatia 3.13) poate fi utilizat pentru
determinarea temperaturii de ardere T:. Flacara adiabaticd, care are
relevanta din punct de vedere tehnic, va fi tratatd mai detaliat in capitolul
3.1.3. Pentru a incepe calculul temperaturii T>, cantitatea de caldura generata
de reactie trebuie mai iIntai determinata experimental intr-o bomba

. . v . . 10 . . A . v
calorimetrica. Entalpia de reactie AH, se obtine aplicind metoda descrisa

anterior. In aceasta etapa trebuie doar sa se determine ceilalti doi termeni.

Ca urmare, diferentele de entalpie pentru reactanti si produsi sunt [34,36,55]:

(F°, - H1)=[ i, ) (T =T, )} |
4 1L, Com,i Z"f (Tre _Tl,i)
' ' ' e (3.14)
(Hz - Hgm ) Z[ i n, Epm,i if (TZ - Trgf )}

= |:z mi Cpm,i

1

if (T2 - T;‘ff )j|mc

Este important de retinut faptul ca, la calculul reactantilor, este posibil ca
aerul si combustibilul sd prezinte temperaturi diferite. Pentru a fi introduse
in calcul, capacitatile termice specifice molare medii (utilizate in relatia 3.14)
pot fiidentificate in tabele. Ecuatiile si relatiile de mai sus sunt ilustrate grafic
in figurile 3.3 si 3.4.
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In figura 3.3 este prezentatd arderea izobara in conditii adiabatice. In acest
caz reactantii se afld initial in starea 1, Insa pentru analiza sunt raportati la
starea de referinta (T, prs). Entalpia specifica stdrii de referinta este mai mica
deoarece temperatura de referinta si presiunea de referintd sunt mai mici
decat temperatura si presiunea in starea 1. In starea de referints, reactantii
sunt apoi transformati in produsi, ceea ce duce la o scddere a entalpiei cu o

o . . 0 . o
valoare egald cu entalpia de reactie (Ah,) deoarece reactia este exoterma.

Motivul acestei scaderi este diferenta dintre entalpia de formare a produsilor
si entalpia de formare a reactantilor. In ultima etapa, produsii sunt adusi in
starea 2 (T2, p2). In ciuda cresterii temperaturii (T2 > T1), se aplicd h2 = hi
deoarece arderea este adiabatici. In figura 3.4, se considera acelasi proces,
insa pentru un sistem diaterman (care permite schimb de caldura). De
aceastd datd entalpia scade (h: <hi), In timp ce temperatura creste (T2 > T1).
Cresterea de temperatura este mai redusa insa, deoarece o parte din entalpia
specifica de reactie, este disipatd din flacdra prin schimb sub forma de
caldura cu peretii sistemului.

1, 12
h‘ _‘d‘hR‘eac.1 ( |
-1 |
-7 L’L_"‘ﬁfu@ ! hl‘ = hZ
2
// ‘ -
o | Ah =T B0 prod
2 prod! ! e |
| |’ ) } : hOR ]
h?‘ﬂf !AhoReac-_/_)_ ______ 7 PP -
| . - //
prcf - //’ /// h}ef
//// //// //,/
//// //// ////
rd rd rd >
T, T T, T

Fig. 3.3 Bilantul energetic pentru ardere adiabatici la presiune constantd (adaptare dupi [13])
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Fig. 3.4 Bilantul energetic pentru ardere diatermand la presiune constanti (adaptare dupd [13])

3.1.1. Puterea calorica

Pentru calculul si analiza proceselor de ardere, de obicei, se utilizeaza
puterea caloricd a combustibililor. Se numeste putere calorica superioara -
presupunand ca apa produsa este in stare lichida - entalpia negativa molara
(raportare la cantitatea de substantd) sau specifica (raportare la masd) de
reactie. Puterea caloricd inferioard descrie in esenta acelasi lucru, insa in acest
caz, apa (ca produs de reactie) este in stare gazoasa. In functie de valoarea
de referinta selectata (masa sau cantitatea de substanta), unitatea de masura
a puterii calorice este [kJ/kgcomb] sau [k]J/kmolcomb].

Puterea caloricd superioard (HHV) - vaporii de api din gazele de ardere
condenseazd, iar cildura de vaporizare a acestora este continutd in cildura
totald obtinutd.

Puterea caloricd inferioard (LHV) — vaporii de apd din gazele de ardere
rdman in stare gazoasd datoritd faptului cd temperatura gazelor este mai
ridicatd decdt temperatura de condensare a acestora (motoarele cu ardere
internd se incadreazd in aceastd categorie).

Diferenta dintre cele doud puteri calorice (HHV, LHV), reprezintd cildura

latentd de vaporizare a apei (hy, ,, ).
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Observatie
Puterea caloricid a unui combustibil se poate determina experimental sau prin

calcul pe baza compozitiei chimice.

Tinand cont de aceste aspecte pentru cele doud puteri calorice rezulta

urmatoarele relatii:

AH
HHV = —— 2% (3.15)
My
____  AH
HHV = ——~2% (3.16)
ny
AH
LHV =—— % (3.17)
My
___  AH
LHV =———"% (3.18)
”f

Puterea calorica superioara si puterea caloricd inferioard sunt legate prin

entalpia de vaporizare h ,, , =2.502 [k]/kg] (la 25 °C) a apei (ca produs de

reactie). Tinand cont de aspectele amintite anterior, daca apa condenseaza in
gazele de evacuare, pentru calcul se utilizeazd puterea calorica superioara.
In schimb, daca in gazele de evacuare apa este in stare gazoasi atunci se
utilizeaza puterea caloricd inferioara:

m

HHV =LHV +—h ., (3.19)
"y
— — My, _
HHY =LHV +—% - My o By - (3.20)
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3.1.2. Formarea amestecului

Conversia energiei chimice a combustibilului in cdldura are loc sub forma de
reactie chimica cu participarea oxigenului, uzual din aerul atmosferic. In
functie de compozitia chimica a combustibilului este necesard o anumita
cantitate de oxigen (si astfel o anumita cantitate de aer) pentru o ardere
stoichiometricd. Aceastd cantitate de oxigen/aer este impusa de oxidarea
elementelor componente ale combustibilului, conform reactiilor de oxidare.
Pentru determinarea cantitatii de oxigen/aer necesare se utilizeaza ecuatia
generald a reactiei de ardere a hidrocarburilor [27,51]:

CH, + x+yj02\——‘xCO +‘ZHO

combustibil = ~—
oxigen

(3.21)

produsi de ardere

sau, daca arderea este teoretica (azotul nu participa la ardere) si are loc cu
aer (21% V/V Oz si 79% V/V N2):

0,21 0,21 4

bustibil -
compustot produsi de ardere . (322)
aer produsi care nu

participd la ardere

CH +[x+%]0 +079[ ZJN - xCO, +ZH O+079( +1]N2.
| —

Cantitatea de oxigen necesara pentru o ardere stoichiometricd poate fi
determinatd direct din ecuatia reactiei, respectiv:

yJ kmol02

O, =x+=
’ kmol

s (3.23)

comb

Alternativ, cantitatea minima de oxigen se poate determina pe baza
compozitiei gravimetrice a combustibilului. Considerand un combustibil
care contine si oxigen C:HyO: rezulta [51]:
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oo masadeC x-M. kg
masa combustibilului _ x- M. +y-M,, tz M kgcomb
masadeH, y M
h= —= , (3.24)
masa combustibilului  x- M. +y-M, tz M S comb
o masadeO, 3 z: M 0,
~ masacombustibilului  x- M cty-M Wt z-M kgmmb
_ _ k
unde: M, este masa molard a elementului i, respectiv M. =12 {k gcl }
mo

_ k _ k
M, = ELTT M, =32 o, |
2 kmol ’ 2 kmolOZ

Observatie

Dacd in structura combustibilului existd si oxigen, acesta intervine in reactiile
de oxidare a carbonului si hidrogenului, ceea ce duce la o reducere a cantititii

de oxigen care trebuie asiguratd din exterior sau din aerul atmosferic.

In acest caz, pentru calcul cantititii stoichiometrice de oxigen/aer se porneste
de la urmatoarele reactii de ardere, care tin cont de participatia molara a
componentelor din 1 [kg] de combustibil [51]:

c c C

E C + E C)2 4 E C02 , (325)
gHz " %-%oz N %HZO. (3.26)

Tinand cont de cele prezentate mai sus, cantitatea minima de oxigen necesar
arderii teoretice a 1 [kg] de combustibil (numita si cantitate stoichiometrica)

c h o kg,
o) fom 32 2% | ,
> (12 4 32} |:kgcomb :l (3 27)

este:
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Cunoscand cantitatea de oxigen, pentru o compozitie a aerului de 21% v/v
(23,2% m/m) Oz si 79% v/v (76,8% m/m) N, se poate calcula cantitatea de aer

minima teoretic/stoichiometrica ( AFR; ) necesara pentru o ardere completa:

— 1 y || kmol
AFRs = ——| x+= || ——— |, .
21 (x 4j [kmolmb } o
sau

e T
AFR, =——(2,664-c+7,936 - h—0) | —Ber_| | (3.29)

0,232 L kgcomb i

kg ]
AFR =4,31-(2,664-c+7,936-h—o) | —22 | | (3.30)

L gcomb _

— kmol_ |
AFR. = —- (2,664-c+7,936-h-0) " | (3.31)

0,21 kgcomb
— kmol
AFR; =4,76-(2,664-c+7,936-h—o) = (3.32)
gcomb
Legatura dintre AFRsi AFR este data de relatia:
—( M
AFR = AFR[ =~ J . (3.33)
Mf

Dupd cum s-a precizat si in capitolul 1, pentru a caracteriza compozitia
amestecului de aer si combustibil se utilizeaza coeficientul de exces de aer A,
care indica in ce raport este cantitatea reald de aer (cantitatea de aer
disponibila pentru ardere) fata de cantitatea minima de aer care ar fi necesar
arderii stoichiometrice. Acesta se obtine ca raportul dintre masa de aer
disponibila efectiv pentru ardere (1.) si masa de aer necesara teoretic pentru
arderea stoichiometrica (11a,s).
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L0, _m, _ AFR
0,. m,. AFR (3.34)
— m”
_AFRS-mf . (3.35)

Dupa cum s-a precizat si in capitolul 1, daca valoarea acestui raport este 1,
se spune cd este un raport stoichiometric. Daca valoarea sa este mai mica
decat 1, este lipsa (deficit) de aer (amestec bogat in combustibil), iar daca este
mai mare decat 1, exista exces de aer (amestec sarac in combustibil). Raportul
aer-combustibil (coeficientul de exces de aer) permite extragerea de concluzii
privind emisiile de poluanti, temperaturile si evolutia arderii. Daca in
camera de ardere exista un deficit local de oxigen, cauzat de o curgere
necorespunzatoare, chiar si in conditiile unui exces global de aer poate sa
apard arderea incompleta. Valoarea reciprocd a raportului aer-combustibil
se numeste raport de echivalentd (¢) (preferat in literatura internationala
engleza):

(3.36)

Pentru o cantitate data de aer, ¢ indicd in ce raport este cantitatea reald de
combustibil (mf— cantitatea de combustibil disponibild pentru ardere) fata de
cantitatea de combustibil care ar putea arde stoichiometric (ms). Pentru
arderea stoichiometricd, raportul de echivalenta presupune de asemenea
valoarea 1. In celelalte cazuri, respectiv ardere cu amestec bogat sau sarac,
raportul de echivalenta este indirect proportional cu raportul de aer-
combustibil.

In timpul functionrii motoarelor cu ardere interna, raportul aer-combustibil
variaza continuu. Totodata nu este posibil sa se obtina intotdeauna un raport
stoichiometric, iar in anumite situatii acest lucru nici nu este de dorit.
Suplimentar, In cazul in care se reuseste obtinerea unui raport aer-
combustibil stoichiometric, se pune problema distributiei optime a aerului si
combustibilului in camera de ardere. Prin urmare, in functie de cerintele de
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performantd pentru motor, este necesar ca unul din cei doi participanti la
ardere sa fie in exces. Spre exemplu:

» pentru a obtine un consum redus de combustibil este necesar a se
asigura o cantitate de aer In exces pentru a creste probabilitatea ca
intreaga cantitate de combustibil sa arda (suplimentar, cantitatea de aer
in exces ajutd la reducerea pierderilor de caldura prin peretii camerei de
ardere).

» pentru a obtine o valoare mare a momentului motor, este de preferat sa
se asigure o cantitate de combustibil In exces pentru a creste
probabilitatea ca intreaga cantitate de aer din camera de ardere sa fie

utilizata.

Observatie

Cerintele de performantd pentru motor nu sunt intotdeauna in concordanti
cu cerintele de functionare a sistemului de post-tratare a gazelor arse. Spre
exemplu, catalizatorul cu trei cdi utilizat la MAS pentru oxidarea
hidrocarburilor nearse si a monoxidului de carbon in CO2 si H20, respectiv
reducerea oxizilor de azot, implicd o functionare cu A= 1. Pentru respectarea
normelor de poluare actuale, acest lucru trebuie indeplinit pe intreaga plaji
de sarcini si turatii.

Puterea calorica a amestecului

Pentru conversia energiei in cilindrul unui motor cu ardere internd nu
puterea caloricd a combustibilului (LHV) este cea care are un rol determinant

[51], ci puterea caloricd a amestecului (H V), deoarece:

» camera de ardere a unui cilindru are un volum finit cunoscut;
» la reactiile din volumul camerei de ardere (pentru transformarea
energiei chimice a combustibilului In cdldura) participa atat

combustibilul, cat si aerului.

Pornind de la definitia raportului aer-combustibil stoichiometric, se poate

scrie:
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AFR=2-AFR_ . (3.37)

Masa de amestec de aer si combustibil (m4) este egald cu suma dintre masa
de combustibil (1) si masa de aer (m.):

my,=m,+m,=m,(1+A-AFR), (3.38)

af f

care, pentru o cantitate de combustibil de 1 [kg] devine:
m,=1+1-AFR_ . (3.39)

Tinand cont de aceasta relatie puterea calorica raportatd la masa de amestec
este:

" m_ 1+ -AFR_| kg, (340)

gy LHV LHV { KJ }
aof

Variatia puterii calorice a amestecului pentru motorina in functie de valoarea

coeficientului de exces de aer este prezentata in figura 3.5.

HV,, \ { Optim pentru putere ]
v

2.70

2.50

2.30 \
2.10 ! \

1.90 Limita inferioara“} pentru
motoarele Diesel
A=1,05-13

1.70 |~

1.50 -
0.6 0.8 1 1.2 A

Fig. 3.5 Puterea calorici a amestecului in functie de coeficientul de exces de aer
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In schimb, puterea calorica raportata la volumul de a amestec este:

v _LHV _ LHV { KJ } G41)

TV, VY,

3
af m af

unde: Vi este volumul de amestec; Vi — volumul de aer; Vs — volumul de

combustibil.

Legatura dintre cele doua puteri calorice ale amestecului este data de
densitatea amestecului (pa):

H,

(3.42)

3

_LHV my LHV [ K
af m 4

m Vv m

af af af af

m

unde p, = 7.

af
In functie de modul de formare a amestecului, in cilindrul motorului cu
ardere internd este admis aer sau amestec de aer si combustibil. In cazul
formadrii externe a amestecului (in cilindru este admis amestec de aer si

combustibil) se obtine:

m m ko |
__d__ g
Pe = VRY, L}a ’ (3.43)
af a f m
K |
HVaf =LHV - ,Oﬂf l:m—a . (344)
af _|

In cazul formarii interne a amestecului (in cilindru este admis doar aer),
combustibilul se introduce in cilindru doar dupa finalizarea procesului de
admisie, astfel cd puterea calorica a amestecului devine:

B m, + )ﬂ(f B E
Py = =p, e | (3.45)

Vu+)>(f

LHV KJ
HV = : :
Y A-AFR, Fa [mzf } (3-46)
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3.1.3. Temperatura flacarii adiabatice

Temperatura maxima a fldcarii este de mare interes pentru analiza
procesului de ardere, deoarece permite o estimare initiald a formarii
poluantilor. In cazul proceselor de ardere din motorul cu ardere intern3,
estimarea se bazeaza pe temperatura flacdrii adiabatice. Pentru a calcula
temperatura flacarii adiabatice se considerd un sistem adiabatic (cu alte

cuvinte fara schimb de caldura intre flacara si mediul exterior Q =0)1n care
reactioneaza un combustibil cu aerul, fara schimb de lucru mecanic
(W., = 0). Pentru procesul de ardere considerat, entalpia de reactie se

estimeaza tinand cont de puterea calorica inferioara. Temperatura flacarii
adiabatice se determind aplicand relatia 3.13 pentru sistemul adiabatic
considerat [34,36,55]:

(HZ - HO ) + (H;(’Jeact - Hl ) + AHI(; =0 4 (3.47)

prod

(FI, -, ) =—(H.,, —H,) - AHY , (3.48)

(Hfmcl—Hl):"“prm,f‘if(T - T, )+ Z/(Tmf‘Ta)’ (3.49)

e f a " pm,a
-9, %
AHg = —ﬁfﬁ 7 (350)
. . . — TZ
(Hz - Hprod ) = Zi:nicﬂm,i T \(i,_ﬂ ’ (351)
S

Raportarea reactantilor si a produsilor la starea de referinta se face cu
ajutorul ecuatiilor 3.14. Stiind ca 9i = Ti - Trr se obtine:

(Z fZiEpm,i

1

T ep—— .= Tn’/ . — Tr
8 =LHV +7n.¢ 8. +nc 4, (3.52)

T, ad fpm, f T, f a“pm,a T, a

respectiv:
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T

n e = |t
>—=+c.| [9,=LHV +ic &, + AAFRC
- nf pm,i a f pm,a T,

fpm,f T,

3. (353)

Ty

Analizand aceasta relatie se poate observa ca temperatura flacdrii adiabatice
este o variabild care depinde de mai multe conditii la limitd. Printre altele,
un rol decisiv il joacd amestecul de combustibil si oxidant, puterea calorica
inferioara (sau puterea calorica superioard), coeficientul de exces de aer (1)
si temperatura initiald a reactantilor (Tr). In tabelul 3.2 sunt prezentate
temperaturile flacarii adiabatice pentru diferite amestecuri de combustibil si
oxidant. In general, temperaturile maxime sunt mai mari atunci cand se
utilizeaza oxigenul pur ca oxidant. Daca reactia are loc cu aer, azotul nu ia
parte la ardere si astfel scade temperatura fiind doar un balast termic. In
cazul real, temperatura de ardere este mai mica decat temperatura
adiabatica, deoarece au loc pierderi de cdldurd, ardere incompletd si
disociere (scindarea moleculelor la temperaturi ridicate cu un consum de

caldura).
Tabelul 3.2 Temperatura flicirii adiabatice a unui amestec stoichiometric pentru
p=1[bar], T =298 [K] (adaptare dupdi [57])
Combustibil Oxidant Temperatura flacarii adiabatice Tua[K]

H: Aer 2.380

He O 3.083

CH. Aer 2222

C2He Aer 2.523

CHe O 4.850

Calculul temperaturii adiabatice de ardere a n-butanului

Pentru a exemplifica modul de calcul al temperaturii flacdrii adiabatice, se
considera procesul de ardere al n-butanului. Se considera ca arderea n-
butanului (CsH1) are loc cu aer (format din 21% v/v Oz si 79% v/v N2), iar
temperatura reactantilor la intrare este de 25 [°C]. De asemenea, se
presupune ca arderea este completa, iar produsii de reactie sunt doar dioxid
de carbon (CO2) si apa (H:0). Sistemul considerat este prezentat schematic
in figura 3.6.
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n-C,H

25[°C],1[bar] | Cameride |\ (D>
Aer : ardere 1 [bar] N,
25[°C], 1] bar| L/

Fig. 3.6 Arderea adiabaticd a n-Butan

Intr-o prima etapd, se scrie reactia pentru 1 kmol de n-butan, considerand ca
azotul continut in aer nu ia parte la reactie:

C,H,, +%(0,2102 +0,79N, ) > 4CO, +5H20+6,5-%N2 - (3.54)

4
7 7

Bilantul puterilor extins pentru cazul adiabatic este:

(1~ H), )+ (Fh —

H,)+AH} =0 . (3.55)

Trebuie apoi determinata entalpia de reactie AHIO{. Aceasta se poate obtine

din entalpia de formare a reactantilor AH?,JM, respectiv din entalpia de

0

formare a produsilor de reactie AH .
5 5 f,prod

Entalpia de formare pentru

reactantii din ecuatia 3.54 poate fi identificata din tabelul 3.3.

AHp ="vH} =% AH{  —> AH}  =-2657,6[K]].  (3.56)
70 K]
AHy = (4 kmol CO, )-| -393,52 —— CO, |+
kmol
k]
+(5 kmol H,0)-| —241,83 H,O |-
kmol
K]
—(-1kmol C,H, )-| -125,6 = Cilo |-

KJ
~ (6,5 kmol 02)-(0 — ozj=

=1574,08 kJ —1209,15 k] +125,6 kJ + 0 k] =-2657,6 K]
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Tabelul 3.3 Calculul entalpiei de reactie in conditii standard (apa rezultati este in stare
gazoasd); date din [4]

Reactant / Produs vi [mol] AH? [kJ/mol] V,-AH? [kJ1
n-CsHio reactant )1 -125,6 +125,6
02 reactant (-) 6,5 0 0

CO2 produs 4 -393,52 -1.574,1
H0 produs 5 -241,83 -1.209,2

Semnul minus pentru numdirul de moli ai reactantilor este utilizat doar pentru a indica faptul ci acestia

se consumd.

Puterea caloricd molara rezulta din raportul dintre entalpia de reactie si
cantitatea de substanta (1) este:

R —2657,6 [—J . (3.57)

Considerand ca Trs=0 °C, temperatura flacdrii adiabatice se calculeaza dupa

cum urmeaza:

Tyg —_ TYB
LHV +¢ \ "3 + AAFRE. |7 9
pm, f T, f pmaly  ~a
ad — 7

T (3.58)

,a

_ _ Tref —_— _
LHV +5,, |, (T, -T,,)+ AAFR.T,
ad ref - " Ty n n Ty 4 (3.59)

co, —

m,a|r
a

~
|

LHV +T,, , ;f (T,-T, )+ AAFR.T,,, if (T,-T,)

Tud - Tref = T, T . (360)

— a — ad p— Tad
4cpm o +5¢c +24,45¢

A~
ef

pm,H,0 ‘T pm,N, T

T rg ref



259
Procesul de ardere al MAI

Coeficientul de exces de aer (1) este egal cu 1, deoarece este vorba de o ardere
stoichiometrica. Cantitatea minima de aer ( AFR; ) necesara se calculeaza din

ecuatia reactiei de ardere a combustibilului:

5 1 y kmol
AFR; =——| x+= |=30,95| ———== | . .
21 [x 4} {kmol } (3-61)

7 comb

Capacitdtile termice molare ale combustibilului si ale aerului pot fi
identificate in tabelul 3.4 (este important sd se acorde atentie temperaturii
initiale). Capacitatile termice molare ale produsilor nu pot fi insa luate direct
din tabele. Deoarece acestea sunt dependente de temperatura, iar
temperatura de ardere nu este cunoscuta initial, intr-o prima etapa trebuie
sd se facd o estimare rezonabild a valorii temperaturii de ardere.
Temperatura Tw nu este cunoscutd initial, motiv pentru care ecuatia 3.60
trebuie rezolvatd iterativ: dupa primul rezultat, trebuie sd se faca o
comparatie intre estimarea initiald si rezultatul obtinut prin calcul, iar daca
este necesar, sa se imbundtateasca (vezi capitolul 2.4.6). Dupa efectuarea
calculului iterativ (pentru cazul considerat) se concluzioneaza ca

temperatura de ardere este de aproximativ 2.200 K.

Tabelul 3.4 Capacitatea termicid molard (Trf= 0 [°C]); date din [4]

Reactant  C,, (1aT=298 [K] [J/mol K]

n-CsHio 98,49
Aer 29,18

Daca se introduc capacitatile termice molare corespunzatoare (tab. 3.5) in

relatia 3.60, pentru temperatura de ardere (adiabaticd) se obtine:

T,=1936,8[°C]=2.199,7 [K] .

Tabelul 3.5 Masa molard si capacitatea termicd molard (Trs= 0 [°C)); date din [4]

Reactant Masa molari [kg/kmol] C,, (1aT=2200 [K]) [J/mol K]
CO2 44,01 60,85
H0 18,01 52,41

N2 28,01 36,27
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3.2.Termodinamica de echilibru

Arderea este o reactie chimica Intre oxigen si substante inflamabile. Reactiile
chimice dintre speciile chimice care reactioneaza (reactanti) si produsi pot fi
descrise matematic astfel [36]:

vA+vB=vC+vD (3.62)

In aceasta ecuatie vi reprezinta coeficientii stoichiometrici ai reactiei, iar A, B,
reactantii, respectiv C, D produsii de reactie. Prin conventie, coeficientii
stoichiometrici sunt negativi pentru toti reactantii (vo, v» < 0) si pozitivi
pentru toti produsii (v¢, va>0). Deoarece reactiile chimice reversibile pot avea
loc in ambele directii, ecuatia de reactie de mai sus poate fi prezentata
simplificat:

ZviAi =0. (3.63)

Daca se considera un sistem pentru care sunt cunoscute presiunea,
temperatura si compozitia chimica (cu alte cuvinte se cunoaste starea
sistemului) nu se poate face nicio afirmatie cu privire la starea de echilibru
chimic. Ca urmare, se impune dezvoltarea unui criteriu general de echilibru
chimic. Deoarece compozitia in conditii de echilibru chimic variaza in functie
de presiune si temperatura, la dezvoltarea criteriului general de echilibru
chimic se considera ca sistemul se afla la presiune si temperatura date.

Considerand ca transferul de caldura in sistem este pozitiv, pentru sistemele
in care nu au loc reactii, principiul cresterii entropiei poate fi exprimat ca:

6Q
dSsyS 2 T . (3.64)

In cazul in care sistemul si mediul exterior formeazi un sistem adiabatic,
relatia se reduce la dSss > 0). Altfel spus, intr-o camera adiabatica reactiile
chimice au loc in sensul cresterii entropiei pana cand entropia atinge o
valoare maximd, moment in care inceteazd. Prin urmare, entropia reprezinta
o proprietate foarte utila pentru studiul sistemelor adiabatice reactive.
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3.2.1. Starea de echilibru

Toate reactiile tind spre o stare de echilibru (starea unui sistem de substante
reactante in care concentratiile nu variaza). Aceasta stare de echilibru se
poate instala daca existd suficient timp disponibil. Daca, spre exemplu, se
considera o ardere intr-un spatiu inchis, concentratia de substante initiale
(aer si combustibil) scade, iar si cea a gazelor de ardere creste. Ca urmare,
viteza reactiei directe scade, in timp ce viteza reactiei inverse creste. Dupa o
perioada de timp suficient de lunga se ajunge la o stare de echilibru in care
reactiile directe si cele inverse sunt echilibrate deoarece se desfdsoard cu
aceeasi viteza. Echilibrul chimic depinde insa de conditiile externe precum
temperatura, presiunea si compozitia sistemului. Daca in acest sistem, s-ar
introduce din nou oxigen arderea ar reincepe. Acest comportament poate fi
explicat prin principiul Le Chatelier (sau , legea echilibrului chimic” - Cand
un sistem chimic aflat in echilibru este supus unei schimbari de concentratie,
temperaturd, volum sau presiune, atunci sistemul reactioneaza si se
rearanjeaza intr-un nou echilibru, in sensul diminuarii respectivei schimbari;
cu alte cuvinte sistemul actioneaza in sensul diminuarii factorului
perturbator) care este utilizat pentru a prezice efectul unei modificari a
conditiilor de reactie pentru un sistem aflat in echilibru chimic. Altfel spus,
dacd un sistem care este in echilibru este perturbat, acesta actioneaza in
sensul diminudrii perturbatiei pentru a stabili un nou echilibru. Pentru
starea de echilibru, se poate afirma ca, la nivel macroscopic, nu se mai
sesizeaza nicio modificare a vitezei de reactie sau a compozitiei globale a
materiei. In consecintd, starea de echilibru este starea in care este valabild
urmatoarea relatie:

Viteza reactiei directe = Viteza reactiei inverse.

Datorita acestei cerinte echilibrul chimic este un echilibru dinamic.

In continuare se urmareste identificarea unei forme adecvate de descriere a
proceselor termochimice. In acest scop, legile termodinamicii reprezinta
cadrul de referintd. Legea I descrie posibilitatile generale de conversie a
energiei, pe cand legea a doua descrie directia in care poate avea loc un
proces termodinamic (de exemplu, este imposibil transferul de energie
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termica de la sine de la un corp rece la unul cald). In relatiile 3.65-3.73 se
reiau expresiile matematice ale legilor I si II ale termodinamicii pentru un
sistem inchis (vezi cap. 2):

dU =dQ—dW =dQ - pdv . (3.65)

Pentru un sistem inchis (dm = 0) variatia entropiei se compune din:

dS=dS, +o, , (3.66)
ds=19 (3.67)
T
is=9Q. 5 (3.68)
T
TdS=dQ+Ta, . (3.69)

Inlocuind dQ din ultima ecuatie cu relatia obtinuti pe baza legii I si

rearanjand termenii se obtine:

dU +pdv =TdS-To, (3.70)

dU +pdv -TdS=-To, . (3.71)

In aceastd ecuatie, termenul din partea dreapta este intotdeauna mai mic sau
egal cu zero, deoarece intotdeauna oir > 0, iar (-T) < 0. Astfel se obtine
urmadtoarea inegalitate:

dU +pdv —TdS <0. (3.72)

Semnul egal se refera la procese reversibile (o = 0). Instalarea (tendinta spre)
echilibrului chimic este un proces tipic reversibil [57]. Ca urmare, conditia
de echilibru este:

dU + pdv —TdS=0. (3.73)
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3.2.2. Entalpia (energia) libera Gibbs

Datorita constrangerilor suplimentare necesare (V = const. si S = const.),
conditia de echilibru (dU)vs = 0 nu este Insa utila pentru aplicatiile practice,
deoarece conditiile de izentropie sunt extrem de dificil de realizat, iar
entropia nu poate fi masurata si controlata direct. Suplimentar, atunci cand
apare si transferul termic, principiul cresterii entropiei devine impractic. Prin
urmare, pentru a putea descrie practic procesele termochimice este necesara
o altd marime, iar aceasta este entalpia liberd Gibbs (numita si energia libera
Gibbs). Pentru a putea introduce acest lucru in conditia de echilibru, se
rescriu termenii TdS si pdV:

TdS=d(TS)-SdT, (3.74)

pdv =d(pv)-Vvidp . (3.75)
Introducand cei doi termeni in ecuatia 3.73, se obtine:
d(U+pV -TS)-Vdp+SdT =0 , (3.76)
in care, primul termen reprezintd entalpia libera Gibbs (G):

G=U+pV-TS=H-TS. (3.77)

Conditia de echilibru (relatia 3.73) pentru o substanta pura poate fi rescrisa
tinand cont de relatiile 3.76 si 3.77 pentru a obtine:

dG —Vdp+SdT =0. (3.78)

Considerand p = ct. si T = ct, la echilibru reactia atinge un minim de energie
(vezi fig. 3.7), ceea ce inseamna cd si entalpia libera va atinge un minim [57].
Descrierea stdrii de echilibru in conditii de presiune constanta si temperaturd

constantd conduce la urmatoarea expresie importanta:

dgG|, =0. (3.79)
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A p = const.
C T = const.
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Fig. 3.7 Entalpia liberd a unei reactii (adaptare dupdi [57])

Consideratiile facute pana acum s-au bazat doar pe substante omogene,
motiv pentru care, in continuare, este necesara o extindere a acestora. Astfel,
entalpia libera a unui sistem cu o singura faza si mai multe componente (spre
exemplu, gazele de ardere din cilindrii motorului) depinde de temperatura,
presiune si speciile chimice participante, respectiv G = f (T, p, ni, nz, ...).

Derivand se obtine:

oG oG oG
AdG=|—| dT+| —| d — dn. .
[GTJ +[5PJ P+Z[6n j m, (3.80)
p.n; T p,Tn

i .
i

3.2.3. Potentialul chimic

Intrucat in timpul procesului de ardere din motor apar diverse specii chimice
(numar mare de compusi aromatici In motorind si benzind) se impune
introducerea notiunii de potential chimic (u), care permite descrierea
sd aiba loc. Expresia matematica se obtine prin derivarea entalpiei Gibbs in
functie de concentratia unei specii chimice:
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(o
== : (3.81)
t/p,Ton;

g

Presiunea, temperatura si concentratiile tuturor celorlalte specii chimice #j,
cu exceptia ni, sunt mentinute constante. Se poate constata ca potentialul
chimic este o proprietate intensivd, respectiv:

G= Z”iﬂf . (3.82)

Pentru o substantd pura cu o singura faza, se poate scrie:

(&) - 3.83
= o ) 8 - (3.83)
P,
unde g este energia libera molara Gibbs.

Pentru gazele ideale, potentialul chimic al unei substante i la presiune de 1
bar si temperatura T este [18,57]:

= (T)+ RT'IH% : (3.84)

Deoarece entalpia libera nu este doar o functie de presiune si temperatura,
ci si de cantitatea de substantd a tuturor componentelor i, relatia 3.78 poate
fi extinsa. Introducand potentialul chimic in relatie si aplicand ecuatia unui
amestec de gaze ideale, se obtine:

dG=Vdp-SdT + pdn, . (3.85)

Din aceasta ecuatie rezultd ca pentru echilibrul chimic dG = 0 (vezi ec. 3.79)
in conditii izoterme (T = const.) si izobare (p = const.) este necesar ca:

dG|, =3 mdn, . (3.86)
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Pentru o reactie chimica, modificarea cantitatii de substanta dni poate fi
descrisd cu variabila de progres a reactiei £ (care nu depinde de cantitatea
totald):

dn,
dg="2 (3.87)

dG
AG=|—| =D 1V, . 3.88
[d§ jp,T ZI: ( )

In conditii de echilibru, variatia entalpiei libere in functie de variabila de
progres a reactiei £ este zero. Pentru o conversie completd conform ecuatiei
reactiei AE = 1. Astfel, pentru orice reactie chimicd, starea de echilibru este

atinsa atunci cand urmatoarea conditie de echilibru este indeplinita:

24y, =0 . (3.89)

1

Utilizand relatiile potentialul chimic (ecuatia 3.84) pentru un amestec de

gaze care reactioneaza in conditii de echilibru chimic (ecuatia 3.89) se obtine:

Syl +RTY v, 1n%:0 ; (3.90)

Zviylp+l_2TlnH[p—éJ -0 (3.91)
i i \ P

Daca se considera cd suma tuturor potentialelor chimice standard poate fi
PRV . . v v =0 P .
descrisa si de entalpia liberd molara g, a componentei i la presiunea

standard po =1 bar, atunci formula de mai sus poate fi rescrisa. Suplimentar,

se introduce constanta de echilibru K, (la presiune constantd) ca produsul
tuturor presiunilor partiale. In consecints, ambele marimi (§10 si Ky) sunt

independente de presiune:

A} = viu) =—RTInK, =0, (3.92)
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KPZH(P_SJ ) (3.93)
i\P
A8,

K =Rl (3.94)

Prin constanta de echilibru K; se introduce si un caz special al legii actiunii
masei (aceasta reprezinta raportul dintre activitatea produsilor de reactie si
activitatea reactantilor in cazul unei reactii in echilibru).

Constanta de echilibru K. este adesea folosita pentru o concentratie molara
constantd. Concentratia de referinta este ¢i = 1 [mol/l]. Ca si in cazul K,
constanta K. este adimensionala.

K = H[CC_OJ _ (3.95)

Diferenta dintre K, si K. este mdrimea de referinta aleasa - presiunea p,
respectiv concentratia c (de echilibru). Conversia din K¢ in K, se face folosind
ecuatia de stare a gazelor ideale:

pV =nRT - ngl_{T - p=cRT.

Pentru o reactie de tipul (vezi rel. 3.62):

vA+vB=v C+vD. (3.96)
rezulta:
Cl“(RT)‘[D]*(RT)"
sz[ ]vﬂ(_ )[ ]vb(_ = (3.97)
[A]"(RT)"[B]" (RT)
_LeT [DT"( =
" [a]"[B]" (3.98)
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In cazul general:

vl

K, =K, (ET)z (3.99)

Pentru a pune in evidentd legatura dintre K, si K se analizeaza doua
exemple:

> reactia oxihidrogenului: 2H, + O, - 2H,0, se obtine K,=K,/ (RT) ;

» arderea metanului: CH, + 20, - CO, + 2H,O, se obtine K,=K,.

Valorile entalpiei libere molare g’ si constantele de echilibru Ky si K. in

conditii normale se pot identifica din tabele (spre exemplu, tab. 3.6). Entalpia
libera molara se poate determinata analog ecuatiei 3.77:

Ag’ = Al ~TAS, . (3.100)

Deoarece modul de calcul al entalpiei standard de reactie este deja cunoscut,
mai trebuie determinata entropia standard de reactie, care se obtine printr-o

procedura similara:

ASy=>vS! . (3.101)

Cu ajutorul constantelor de echilibru se pot face afirmatii calitative despre
compozitia In conditii de echilibru chimic. Valorile lor numerice ofera
informatii cu privire la pozitia echilibrului. In general:

» Ky >>1: echilibrul este pe partea produsilor (partea dreapta),

»  Kpe<<1: echilibrul este pe partea reactantilor (partea stangad).

Utilizand aceste descrieri, respectiv entalpia libera si constanta de echilibru,
se poate determina starea de echilibru a unei reactii. Suplimentar, se pot face
afirmatii si cu privire la starea finala a unei reactii.
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Tabelul 3.6 Date termodinamice ale aburului (adaptare dupd [57])

T K] ¢,, /mol K1 5 ° [j/mol K] (;70 _172098) [k]J/kmol] logK,
0 0,000 0,000 -9,904 oo
100 33,299 152,388 -6,615 123,579
200 33,349 175,485 -3,282 60,792
298 33,590 188,834 0,000 40,047
300 33,596 189,042 0,062 39,785
400 34,262 198,788 3,452 29,238
500 35,226 206,534 6,925 22,884
600 36,325 213,052 10,501 18,631
700 37,495 218,738 14,192 15,582
800 38,721 223,825 18,002 13,287
900 39,987 228,459 21,938 11,496
1000 41,268 232,738 26,000 10,060

Rezumat termodinamica de echilibru

» Toate reactiile tind spre o stare individuald de echilibru. Trebuie sa fie
suficient timp disponibil pentru ca aceastd conditie sd apard. Starea de
echilibru este atinsa atunci cand este indeplinita urmatoarea egalitate:

Viteza reactiei directe = Viteza reactiei inverse.

» Pentru a obtine o descriere adecvata a proceselor termochimice, mai
intai se combind prima si a doua lege a termodinamicii, iar apoi se
introduce entalpia libera Gibbs (G) in inegalitate pentru a inlocui
entropia din descriere.

» La echilibru reactia atinge un minim energetic, respectiv entalpia libera
(G) atinge un minim. Echilibrul poate fi descris ca o functie de
temperatura, presiune si diferitele specii chimice (sistem cu mai multe
componente). Inegalitatea este apoi extinsa pentru a include termenul
dependentei de cantitatea de substanta (pentru sisteme cu mai multe

componente).
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» Se introduce notiunea de potential chimic ui, care descrie derivata
entalpiei libere Gibbs in functie de concentratia unei specii chimice.
Inlocuind in inegalitate si extinsa cu variabila de progres a reactiei,
pornind de la echilibrul chimic (dG = 0) se obtine conditia de echilibru
Luwvi=0.

» Utilizand potentialul chimic, conditia de echilibru poate fi transformata
pentru a se obtine constantele de echilibru Ky si Kc. Aceste constante pot
fi apoi folosite pentru a face o afirmatie calitativd cu privire la

compozitia in starea de echilibru.

3.3.Notiuni de cinetica chimica

Intelegerea proceselor chimice ale arderii este esentiald pentru studiul
acesteia. Vitezele de reactie controleaza, in cazul multor procese de ardere,
viteza de ardere si determind, in cazul tuturor proceselor de ardere,
formarea, respectiv conversia poluantilor. Totodatd, aprinderea si stingerea
flacarii sunt strans legate de procesele chimice. Ramura fizicii chimice care
se ocupa cu studiul reactiilor elementare si vitezele lor de desfasurare se
numeste cinetica chimica.

3.3.1.  Reactii globale si reactii elementare

Reactia globala a unui mol de combustibil (F) cu a moli de oxidant (Ox)
pentru a forma b moli de produsi de ardere (Prod) poate fi exprimata prin
urmatorul mecanism global de reactie:

F +aOx — bProd . (3.102)

In baza madsuratorilor experimentale efectuate, viteza de consum a
combustibilului poate fi exprimata sub forma:

[ X, ]
e T x (.109
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unde:

n
(X, ]= v (3.104)

reprezintd concentratia molara a speciei chimice i din amestec; 74 —numarul
de kilomoli de substanta A; V — volumul sistemului. Conform acestei reactii,
viteza de consum a combustibilului este proportionala cu fiecare reactant
ridicat la putere. Constanta de proportionalitate kc poarta denumirea de
coeficient al vitezei globale de reactie care, in general, nu este constant ci
puternic dependent de temperaturd. Semnul minus indica o scadere a
concentratiei in timp. Exponentii n si m (numiti si ordine partiale de reactie)
determind ordinul global de reactie (m + n). Interpretarea acestor exponenti
este: reactia este de ordinul n din punct de vedere al combustibilului si de
ordinul m din punct de vedre ala oxidantului. Pentru reactiile globale,
exponentii m si n nu sunt neapdrat numere intregi si se obtin prin corelarea

cu datele experimentale (regresie polinomiald) [55]. Conform teoriei cinetico-
moleculare, produsul [XF]" [XOX]M reprezintd frecventa ciocnirilor dintre

moleculele substantelor reactante.

Observatie

Este necesardi prudentd atunci cind se lucreazd cu ordinele partiale de reactie
si cunoasterea unor notiuni suplimentare de chimie. Nici ordinele de reactie
totale, nici cele individuale nu sunt legate de coeficientii stoichiometrici ai
reactiei. La nivel molecular, doar reactiile elementare au loc asa cum sunt

descrise de ecuatia reactiei.

Dupa ce a fost determinat ordinul reactiei, se pune intrebarea cum se poate
obtine viteza de reactie a reactiilor elementare (exemplificate in ecuatiile
3.106-3.109) [55,57]. Deoarece vitezele de reactie ale reactiilor chimice pot
varia in intervale largi (multe ordine de madrime), existd diverse metode
experimentale pentru determinarea vitezei de reactie. Efectuarea
masuratorilor este dificild, deoarece reactiile nu pot fi, de obicei, oprite si
repornite dupa bunul plac, iar concentratiile se modifica in permanents,
avand o valoare constanta doar la inceputul si la sfarsitul reactiei.
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In continuare sunt prezentate doud metode experimentale frecvent intalnite.
Reactoarele utilizate in cadrul masurdtorilor experimentale pot fi statice
(presiune sau volum constant) sau reactoare cu flux stationar (cu sau fara
amestecare) (fig. 3.8). Variatia concentratiei In timp se mdsoard in reactorul
static, care este un vas termostatic si care se incarca o data cu reactanti.
Alternativ, in reactorul cu flux stationar, variatia in timp a concentratiilor de
reactanti poate fi transformati in concentratii locale de reactanti. In mod
normal, pentru aceste experimente, atomii reactivi (radicali) trebuie generati
in avans. Din motivele mentionate mai sus este nevoie ca analiza sa fie foarte
precisa. In acest scop se utilizeaza diverse tipuri de masurare a concentratiei
(spre exemplu, spectrometrie de masd, rezonanta electronica de spin sau
cromatografia de gaz). Constanta de viteza k insa, poate fi determinata si prin
calcul.

Reactant 2

Amestec reactiv Reactant 1
Valori constante ale v, psi T
Se masoara p, T | > ]

sau ¢; Se masoara c;

Fig. 3.8 Reactor stationar si reactor cu flux (adaptare dupd [57])

Chiar dacd sunt utile la rezolvarea anumitor probleme, reactiile globale nu
permit intelegerea aspectelor care vizeazd evolutia din punct de vedere
chimic a sistemului. Spre exemplu, este imposibil ca molecule de oxidant sa
se ciocneasca simultan cu o singura moleculd de combustibil pentru a forma
b molecule de produsi. In realitate au loc o serie de procese succesive care
implica numeroase specii chimice intermediare. Pentru exemplificare se
considera reactia:

2H,+0, »2H,0 . (3.105)
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Pentru realizarea acestei reactii de conversie a hidrogenului si oxigenului in
ap4d, sunt importante (printre altele) urmatoarele reactii elementare:

H,+0,->HO,+H, (3.106)
H+O0,—->0H+O, (3.107)
OH+H,->H,O+H, (3.108)
H,+0,+M—>HO,+M . (3.109)

Analizand acest sistem partial de reactie se poate constata ca atunci cand
molecule de hidrogen si oxigen se ciocnesc si reactioneazd, ele nu formeaza
direct apa ci doi radicali: hidroperoxil si hidrogen atomic. Radicalii sau
radicalii liberi sunt molecule/atomi reactivi care au electroni liberi. Pentru a
forma hidroperoxilul se rupe o legatura si se formeaza tot o legatura. In
schimb, pentru formarea gruparii hidroxil (OH) trebuie rupte doua legaturi
si formate alte doud noi legaturi. Atomul de hidrogen (H) astfel format
reactioneaza apoi cu oxigenul molecular (Oz) pentru a forma alti doi radicali:
OH si O. Doar atunci cand grupa hidroxil reactioneaza cu hidrogenul
molecular se formeaza apa (ec. 3.108). In ansamblu, se pot avea in vedere mai
mult de 20 de reactii elementare [12,24]. Ansamblul de reactii elementare
necesare pentru a descrie o reactie globala se numeste mecanism de reactie.
Aceste mecanisme pot sa implice de la cateva reactii elementare pana la
cateva sute, motiv pentru care este deosebit de importanta identificarea unui
numadr cat mai mare restrans de ecuatii pentru a descrie o reactie globala.

3.3.2.  Viteze elementare de reactie

3.3.2.1. Reactii bimoleculare si teoria coliziunii

In cazul arderii, cele mai multe reactii elementare sunt reactii bimoleculare:
reactii in cadrul cdrora se ciocnesc doud molecule pentru a forma doua
molecule diferite (vezi reactiile 3.106-3.107). O astfel de reactie poate fi
exprimata sub forma:
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A+B—->C+D. (3.110)

Viteza de progres a unei astfel de reactii este direct proportionald cu
concentratia celor doud specii chimice reactante:

% =Ky [ A][B] / (3.111)
Toate reactiile bimoleculare sunt de ordinul 2, respectiv de ordinul 1 intre
speciile chimice. Coeficientul vitezei de reactie (kvimotc) este dependent de
temperaturd, Insa In acest caz (spre deosebire de reactiile globale) are o baza
teoreticd. Pentru dezvoltarea ecuatiei acestui coeficient se poate aplica teoria
coliziunilor moleculare care permite determinarea frecventei coliziunii
moleculelor. Pentru a obtine numadrul total de coliziuni (Zas) dintre toate
moleculele speciei chimice A si toate moleculele speciei chimice B raportat la
unitatea de volum (V) si la unitatea de timp (t), se poate scrie:

Z,;  Numarul de coliziuni dintre A si B

V  Unitatea de volum - Unitatea de timp -

N , (3.112)
:(VAJ(VB]”O-;B v, v

unde: 0,, = 0.5(0 . +GB) cu oi diametrul moleculei din specia chimicd i; V; -

viteza medie (dependentd de temperaturd). Ecuatia poate fi rescrisd in
functie de temperatura [12,24]:

Z 8k.T
a5 =["—AJ["—BijB i (3.113)
v v v T
unde: ks = 1,381-10% [J/K] (constanta lui Boltzmann); ﬂ:m - masa
m, +m,

redusa cu mi masa in [kg] a speciei chimice i; T — temperatura absoluta [K].
Aceastd relatie poate fi legata de viteza de reactie astfel:
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~ d[A:I | Numarul de coliziuni dintre A si B

dt Unitatea de volum - Unitatea de timp ' (3.114
| Probabilitatea ca o coliziune | kmol de A )
sa duca la reactie numar de molecule de A
respectiv
dl A
Al L@.p.N/—;, (3.115)
dt %

unde P (probabilitatea ca o coliziune sa conduca la reactie - sa fie eficientd)

poate fi exprimatd ca produs intre:
_Ex
» un factor energetic e *T care exprimd fractiunea din numadrul de

coliziuni care are loc cu un nivel energetic mai mare decat nivelul
necesar pentru ca reactia sd aiba loc (Ea - energia de activare);

» un factor geometric p care tine cont de geometria coliziunilor dintre A
si B.

In figura 3.9, E. reprezinta energia de activare pentru reactia directd, in timp
ce E« reprezintd energia de activare pentru reactia inversa (cu alte cuvinte,
pentru a transforma produsii Inapoi in reactanti).

A

Ea'f

Energia interna U

>
Coordonata de reactie

Fig. 3.9 Energia de activare (adaptare dupd [57])
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Observatie
Pentru ca intre doud molecule sid aibd loc o reactie trebuie depdsit un prag
minim de energie (E:) care sd permitd ruperea legiturilor interne ale
moleculelor (vezi fig. 3.9). De asemenea, este necesar ca moleculele si se
ciocneascd. Altfel spus, se ajunge la reactie chimicd dacd se depdseste o valoare
criticd a energiei (energia de activare Ea), iar moleculele, care se deplaseazi
foarte rapid in sensuri opuse, se ciocnesc (apropierea pand la o distantd la care
campurile electrice se intrepdtrund, ficind astfel posibile salturi de electroni
si regrupdri de atomi cu formarea de legdturi chimice noi). Ciocnirile urmate
de reactie se numesc ciocniri eficiente, iar moleculele care intrd in reactie se
numesc molecule activate. Activarea moleculelor se poate produce in diverse
moduri, spre exemplu:
a) activare chimicd — disocierea moleculelor in atomi si radicali liberi;
b) activare fizica — mdrirea intensititii de translatie si mai ales a miscdrii
de oscilatie a atomilor, sau grupurilor de atomi care formeaza moleculele.
In cazul unei reactii exoterme, dupi ce energia de activare a fost depdsitd,
reactia continud cu eliberare de energie (spre exemplu, caldurd sau lumind)
fird a mai avea nevoie de un aport suplimentar de energie. In schimb, pentru
a putea continua dupd depdsirea pragului minim, o reactie endotermd trebuie
sd fie in continuare alimentatd cu energie. Pentru a accelera reactiile se
folosesc adesea catalizatori, care totodatd reduc energia de activare, insd fird a
lua parte la reactia in sine.

Nota

In motorul cu ardere internd, activarea moleculelor poate fi realizatd prin
asigurarea unor temperaturi ridicate a gazelor sau prin utilizarea unei scintei
electrice.

_Ea
Fractiunea de molecule care poseda energia de activare e X7 este cuprinsd
_Ea _Ea
inintervalul 0 < e X7 <1 [27]. Se poate constata cd ¢ XT — 1 doar dacid T —
o si cd toate ciocnirile sunt eficiente (conduc la reactii chimice) doar in cazul

unor temperaturi foarte mari. La temperatura camerei, numarul de ciocniri
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eficiente este atat de mic, Incat nu are loc nici o reactie. Acest lucru se poate
schimba daca energia de activare este foarte redusa (precum in cazul
particulelor active si a radicalilor). Conform figurii 3.10, viteza medie a
moleculelor creste cu temperatura, ceea ce inseamna ca si probabilitatea unei
ciocniri eficiente creste cu temperatura. Acest lucru conduce la concluzia ca
viteza de reactie depinde de temperatura si de concentratia participantilor la
reactie.

n n
Ca urmare, tinand cont ca VA = [A] N, si VB = [B]N , ecuatia 3.113 devine:

EA
_dEl‘;‘*} N /% e T[A][B]. (3.116)

Tinand cont de ecuatiile 3.92 si 3.97 coeficientul vitezei de reactie este:

k(T)=p-N, 0%, B .e RT (3.117)

Teoria coliziunii nu ofera insa metode de determinare a energiei de activare
sau a factorului geometric. Pentru determinarea acestora s-au dezvoltat alte
teorii mai avansate, Insa acestea nu vor fi abordate aici.

A

a T/
U
?.j Numar redus
= de molecule cu
E viteze reduse,
E respectiv viteze
)% ridicate
:

0 -

Viteza de deplasare a moleculelor

Fig. 3.10 Diagrama distributiei vitezelor moleculelor (adaptare dupa [48])
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In cazul in care intervalul de temperatura este relativi redus, coeficientul
vitezei de reactie poate fi exprimat pe baza relatiei lui Arrhenius
(determinata empiric):

E

K(T)=A-c ¥ (3.118)

7

unde A este o constanta numitda factor pre-exponential (sau factor de
frecventd). Deoarece masuratorile au aratat ca si factorul pre-exponential A
are o anumiti dependenta de temperatura (mai precis de /T ), s-a dezvoltat
ecuatia lui Arrhenius modificata:

E

K(T)=AT" e R’ (3.119)

unde: A’, b si Ea sunt parametrii empirici. Pentru un motor, dependenta de
temperatura a coeficientului vitezei de reactie este deosebit de importanta
deoarece indicd o metoda prin care se poate intensifica sau limita aprinderea.

3.3.2.2. Reactii monomoleculare si trimoleculare

Suplimentar fatd de reactiile bimoleculare, pot sa mai apara si alte tipuri de
reactii. Reactiile monomoleculare sunt reactii care implica o singura specie
chimica care suferd un proces de rearanjare (izomerizare sau descompunere)
pentru a forma una sau doua specii chimice:

A —>B

sau

A—->B+C

Spre exemplu, in categoria reactiilor monomoleculare intra si reactiile de

disociere (ex. O, >O0+0, H, > H+H etc.).

La presiuni ridicate, reactiile monomoleculare sunt de ordinul intai:
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d[ A
% ——k,.[A]. (3.120)

In schimb, la presiuni reduse viteza de reactie depinde si de alte molecule
(M) cu care specia chimica care reactioneaza poate intra in coliziune:

M:—k[A][M] . (3.121)

Reactiile trimoleculare sunt reactii care implica trei specii chimice reactante
si sunt inversul reactiilor monomoleculare la presiuni scazute. Aceste reactii

au forma generala:

A+B+M—->C+M

Exemple de astfel de reacti sunt: H+H+M-—>H,+M, respectiv

H+OH+M —H,O+M . Reactiile trimoleculare sunt de ordinul al treilea,

iar viteza de reactie poate fi exprimata astfel:

LAk AT o122

3.3.3.  Vitezele de reactie ale mecanismelor in mai multe trepte

3.3.3.1. Vitezele nete de formare

Daca se noteaza cu k¥ coeficientul vitezei de reactie directe si cu k®
coeficientul vitezei de reactie inverse, viteza neta de formare a O: din
mecanismul de reactie al hidrogenului si apei (ec. 3.106 — 3.109) este [55]:

% =k’[H,O][H]+K’[OH][O]+k"[HO, |[M]+..
—-k7[H, Jlo, J-k"[H][0, ]-K"[H][0, [M]-.

unde ki reprezinta coeficientul vitezei de reactie al reactiei i. Astfel de

/ (3.123)

expresii se pot scrie si pentru celelalte specii chimice participante la reactie.
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Observatie

Pentru ca intre doud molecule si aibd loc o reactie, ciocnirea lor trebuie si fie
eficientd. Dacd toate reactiile ar fi eficiente, reactia ar avea loc instantaneu (cu
vitezd infinitd). Experimental s-a demonstrat cd reactiile au loc cu viteze
finite, ceea ce indicd faptul ci doar o parte dintre ciocniri sunt eficiente. Din
acest motiv k<1 si k™ < 1, exprimand astfel mdsura in care ciocnirile sunt
eficiente.

La modul general:

XA (0,900 [, 0) - [,1(0) G124

unde: [Xi ](O) = [Xi ]O ; t —timpul. Deoarece un mecanism de reactie poate sa

implice un numadr ridicat de reactii elementare si specii chimice s-a dezvoltat
o notatie compactd pentru a reprezenta atat mecanismul de reactie, cat si

vitezele de formare [55]:

N
Svi'X, ,  i=1,23,..L, (3.125)

j=1 j=1

14
¥
1

unde vi” si vi” sunt coeficientii stoichiometrici ai reactantilor, respectiv
produsilor speciei j din reactia i. Viteza netd de formare a fiecdrei specii
chimice dintr-un mecanism multi-treaptd poate fi exprimata prin relatiile
[55]:

L
cb],z Vil j=123,.,N, (3.126)

i=1

unde:

V.=V, —V. , (3.127)

(BN (BN @129
j= =
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Viteza de formare o, corespunde, spre exemplu, termenului din stanga

ecuatiei 3.123. In cazul sistemelor pentru care concentratia speciilor chimice
este afectata doar de transformarile chimice, @, =d [Xj]/ dt pentru
mecanismul complet. Prin ecuatia 3.128 se defineste variabila vitezei de
progres a elementului i. Spre exemplu, pentru reactia 3.106 se poate scrie [55]:

9, =k"[0,][H,][H,0] [HO, ] [O] [H] [OH] [M] -
~k"[0,][H,][H,0]'[HO, | [0 [H] [oH] [M]" . (3.129)
=k"[0,][H,] -k"[HO, | [H]

Pentru a completa expresia vitezei totale de reactie o, se scriu expresiile si

pentrui=2, 3 si4. Acest tip de notatie este deosebit de utila pentru utilizarea

software-urilor specializat in probleme de cineticd chimica.

3.3.4. Viteza de reactie si starea de echilibru

Pana in acest punct nu s-a stabilit nicio relatie intre starea de echilibru si
viteza de reactie. Asa cum s-a amintit anterior, reactiile chimice pot avea loc
in ambele directii si tind spre o stare de echilibru chimic. in aceasti stare,
reactiile directe si inverse au loc cu aceeasi viteza de reactie. Prin urmare,
pentru o reactie in stare de echilibru, nu pot fi observate modificari ale
proprietatilor fizice la nivel macroscopic:

vA+v,B+..=vC+v,D+.., (3.130)

KO[A]"[B]" .=k [C]*[D]" .., (3.131)

=t (3.132)
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Pe baza acestora se poate stabili o relatie intre viteza de reactie a reactiei
directe si viteza de reactie a reactiei inverse. Acest lucru se aplica numai in
cazul reactiilor elementare, nefiind aplicabil si reactiilor brute.

Faptul cd atat constanta de echilibru, cat si viteza de reactie sunt dependente
exclusiv de temperatura si nu de concentratiile de substante ale speciilor
chimice individuale, face ca aceasta relatie sa fie aplicabila nu numai in starea
de echilibru, ci si in general. Ca urmare, este posibil sa se utilizeze viteza de
reactie a reactiei directe si datele termodinamice ale tuturor speciilor chimice

implicate pentru a calcula viteza de reactie a reactiei inverse.

3.3.,5. Mecanisme de reactie

Arderea hidrocarburilor utilizate in motoarele cu ardere internd poate fi
descrisa folosind mecanisme de reactie extinse. Un mecanism de reactie este
un set de reactii elementare care descriu o transformare chimicd la nivel
molecular. Mecanismul de reactie mai include date despre cinetica reactiilor
directe, precum si date termodinamice ale speciilor chimice. Acestea din
urma servesc la determinarea constantei de echilibru, care mai apoi este
utilizatd pentru a calcula constanta de viteza a reactiei inverse (vezi ecuatiile
lui Arrhenius si ecuatia 3.132). Un aspect problematic este faptul ca pana si
mecanismul de reactie al celei mai simple hidrocarburi, metanul (CHas)
consta din 325 de reactii elementare si 53 de specii chimice [50]. In cazul n-
heptanului (C7His), se ajunge la un numar de 2540 reactii elementare si 556
specii care sunt implicate in desfasurarea reactiei [3]. Calculul unor astfel de
sisteme complexe in ,conditii de laborator” (reactor ideal amestecat) este
posibil cu ajutorul sistemelor computerizate moderne, insa pentru simularea
arderii din motor este necesara si, de asemenea, utild o cinetica de reactie
simplificatd. Datorita puterii de calcul limitate, aplicarea mecanismelor
detaliate de reactie la fluxurile turbulente 3-D nu este inca posibila [55]. Prin
urmare, scopul cercetdrilor din domeniu este reducerea mecanismului de
reactie astfel incat acesta sa functioneze cu un numar mai redus de reactii si

specii chimice, dar, in continuare, sa reflecte cele mai importante
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caracteristici ale arderii. Cel mai simplu mod de a descrie oxidarea
hidrocarburilor este asa-numitul mecanism de reactie intr-o singura etapa:

combustibil N —
oxigen

y N Y
CH, +|x+ jOz _xCOz+EHZO . (3.133)

produsi de ardere

In mod natural, reactia trece prin mai multe etape intermediare (reactii
elementare) in cadrul unei scheme de reactie complexd. Din ecuatia 3.103
pentru reactia directa si ecuatia Arrhenius (ec. 3.118), pe baza rezultatelor lui
Westbrook si Dryer [58] se poate face o estimare pentru viteza globald de

reactie:

Ey

M —_A. e[’ﬁ] '[CXHY ] [0,]". (3.134)

dt

Constantele A, Ea, m si n necesare pentru calcul pot fi identificate din tabele
(tab. 3.7).

Tabelul 3.7 Parametrii de reactie pentru reactiile intr-o singurd etapd [58]

Combustibil A [cm%mols] Temperatura de activare EA/R [K] m [-] n [-]

CH. 8,3-10° 15,098 0,30 1,30
C2Hs 1,1-10%2 15,098 0,1 1,65
CsHs 8,6-101 15,098 0,1 1,65
CsHio 7,4-10M 15,098 0,15 1,60
GCsHn 6,4-101 15,098 0,25 1,50
CeHus 5,7-101 15,098 0,25 1,50
C7Hise 5,1-101 15,098 0,25 1,50
CsHis 4,6-101 15,098 0,25 1,50
CoHoo 4,2-101 15,098 0,25 1,50
CioH2 3,8-101 15,098 0,25 1,50
C2Hs 2,0-10%2 15,098 0,10 1,65
CsHs 4,2-101 15,098 -0,10 1,85
C2He 6,5-1012 15,098 0,50 1,25
CHsOH 3,2:10%2 15,098 0,25 1,50
C2Hs0H 1,5-10™2 15,098 0,15 1,60
CeHs 2,0-101 15,098 -0,10 1,85

C7Hs 1,6-101 15,098 -0,10 1,85
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Acest tip de modelare este avantajos pentru calculul valorilor globale, cum
ar fi degajarea de cdldura si viteza de eliberare a caldurii. Suplimentar se
poate estima, cu o aproximare suficient de bund, si viteza de propagare a
flacarii. Pe de alta parte, mecanismul intr-o singura etapad este mai putin
potrivit pentru determinarea aspectelor detaliate privind cinetica reactiei.
Problema este ca o cunoastere precisd a cineticii reactiei este o conditie
importanta si necesara pentru calculul formadrii poluantilor. Calculul
poluantilor este deosebit de important pentru dezvoltatorii de motoare
moderne si, ca urmare, ar trebui sa poata fi reprodus cu o precizie suficient
de ridicata in modelele utilizate. Pentru o descriere precisa a formarii
poluantilor sunt necesare mecanisme cvasi-globale in mai multe etape, care
descriu oxidarea combustibililor de tip hidrocarburad printr-un set de cel
putin doud sau mai multe reactii globale si, uneori, si elementare. Aceste
mecanisme In mai multe etape trebuie sa contina atat etapele determinante
pentru calculul vitezei de reactie, cat si produsii intermediari importanti
pentru reactiile de formare a poluantilor [8,38]. Pentru a aplica un astfel de
mecanism redus existd, in principiu, doud metode (ele nu se exclud reciproc):

> identificarea reactiilor importante prin intermediul unei analize de
sensibilitate,

» considerarea cailor de reactie importante pentru aplicatie.

Prima metoda se bazeaza pe observatia cd diferitele reactii elementare din
mecanismele complexe de reactie au loc la viteze de reactie care difera foarte
mult intre ele. Ele pot sa difere cu mai multe ordine de marime. Sensibilitatea
vitezei totale de reactie, respectiv oxidarea completa a unei hidrocarburi in
dioxid de carbon si apd, este foarte diferita de sensibilitatea reactiilor
elementare implicate. Acest lucru permite neglijarea reactiilor elementare
mai putin importante si indreptarea atentiei asupra celor cu o sensibilitate
mai mare, reactii determinante pentru viteza globala de reactie. Cea de a
doua metoda (analiza principalelor cdi de reactie) poate fi utilizatd pentru a
determina cat de mult dintr-o anumita specie chimica se formeaza printr-o
anumitd reactie. Daca, spre exemplu, se iau in considerare diferitele cai de
reactie principale ale arderii metanului in conditii stoichiometrice si de
amestec bogat, se observa ca valoarea coeficientului de exces de aer A are o
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influenta considerabila. La arderea amestecurilor bogate (A < 1), sunt active
reactii elementare mult diferite In comparatie cu arderea stoichiometrica (A
=1). Principalele cdi de reactie sunt prezentate in figurile 3.11 si 3.12. Daca se
cunosc conditiile limita ale arderii (cum ar fi coeficientul de exces de aer al
arderii), atunci cdile de reactie neimportante pot fi omise in modelare. In
acest fel este posibil sa se obtina rezultate bune chiar daca prin simplificarea

mecanismului de reactie se introduc o serie de aproximari [36,55,57].

CH,
+H, O, OH
J Q +H, 0, OH M
Cqu S C2H3CHO EEEEEEEE CZH:;CO T Ly CH@
ii +M, O,
iV
CH, ¥ CH, CH, COCHO
+H, OH
V
CH;
+M, O [ )
H R EEVETRANG
N : 0, ‘\\\\\\
CO C,H, 0. CH,CO --#H.....CH,
+O U +OH 3:
CH CH, CH,O CHO

|

CO CO CO,

Fig. 3.11 Principalele cdi de reactie pentru un amestec preformat stoichiometric de metan si
aer (lap =1 [bar], T =298 [K]) (adaptare dupi [57])

Odata identificate principalele cdi si pasii determinanti pentru viteza de
reactie, se pot face simplificdri suplimentare ale mecanismului de reactie. In

acest scop se considera urmatoarele doua cazuri limita:
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» pentru speciile chimice individuale din reactiile foarte rapide (starea
imediata de echilibru) se presupune ca acestea sunt in echilibru
partial si, prin urmare, nu sunt necesare calcule suplimentare;

» pentru reactiile foarte lente, se presupune un cvasi-echilibru

(stationar sau steady-state) si cd valoarea concentratiei este constantd

pe durata reactiei.

+H, O, OH +M

‘CQH:%CHO peiasnache CH’%CO (LT Py C"l__{q

-CH,, CHO

S
’ ’ \\‘
2
N
o) e
Ny
S
N
i
i
0
+OH |
W
W
ﬂ !

CH,0, CHO

Fig. 3.12 Principalele cii de reactie pentru un amestec preformat bogat (¢ =1,5) de metan
siaer (lap =1 [bar], T =298 [K]) (analiza acetilenei nu este inclusd datoriti complexititii)
(adaptare dupi [57])

Analizand mecanismul de reactie simplificat pentru arderea n-heptanului
(conform lui Bollig s.a. [14]) se poate observa cd acesta poate fi reprezentat
intr-o manierda mult simplificata dupa ce caile principale de reactie au fost
determinate si s-a realizat analiza de sensibilitate. Acest mecanism de reactie
a fost dezvoltat special pentru o flacara fard amestecare prealabila.
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CH,<=CH+2C,H, +H,
2C,H, =2C,H,
CH,=CH,+H,
C,H,+2H,0+2H = 4H,+2CO . (3.135)
CO+H,0+=CO,+H,
2H+tM = H,M
O,+3H, = 2H+2H,0

Se poate observa ca exista sapte etape de reactie cvasi-globald cu produsii
intermediarii CsHe, C2Hs, C2Hz si CO, care prezinta importantd pentru
reactiile ulterioare de formare a poluantilor. Pentru a putea folosi
mecanismul mentionat mai sus si astfel, pentru a calcula efectiv un proces de
ardere, nu este suficient sa se determine cele 7 viteze de reactie. Totodata,
trebuie stabilite si conditiile (ecuatiile) pentru speciile chimice introduse.
Acest lucru conduce la un sistem complex de ecuatii neliniare care pot fi
rezolvate doar prin calcul numeric. Pentru astfel de calcule numerice poate
fi necesara introducerea unor conditii suplimentare, mai precis simplificari,
astfel incat calculul s fie stabil a priori si totodatd sa poatd converge. Astfel
de calcule necesita un grad ridicat de intelegere a fenomenelor fizice
(modelare) si putere de calcul. Pentru a putea dezvolta motoare intr-un
mediu industrial, sunt necesare si modele care sa permita un calcul rapid,
dar care totusi sa reproducd fenomenele fizice cu nivelul dorit de precizie.
Modelele fenomenologice de ardere sunt capabile sa facd acest lucru si sunt
frecvent utilizate in industrie [52].

Rezumat cinetica reactiilor

» Cinetica reactiilor urmareste evolutia in timp a reactiilor chimice si
de variatia concentratiei substantelor initiale si a produsilor de reactie.
» Variatia concentratiei unei substante poate fi exprimata prin vitezele de
reactie si ordinele partiale de reactie. Pentru a determina ordinele

partiale de reactie, trebuie sa se facd o distinctie intre reactiile



288
Procesul de ardere al MAI

elementare si reactiile brute. Pentru reactiile elementare, ordinele
partiale de reactie sunt, In marea majoritate a cazurilor, date de
molecularitate. Viteza de reactie este determinata experimental sau
poate fi calculata folosind ecuatia lui Arrhenius si constantele
corespunzatoare.

Energia de activare este un prag de energie care trebuie depdsit pentru
ca o reactie sa aiba loc.

In starea de echilibru chimic, daci macroscopic nu se pot observa
modificari ale proprietdtilor fizice, se poate stabili o relatie intre vitezele
de reactie directa-inversa k si k, precum si constantele de echilibru K
si K.

Este posibil sa se utilizeze viteza de reactie a reactiei directe si datele
termodinamice ale tuturor speciilor implicate pentru a calcula viteza de
reactie a reactiei inverse.

Arderea hidrocarburilor poate fi descrisa folosind mecanisme de reactie
extinse. Un mecanism de reactie este un set de reactii elementare care
descriu o transformare chimica la nivel molecular. Scopul este de a
reduce mecanismul si, in acelasi timp, de a identifica cele mai
importante caracteristici pentru a putea lucra cu el.

Cea mai simpld optiune este mecanismul intr-o singura etapa, care este
suficient pentru multe estimari, dar este nepotrivit pentru prezicerea
formarii poluantilor, deoarece cinetica reactiei nu este descrisa suficient
de precis.

Pentru a putea face o predictie cu privire la formarea poluantilor sunt
necesare mecanisme cvasi-globale pe mai multe niveluri. Acestea pot fi
reduse semnificativ prin analiza de sensibilitate, luarea in considerare a
cdilor de reactie si presupunand cd exista un cvasi-echilibru sau

echilibru partial.
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3.4.Elemente de ardere a combustibililor in MAI

3.4.1. Limitele de aprindere

Pentru ca un amestec aer-combustibil sd se aprindd este necesar ca intre
cantitdtile de aer si combustibil sd se asigure anumite proportii. Limitele de
variatie a compozitiei amestecului aer-combustibil pentru care este posibild
aprinderea se numesc limite de aprindere sau limite de inflamabilitate si se
apreciaza prin valoarea coeficientului de exces de aer A (fig. 3.13) [27].

In functie de raportul aer-combustibil, care determini tipul de amestec
(sdrac/bogat), se definesc:

> limita superioard de aprindere As — limita corespunzdtoare celui mai
bogat amestec de aer si combustibil care se poate aprinde;

» limita inferioard de aprindere Ai — limita corespunzdtoare celui mai
sdrac amestec de aer si combustibil care se poate aprinde.

A
T

1. T, ™

s

Fig. 3.13 Limitele de aprindere (adaptare dupd [27])

Aceste limite depind in principal de tipul de combustibil si de temperatura
initiala a amestecului aer-combustibil.



290
Procesul de ardere al MAI

3.4.2. Compozitia gazelor de ardere (ardere ideala sau teoretica)

Compozitia gazelor de ardere este determinatd, printre altele, de raportul
dintre cantitatea de aer si cantitatea de combustibil din amestec, altfel spus
de tipul de amestec (bogat/sarac). Astfel, daca in amestec este disponibild o
cantitate de aer mai mare sau egala decat cantitatea minimd de aer necesara
arderii stoichiometrice AFR;, arderea va fi completa. In caz contrar, existd un
deficit de aer, ceea ce duce la o ardere incompleta.

Arderea completa (A > 1, amestec stoichiometric sau amestec sarac). In urma
arderii teoretice complete a unui kilogram de combustibil in compozitia
gazelor de ardere intrd urmatoarele:

» produsii rezultati in urma oxidarii: CO: si H20;

> oxigenul neutilizat (in cazul in care aerul este in exces, A > 1);

» azotul din aer care nu participa la reactiile de ardere.
In acest caz, reactia de ardere este [51]:

CH+x+yO+O79 yN—>xCO+yHO+O79 +zN2‘
0,21 4 2 0,21 4
| S

aer

combustibil

produsi de ardere )
produsi care nu

participd la ardere

(3.136)
In aceasta reactie apar urmatoarele cantitati molare:
Reactanti — Produsi
Combustibil Aer
O N2 CO: H-0O N2
1 ¥ w[“zj x y w[“zj
4 0,21 4 2 0,21 4
[kmol] [kmol] [kmol] [kmol] [kmol] [kmol]

Deoarece cantitatea de combustibil este datd in kilograme, este necesar a se
face legatura cu structura elementara a combustibilului, iar acest lucru se
poate face pe baza reactiilor individuale de oxidare ale carbonului si
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hidrogenului. Prin urmare, pentru 1 [kg] de combustibil rezultd urmatoarea
cantitate de produsi [51]:

7 (iij +(1—0,21)AERS -
2 M

prod = 12
a
— —_—
produsi ai arderii partea din aer care
nu participa la ardere (3137)

—— | kmol '
= [ L4 s (1-0,21) AFR. | et
12 2) Wk

) g comb
partea din aer care

produsi ai arderii nu participa la ardere

care, reprezintd suma dintre cantitdtile de produsi rezultati in urma arderii
(CO:z si H20) si partea din aer care nu participa la ardere (dacd A =1 aceasta
parte se compune doar din azot N2; daca A > 1 aceastd parte va contine si

oxigenul in exces Oz).

Deoarece in timpul determindrilor experimentale apa poate condensa,
devine avantajoasa filtrarea apei din gazele de ardere pentru a se obtine

produsi uscati [51]:

B c X —— | kmol
npmd:(ﬁ+3]+0,79AFRs —prd (3.138)

g comb

Din cantitatea totala de produsi, participatia molara de CO: va fi:

(_ ) ¢ | kmol.,
o, max

1| g (3.139)

comb

Aceasta participatie are valoarea maxima posibild care poate rezulta in urma
arderii a 1 [kg] de combustibil. In realitate, arderea este atat imperfectd, cat
si incompletd, ceea ce duce la participatii mai mici de CO:. Pe baza
participatiei se poate determina concentratia maxima kmax de CO:z din gazele
de ardere, ca raport intre participatia molara de CO2 si numarul total de moli
[51]:
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K :(ﬁCOz )max _ é —[].

max —

Mooa £ 10,79. AFR,
12

(3.140)

Observatie

In cazul motoarelor cu ardere internd procesul de ardere trebuie si permiti
obtinerea cantitatii maxime de caldurd din combustibilul introdus in cilindrii
motorului. Prin urmare, arderea trebuie si se desfisoare intr-o manierd cit
mai apropiatd de cea teoreticd si sd fie completd, ceea ce inseamnd cd $i
cantitatea de COz se va apropia de cantitatea maximd posibil teoreticd. Avind
in vedere acest lucru, se poate concluziona cd, pentru o cantitate de
combustibil datd, emisiile de CO2 nu se pot reduce prin intermediul
managementului termic, ci doar prin reducerea consumului de combustibil.

In cazul in care A > 1, in gazele de ardere apare si aerul in exces, motiv pentru

care aceasta relatie trebuie corectata:

_ c
Mo, 19
k =( - )max — . 12 [_] . (3141)
"pod ©10,79- AFR. +(A-1)- AFR
12
Facand raportul dintre cele doud concentratii se obtine:
" £ ©40,79- AFR. +(2~1)- AFR,
max _ 12 12
K € 10,79-AFR, -
12 12
. (3.142)

k -
%=1+(/1—1)-AFR5~ :
£10,79- AFR.
12

Scriind aceasta egalitate pentru coeficientul de exces de aer A rezulta:

. £40,79- AFR.
3 :(ﬂ_l) 12 fl-]. (3.143)
k AFR.
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Cu exceptia lui k (care depinde de coeficientul de exces de aer A), toate
celelalte marimi depind de compozitia combustibilului. Prin urmare, in
cazul arderii complete, dacd se masoara concentratia de CO: din gazele de
ardere se poate determina raportul aer-combustibil al reactiilor.

In cazul in care arderea are loc cu exces de aer (A > 1), in gazele de ardere va
apdrea si 0 anumitad concentratie o de oxigen [51]:

m 0,21-(A-1)- AFR,

0=— = N _] : .144
Mproqusi € +0,79- AFR: + (,1 — 1) - AFR; € )
12

Concentratia maxima de oxigen oma din gazele de ardere se obtine atunci
cand A — oo, altfel spus, atunci cand gazele de ardere se compun doar din

aer. Astfel, rezulta:

0

max

0,211, 0,217,
= =L——-0,21[-]. (3.145)
nprod na

Facand raportul dintre cele doua concentratii de oxigen se obtine:

40,79 AFR, +(1~1)- AFR,
Orax _ 12 ) (3.146)

0 (1-1)- AFR;

Rearanjand termenii pentru coeficientul de exces de aer A rezulta:

£ 40,79- AFR,
12

A=1+ o -] (3.147)
(0,21-m—1j'AFRs
0

Arderea incompleti (A < 1, amestec bogat). In urma arderii incomplete a
unui kilogram de combustibil In compozitia gazelor de ardere intra
urmadtoarele:

» produsii rezultati in urma oxidarii: COz, CO si H20;

» azotul din aer care nu participa la reactiile de ardere.
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In ansamblu, proprietatile combustibililor au o influentd determinanta in
ceea ce priveste utilizarea lor in motoarele cu ardere internd. Dintre acestea,
se amintesc [51]:

> structura chimica - influenteaza compozitia gazelor de evacuare;
densitatea — determina stocarea la bordul autovehiculelor;
viscozitatea — influenteaza curgerea, ungerea si cocsarea;
puterea calorica — afecteazd autonomia;

raportul aer-combustibil — determind dozajul combustibilului;

vV v v.VvyyYy

puterea calorica a amestecului — determina densitatea de energie si

astfel cuplul motor obtinut;

» cifra octanicd/cifra cetanica — afecteaza rezistenta la detonatie/usurinta
autoaprinderii;

> entalpia de vaporizare — influenteaza pornirea la rece si temperatura

masei de amestec din cilindru.

3.4.3. Variatia molara

La arderea combustibililor lichizi rezulta intotdeauna o crestere a volumului,
fenomen numit variatie molard [27,51]. Cresterea de volum se apreciaza
prin coeficientul de variatie molard a incdrcdaturii proaspete [, care
reprezinta raportul dintre numarul de kilomoli de gaze rezultat in urma

arderii 71, si numdrul de kilomoli de fluid motor proaspat 7 [27,51]:

n
/7: Erod :1

1’lfc

ATt
+—, (3.148)

Tlfc

unde A7 reprezinta variatia molara.

In continuare este exemplificat calculul numéarului de moli de fluid motor
proaspat (nx) pentru MAS cu benzina si MAC cu motorina (Diesel).

In cazul formarii externe a amestecului (MAS cu injectie indirecta) fluidul
motor proaspat este un amestec de aer si benzind. Dacd se asimileaza benzina
cu octanul (CsHis), rezulta:
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— kmol
A —2-AFR. 4+ —" [moﬁ}, (3.149)

n fe,Otto k
Octan g comb

kmol

unde A1, =114{ kg } i

In cazul formairii interne a amestecului (MAS cu injectie directd sau MAC)
fluidul motor proaspat este doar aer. Tinand cont de faptul ca aerul si
combustibilul nu sunt prezente intotdeauna intr-un raport stoichiometric,

rezulta:

(3.150)

n fc,Diesel

7 =1 AFR. {km(’lf‘f} .

g comb

Tinand cont de acestea si de modul de functionare al MAS, respectiv MAC,
rezulta [27,51]:

» MAS si ardere completa (A > 1):

i S Mi079 AAFR. +(2-1) AR,
— Mea 122 _
fi= e — -], (3.151)
g AAFR, +—
Octan
» MAS si ardere incompleta (A <1):
P 1CZ+Z+O,79-/1AFRS
=i — -] (3.152)
n
e AAFR, +—
Octan
» MAC (A>1):
P 1C2+Z+0,79-/1AFR5 1153
— _ “'prodjinc .
= e _ -]. (3153)

8 AAFR.
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3.4.4. Disocierea

Disocierea apare la temperaturi foarte inalte cand, datoritd nivelului
energetic ridicat, molecule se scindeaza in atomi si grupuri de atomi
(radicali). Disocierea are loc cu absorbtie de caldurd, ceea ce reduce
randamentul arderii. Arderea din motoarele cu ardere interna poate atinge
temperaturile la care acest fenomen devine posibil.

Disocierea poate fi privita ca o reactie inversa a unei reactii directe de ardere:

A+B\ﬁC+D . (3.154)
reactanti produsi
Reactia inversa (de la dreapta la stanga) apare la temperaturi inalte
(1800...2000 [°C]). In urma fenomenului de disociere, gazele de ardere ajung
sa contind atit componente de disociere cat si componente nedisociate. In
cazul arderii hidrocarburilor, in prima faza are loc disocierea dioxidului de
carbon, iar apoi a apei:

2C0, 22C0+0, (3.155)

2H,022H, +0, . (3.156)

Ca urmare a consumului de cdldura al procesului de disociere, cantitatea de
caldura disponibila pentru a fi transformatd in lucru mecanic util scade.
Cercetarile experimentale au pus in evidenta faptul ca efectul cel mai
pronuntat apare in cazul amestecului stoichiometric (A = 1). In cazul in care
motorul functioneaza cu valori ale lui A >>1 acest efect poate fi neglijat.

In motorul cu ardere interna disocierea are mai multe efecte:
a) duce la o crestere a numarului final de molecule, motiv pentru care
presiunea maxima creste cu aproximativ 2-4 [%];

b) reduce randamentul indicat real cu aproximativ 1-3 [%] — reactiile de
disociere sunt endoterme si reduc temperatura maxima a ciclului. In
faza de destindere temperatura scade, iar gazele se resociaza prin



297
Procesul de ardere al MAI

reactii exoterme, care asigura eliberarea de cdldurd, insa cu o eficienta
mai mica;
¢) influenteaza cinetica formarii emisiilor poluante.
Disocierea se apreciaza prin gradul de disociere 6 [27,51]:

_ NX _NX,ech
N 7

X

5 (3.157)

unde: i reprezinta numarul de kilomoli de produs final cand reactia decurge
complet de la stanga la dreapta, iar 7 numarul de kilomoli de produs final
la echilibru chimic.

3.4.5. Aprinderea polistadiala a hidrocarburilor

Avand in vedere importanta combustibililor de tip hidrocarbura pentru
motoarele cu ardere internd, In continuare se prezintd arderea

hidrocarburilor atat in amestecuri preformate cat si arderea difuziva.

Asa cum s-a precizat anterior, moleculele care se ciocnesc trebuie sa posede
0 anumita energie pentru a putea reactiona. Totodata, viteza de reactie este
dependentd de temperatura si de concentratia participantilor la reactie. Nu
in ultimul rand, reactiile nu pot avea loc in orice conditii, ci doar intr-un
domeniu restrans, delimitat prin limitele de aprindere. Pentru motoarele
Otto si Diesel, limitele de aprindere (in zona frontului de flacdrd) depind de

regimurile de functionare si iau valori in intervalul 0,6 <1 <1,3.

Observatie
Valorile globale (pentru intreaga camerd de ardere) ale raportului aer-

combustibil pot si difere de valorile din zona frontului de flacird.

In figura 3.15 se poate observa influenta unui gaz inert (gaz care nu participa
la reactie: N2, COz etc.) asupra limitelor de aprindere. Se constata cd, prezenta
unui gaz inert reduce probabilitatea unei ciocniri eficiente si astfel, limitele
de aprindere se restrang in comparatie cu arderea doar cu O: (fig. 3.14).
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Asa cum s-a ardtat anterior, reactiile reale de ardere nu se desfasoara dupa
relatia

Combustibil + O, — Produsi de reactie

ci In mai multe etape si cu reactii intermediare (fig. 3.16).

Spre exemplu, in cazul arderii hidrogenului (H2) cu oxigen (O2),
reactia incepe lent, timp in care se formeaza un anumit numar de produsi
intermediari activati (hidrogen atomic (H), oxigen atomic (O), radicali OH),
care sunt foarte reactivi (mai precis, au o energie de activare mica). Aceste
elemente foarte reactive duc la formarea de noi elemente reactive pana cand

se ajunge la reactii inldntuite.

A A
T T

: (A=0385) | {(A=1)

0, ’-() -
100%  Concentratia ~ 100%  100% 100%
Combustibil O,  Combustibil Aer
Fig. 3.14 Limitele de aprindere ale unui Fig. 3.15 Limitele de aprindere ale unui
amestec combustibil-oxigen amestec combustibil-aer
2H,+0, »2H,0
\ , )
OH +H, - H,0 +H|
-
(y.\ S
}HJ+ 0, >OH +0 |
OH +H, —» H,0+H| Ok H, >OH+H
- l J _ __/
‘H+0O, >0OH+O0 OH+H,—>H,O+H iH+Oz—>OH+O

Fig. 3.16 Exemplu de mecanism de reactie pentru oxidarea H>
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Pentru reactiile inldntuite se disting doua cazuri:

> la fiecare reactie se formeaza mai multe particule activate decat este
nevoie: In acest caz reactia sufera o autoaccelerare (ca o “avalansa”) care
duce foarte rapid la aprindere. La inceputul reactiei este posibil (insda nu
intotdeauna) sa se degaje caldura, ceea ce duce la o crestere a
temperaturii si astfel, la o accelerare suplimentara pana cand, dintr-o
data se produce aprinderea spontana.

» se consumd mai multe particule activate decat se produc: in acest caz se
produce o Incetinire a reactiei, iar in final se ajunge la intreruperea
acesteia.

Aceastd legdtura este prezentatd calitativ in figura 3.17 pentru diferite
combinatii de presiune si temperatura. La dreapta curbei (reprezentand
limita de explozie = viteza de propagare a frontului de ardere este mai mare de 200
[m/s]) se afla domeniul arderii explosive unde, dupa ce trece timpul aferent
intarzierii la aprindere, are loc o conversie foarte rapida de substanta. Pot
avea loc reactii si la stanga curbei, insa acestea nu se desfasoara cu o viteza
suficient de mare pentru o explozie, ceea ce face ca presiunea si temperatura
sd creasca relativ lent (acesta este motivul pentru care, in acest caz se
utilizeaza denumirea de flacdri rece) [5,27].

In aceasta figura:

» ,domeniul A” reprezinta aprinderea polistadiala la temperatura
redusd si este specific autoaprinderii motorinei (motoare Diesel);

» ,domeniul B” reprezintd aprinderea monostadiala la temperatura
ridicatd si este specific aprinderii prin scanteie (motoare Otto).

Pentru o mai bunad intelegere a evolutiei unui proces de ardere, in figura 3.18
se prezintd calitativ evolutia temperaturii si a concentratiilor participantilor
la reactia de ardere a hidrocarburilor.
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e \
. Limita de autoaprindere |

J. [imita de autoaprindere

B
Aprindere monostadiala la
temperaturi ridicate
Oxidare
lenta

—_——

Aprindere polistadiala la
temperaturi joase

|
p
Fig. 3.17 Limite de aprindere (adaptare dupa [5,38])
A
Ci

| Temperatura

c¢H,0, - ./ ﬁﬁﬁﬁﬁﬁ

' H,0,0H | a / €O,

P —— N
| C,Hy, CHg, CoH, |

'HCHO, CH,CHO, H,

————————— > . ’-
t

Fig. 3.18 Evolutia in timp a temperaturii si concentratiilor la arderea hidrocarburilor
(adaptare dupi [39])
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3.4.6. Aprinderea polistadiala a hidrocarburilor

In continuare se prezinti procesele aprinderii polistadiale la temperaturi
reduse (“domeniul A” din figura 3.17).

In acest scop se considerd ci intr-un volum dat existdi un amestec aer-
hidrocarburi (combustibil) avand un domeniu de aprindere cunoscut si o
temperatura redusa). Amestecul este adus in domeniul de aprindere prin
cresterea temperaturii ca urmare a unui aport de energie din exterior (spre
exemplu, prin comprimare intr-o masind de compresie rapidd). Masurand
evolutia presiunii in timp, se constata ca aprinderea are loc dupa un anumit
timp T (fig. 3.19, 3.20). Acest timp (tip) reprezintd intarzierea chimica la
aprindere.

—_
o
!

' A doua faza |
| . 1
| de aprindere |

Prima fazide
aprindere

Presiunea [MPa]
O = N W s Ul N e WO

0 0.01 0.02 0.03 0.04
Timpul [s]

Fig. 3.19 Evolutia presiunii intr-o masind de compresie rapidi (adaptare dupd [39])

La o analiza mai detaliatd a intarzierii la autoaprindere se disting trei faze,
care se vor exemplifica prin arderea n-Heptanului (C7Has):

C,H, +110, 57C0, +8H,0. (3.158)



302
Procesul de ardere al MAI

» Faza 71— activitatea chimica este intensa, iar energia de activare E. este
redusa.

o In aceastd fazi se formeaza peroxizi (contin grupa OOH) ca si

compusi intermediari relativ stabili, fard sa apara o crestere

sesizabild a presiunii si temperaturii.

» Faza 12 — au loc reactii monomoleculare de descompunere si reactii
bimoleculare.

o Atunci cand concentratia de peroxizi atinge o valoare criticd,
incepe descompunerea/consumarea acestora intr-un proces numit
,flacara rece”. Procesul se dezvolta aproximativ exploziv fiind
accelerat de radicalii formati si de degajarea de caldura.

o Inaceasts etapi se poate elibera pan la 15 [%] din energia chimica
a combustibilului. Totodata, in ”flacdra rece” se formeazd o
cantitate relativ mare de formaldehide (HCHO) — care sunt relativ

stabile — si de radicali.

» Faza 13 — Formaldehidele se descompun intr-o reactie inlantuitd numita

”flacdra albastra”.
o In aceasta etapa se formeaza o cantitate foarte mare de CO si se
elibereaza aproximativ 50 [%] din energia legata chimicd a

combustibilului.
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p A Flacadra Flacira | Explozie
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Fig. 3.20 Fazele intdrzierii la aprindere (adaptare dupi [27])

Dupa timpul (relativ scurt) 73, CO este transformat in produsul final CO:
intr-un proces de explozie termicd In care se degaja cea mai mare parte a
caldurii. In urma reactiilor de ardere, produsii finali ai arderii vor fi CO: si
H2O. In cadrul procesului de ardere, reactiile au loc simultan si

caracterizeaza in intregul lor, perioada respectiva a procesului de ardere.

Se poate concluziona cd aprinderea hidrocarburilor are loc in mai multe faze,
in functie de presiune si de temperatura. Cresterea de temperatura duce la o
crestere a vitezei medii a moleculelor, motiv pentru care creste si numarul
de ciocniri eficiente, in timp ce o presiune mai ridicata scurteaza drumul liber
parcurs de molecule si astfel creste probabilitatea ca ciocnirile sa fie eficiente.

Pentru a estima intarzierea la aprindere, experimental, s-a stabilit urmatoarea

relatie (pentru care se poate observa similaritatea cu relatia lui Arrhenius) [27]:

T, =a-p el . (3.159)

Necunoscutele 4, b, n din aceasta relatie se determina experimental. Pentru
determinarea acestora, un rol deosebit de important il joaca tipul de
combustibil, coeficientul de exces de aer (A) si conditiile de testare (timp,
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transfer termic). Nu exista un coeficient de exces de aer (A) care sa fie optim
pentru toate fazele: pentru primele faze este necesar ca valoarea

coeficientului de exces de aer sa fie 1=0,1 [—] (cantitate redusa de O).

Pentru urmatoarele faze insa este necesar ca valoarea lui A sa creasca [27].

Suplimentar, energia de activare diferd, astfel ca, istoricul aprinderii sau cu
alte cuvinte, evolutia in timp a aprinderii, are o influentd mare asupra
dezvoltarii reactiilor.

In cazul in care comprimarea este lentd, temperatura prezinti valori reduse
pentru intervale mari de timp, astfel ca 7: creste. Ca urmare, concentratia de
peroxizi va fi mare la inceputul descompunerii. Acest lucru duce insa la o
concentratie mare de aldehide, respectiv un 72 mic. Din acest motiv pentru
Tip se obtin discontinuitati, in functie de temperatura. Pentru conditiile de
presiune si temperatura din motor insd, aceasta relatie se poate determina
empiric (printr-o ecuatie). Contributia fiecdrei etape la Intarzierea la
aprindere este prezentata calitativ in figura 3.21. Pentru valoarea intarzierii
la autoaprindere, un rol important il joacd si presiunea, motiv pentru care in
figura 3.22 este prezentata influenta presiunii aldturi de cea a temperaturii

asupra intarzierii la autoaprindere [27].

A A

T Tip

— Ty
| -
T T

Fig. 3.21 Influenta fazelor intdrzierii la  Fig. 3.22 Influenta presiunii si temperaturii
aprindere asupra intdrzierii la aprindere
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Amestec omogen: nu exista
diferente de concentratii

Fig. 3.23 Amestecul omogen ideal

Evolutia primelor reactii si intarzierii la aprindere este deosebit de

importanta pentru arderea in motoarele cu ardere interna.

Se considera o masind de compresie rapida in care se afla un amestec omogen
(fig. 3.23). Astfel, conditiile de aprindere sunt aceleasi peste tot (cu exceptia
influentelor marginale). Cu toate acestea, aprinderea are loc aleatoriu,
respective acolo unde vitezele moleculelor sunt mari sau, ca urmare a
reactiilor initiale, concentratia de componente activate este mare (energie de
activare redusa). Astfel, se formeaza centre de aprindere, de unde flacdra se

propaga in toate directiile.

3.4.6.1. Arderea amestecurilor preformate

Aceleasi procese au loc si la aprinderea din surse externe. Pentru a
exemplifica acest lucru se considerda un amestec omogen pentru care
aprinderea este punctiforma acolo unde se introduce energia (unde se
produce scanteia). In acest caz temperaturile locale sunt foarte ridicate ceea
ce face ca timpul necesar reactiilor preliminare sa fie foarte scurt, iar ca
urmare sa se ajungd la o aprindere monostadiald la temperaturd inalta (T ~
6.000 [K] [38]). Frontul de flacara se propaga prin conductie de caldura si
difuzia componentelor activate. Aceste procese au loc unul dupa celalalt in
straturi (zone de reactie) si se propaga spatial. $i In acest caz viteza de
propagare a flacarii depinde de p, T, A, respectiv de prezenta gazelor inerte
(care are ca efect o reducere a vitezei de reactie). Spre exemplu, intr-un mediu
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format doar din O: flacdra se propaga mult mai rapid decat in aer (unde sunt
prezente si alte gaze precum N>, CO», H>O sau alte elemente). In acest caz,
CO si H20 reprezinta o exceptie, deoarece acestea permit cresterea vitezei de
ardere datorita formarii de radicali OH. Aceste consideratii sunt valabile
pentru amestecurile omogene, respectiv acolo unde moleculele de oxigen
sunt pozitionate corect, in vecinatatea fiecarei picaturi de combustibil (ex. in
cazul arzatoarelor Bunsen, motoarelor Otto).

A
=
I
ILYVf)
[ 3\
T
S
Limita de
aprindere
>
055 07 085 1 115 13 A

Fig. 3.24 Exemplu de variatie a vitezei de ardere in functie de coeficientul de exces de aer
(adaptare dupd [5,27])

Din figura 3.24 se poate constata ca viteza de ardere evolueaza invers fata de
limitele de aprindere. De asemenea, apare viteza maxima de ardere pentru
un coeficient de exces de aer (1) subunitar (amestec bogat), ceea ce inseamna
cd, In toate celelalte cazuri (amestecuri mai bogate sau mai sarace) arderea
dureaza mai mult.

Arderea unui amestec omogen este numita arderea amestecului preformat
(preamestecat) si se caracterizeaza prin [8,27,37,38]:

» amestec omogen (fara diferente de concentratii);

» A constant spatial (combustibilul si aerul sunt uniform distribuite);



307
Procesul de ardere al MAI

» limite de aprindere sunt dependente de p, T, A si Es;

» flacara se propaga pornind de la un centru de aprindere (care
corespunde locului de aport extern de energie);

» viteza flacdrii depinde de p, T, A si Es;

» in general carbonul nu apare ca produs intermediar, motiv pentru
care flacdra are o culoare albastra;

» pentru A <1 compozitia gazelor de ardere se determind pe baza
constantei de echilibru (K = f(T) — vezi capitolul 3.2):

v, (3.160)
» in gazele de evacuare nu apare funingine, insa apare CO.

3.4.6.2. Arderea difuziva

Arderea difuziva este specificd motorului Diesel. Spre deosebire de arderea
amestecurilor preformate, in acest caz, participantii la reactie se amestecad in
timpul reactiei, deoarece aerul si combustibilul sunt introduse in cilindru pe
cdi diferite, respectiv: aerul se introduce in cilindru prin admisie, iar
combustibilul prin injectie (direct in cilindru) (fig. 3.25).

In tehnicd, aceastd situatie apare intotdeauna la arderea combustibililor
solizi sau lichizi, atunci cand acestia nu au fost gazificati sau evaporati

anterior, iar apoi amestecati cu aerul.

In cazul arderii difuzive amestecarea, o conditie necesara pentru ciocnirea
moleculelor, trebuie realizata prin difuzie, insd, dupa aceea, au loc aceleasi
procese (reactii initiale, intarziere la aprindere) ca in cazul flacarilor
preformate. Diferenta fundamentala fata de arderea amestecurilor
preformate o reprezintd diferentele spatiale de concentratie.



308
Procesul de ardere al MAI

In figura 3.26 se poate observa variatia concentratiilor combustibilului si
oxigenului In vecindtatea unei picdturi de combustibil aflata in proces de

evaporare.

Pulverizator|| Orificiu Coliziuneaw Evagjorare
si
co.alvesce?nta Impactul Unghiul
picaturilor cu de
peretele dispersie
SEE |\ aljetului
e  F | .
\ Peretele |
i\ cilindrului}
\ N Vi
Aerul din camera de ardere | o

Fig. 3.25 Introducerea combustibilului in zona de amestecare

Analizand aceasta figura se constatd urmatoarele [8,37,38]:
» A variaza spatial, luand valori de la 0 la :

o din acest motiv, Intotdeauna va exista o valoare a lui A care, la o
temperatura suficient de mare, sa se afle in limitele de aprindere.
In consecints, aprinderea este independenti de coeficientul global
de exces de aer, iar acest lucru este deosebit de util la reglarea
sarcinii motorului (reglare calitativa);

o ca urmare, arderea este posibila chiar si pentru valori ridicate ale

coeficientului de exces de aer al amestecului (A«);

» combustibilul este incalzit de zona de reactie, iar ca urmare, conform

relatiei lui Arrhenius, creste numarul de ciocniri eficiente;
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in anvelopa de vapori a picaturii (intervalul de la limita picaturii pana
la 41=0,6 [—] ) pot avea loc reactii monomoleculare de disociere

(descompunerea unei molecule fard alti participanti la reactie, respectiv
disociere) datorita aportului de energie si a deficitului de oxigen.
Acestea duc la cracare si dehidrogenare, respectiv la descompunerea
moleculara pana la structura de carbon. Ca urmare, apare ca produs
intermediar carbonul solid (funingine/fum), care poate fi recunoscut
prin flacdra galbend (particule de carbon incandescente). Aceste
particule ard considerabil mai lent decat atomii initiali de hidrogen. Din
acest motiv, dacd nu se asigura arderea acestor particule in reactii
ulterioare (spre exemplu, printr-o amestecare buna, aport de O,
evitarea stingerii flacdrii in zonele reci), ele vor aparea sub forma de

funingine/fum in gazele de evacuare.

Principalele caracteristici ale flacarii difuzive sunt [8,37,38]:

>
>

>

amestec eterogen: amestecarea are loc prin difuzie in timpul reactiilor;
in zona de reactie exista Intotdeauna un raport A optim (0<A <)
motiv pentru care nu exista limite de aprindere pentru Aar (coeficientul
de exces de aer al intregului amestec);

incalzirea zonelor bogate in combustibil din vecindtatea zonei de reactie
duce la cracare, ceea ce are ca efect producerea unei flacari luminoase
sau funingine in gazele arse;

CO nu apare aproape deloc in gazele de evacuare.
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Fig. 3.26 Variatia concentratiei in imediata apropiere a unei picdaturi de combustibil care se
evapord (adaptare dupd [11,46])

In realitate ins3, in motorul Diesel se intalnesc ambele tipuri de ardere (fig.
3.27). Deoarece combustibilul si aerul sunt introduse in cilindru pe cdi
distincte, pentru ca procesul de ardere sa poatd incepe este necesar ca jetul
de combustibil sd se rupa in picdturi, care apoi sd se evaporare si sa se
amestece cu aerul, ceea ce va influenta intarzierea la autoaprindere (ID). Pe
durata intarzierii la autoaprindere se va forma insa o cantitate de amestec
aflata in limitele de aprindere. Ca urmare, la inceputul procesului de ardere
(SOC - Start of Combustion) va exista o anumita cantitate de amestec
preformat care va arde cu viteze ridicate (influentand zgomotul produs de
motor, solicitarile mecanice, emisiile etc.) In timpul fazei numitd: arderea
amestecurilor preformate (Pre — Premixed). Restul cantitatii de combustibil
se va amesteca cu aerul prin difuzie in zona de reactie pentru a arde, cu
viteze mai reduse, in timpul arderii difuzive (Diff — Diffusion). Dupad
finalizarea procesului de ardere difuzivd, arderea va fi controlatd de cinetica
reactiilor (Kin — Kinetic). Procesul de ardere se considerd finalizat in punctul
¢roc (EOC — End of Combustion) [38,45].
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Fig. 3.27 Evolutia calitativd a injectiei de combustibil (curba galbend) si a degajdirii de
caldurd (curba rosie)
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4. Simularea zero-dimensionala a motorului cu
ardere interna

In acest capitol sunt prezentate aspecte de simulare zero-dimensionali a
motorului cu ardere interna. Intr-o prima etapa se prezintd aceasti metoda
de simulare In comparatie cu alte metode de simulare in ceea ce priveste
nivelul de detaliu al modelului si timpul de calcul. Rolul acestui capitol este
de a prezenta modelele de baza ale simuldrii zero-dimensionale, scopul
acestora si diverse metode de calcul.

Simularea poate fi definita ca procesul de dezvoltare a unui model virtual al
unui sistem fizic si utilizarea acestuia pentru experimentare in scopul
intelegerii comportamentul dinamic al sistemelor complexe, respectiv de a
recunoaste regularitati. Uzual, modelul este unul matematic si reprezinta
procesele reale printr-un set de ecuatii algebrice, diferentiale sau integrale,
iar analiza se realizeaza utilizand un computer. Acest lucru are o importantd
deosebita, deoarece permite inginerilor sa prezica comportamentul viitor al
unor astfel de sisteme, chiar si atunci cand acestea nu exista inca (se afla in
faza de dezvoltare) [23,37].

Printre principalele avantaje ale simuldrii se numara: reducerea timpului si
costurilor in raport cu analiza experimentald, dar si accesul in zonele in care
nu se pot efectua masuratori experimentale. Este important de retinut faptul
ca rezultatele obtinute prin simulare trebuie comparate cu rezultate
experimentale, pentru a putea stabili validitatea acestora. Odatad validata,
simularea computerizatd poate sa ofere acces la detaliile privind
caracteristicile sistemului.

Etapele principale ale simularii numerice sunt [51]:

1. descrierea problemei — consta in identificarea componentelor
sistemului fizic si a interactiunilor dintre acestea, respectiv cu mediul
exterior;

2. formularea matematicdi — consta in dezvoltarea ecuatiilor sau a
sistemelor de ecuatii care descriu procesele reale;
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discretizarea — transformarea ecuatiilor diferentiale/integrale in
ecuatii algebrice;

calculul numeric — consta In rezolvarea ecuatiilor/sistemelor de
ecuatii, uzual iterativ. Rezultatele calculului numeric trebuie
intotdeauna validate cu date experimentale.

In procesul de dezvoltare a unui nou motor cu ardere internd este necesara

identificarea configuratiei optime dintr-un numar de variante posibile. In

acest scop efectul diverselor echipamente/tehnologii implementate poate fi

analizat pe un motor ”virtual”, reducand astfel semnificativ efortul (timp,

costuri) pe care il implicdi metoda analizei pe bancul de testare. Este

important Insa sa se acorde o atentie deosebitd acuratetei si fiabilitatii

metodelor de modelare. In cazul motoarelor cu ardere interna, simularea

computerizata oferd urmatoarele avantaje [15,23]:

sistematizeazd cunostintele obtinute In urma cercetdrilor
experimentale;

reduce considerabil timpul de testare si numarul de variabile care
trebuie analizate;

poate fi utilizata pentru intelegerea variabilelor implicate si efectul
lor asupra performantelor motorului (prin realizarea de studii
parametrice extinse);

permite optimizarea motorului in functie de domeniul de utilizare cu
un efort de timp si costuri reduse in raport cu analiza experimentala;

permite analiza unor variabile care nu pot fi studiate experimental
datorita dificultatilor de acces si/sau datorita faptului cd mdsurarea
acestora ar duce la modificarea lor (ex. distributia spatiald a
temperaturii in camera de ardere pe durata procesului arderii);

permite testarea algoritmilor de control cu un numar ridicat de
variabile (cu alte cuvinte, algoritmul de control poate fi testat pe un
model virtual de motor).
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Constructia modelului care descrie procesul tehnic analizat reprezinta
primul pas al simularii numerice. Prin constructia modelului se intelege o
simplificare orientat a realititii prin abstractizare. In acest scop, procesul
real trebuie sd poatd fi descompus In subprocese (sectiuni procesuale
individuale) si astfel in probleme partiale, care mai apoi sa poate fi descrise
fizic si matematic. Cerintele impuse unui model de simulare sunt [37]:

1. modelul trebuie sa nu prezinte inconsistente (formal corect);

2. modelul trebuie sa descrie realitatea cat mai exact posibil si sa fie

rezolvabil numeric;

3. efortul de calcul trebuie sa fie in acord cu scopul simuldrii (cu alte
cuvinte, trebuie sa fie justificat);

4. modelul trebuie sa fie cat mai simplu posibil si atat de complex cat
este necesar.

Modelele pot fi clasificate astfel [38]:

» modele empirice — bazate pe reguli determinate empiric, care nu pot fi
surprinse prin ecuatii matematice. Aceste modele pot doar interpola.

» modele matematice — bazate pe formalizare matematica

o parametrice — formalisme matematice bazate pe legile fizicii si
chimiei utilizate pentru descrierea comportamentului sistemului.
Acestea necesitd un numdr redus de parametri determinati
experimental si sunt uzual descrise de ecuatii diferentiale.

o non-parametrice — sunt reprezentate de tabele de date care
inregistreaza raspunsul sistemului la diferite semnale de intrare.
Reprezentative pentru aceste modele sunt raspunsul treapta si
raspunsul in frecventa. Comportamentul sistemului la orice
semnal de intrare poate fi determinat prin aplicarea unor metode
matematice corespunzatoare (ex. transformata Fourier). Aceste

modele pot doar interpola.
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La simularea proceselor motoarelor cu ardere interna se utilizeaza modele
matematice, ai caror parametri trebuie ajustati in concordanta cu valorile
determinate experimental, devenind astfel susceptibile la eroare. Prin
urmare, este de retinut faptul ca orice model reprezinta doar o aproximare a
sistemului real analizat. Pentru dezvoltarea modelelor matematice
parametrice utilizate in simulare cu scopul de a determina evolutia in spatiu
si in timp a campurilor de temperaturd, concentratii si de curgere insotite de
reactii chimice sunt necesare cunostinte de dinamica fluidelor,

termodinamicad si tehnologia arderii (fig. 4.1) [38].

. . “ hY . .
Dinamica l__> .| Termodinamica
fluidelor i~ Campuri de temperaturd, = | chimicd
Transf . i concentratii si de Cinetica
ransfer termic :;> iabile i < -
| curgere vanal:llle in reactiilor
1 timp si insotite de reactii |
Transfer de H P . ’ ; o (PO
" i chimice Chimie fizica
masa . r

| Proprietati fizice |

Fig. 4.1 Domeniul de cunoastere necesar pentru simularea de proces (adaptare dupdi [37])

Procesul de modelare poate fi impartit in sase pasi, dupa cum urmeaza:

1. definirea sistemului si delimitarea acestuia (prin limite) de mediul
exterior, respectiv determinarea rezervoarelor relevante si a

fluxurilor de masa si energie dintre ele;

2. schitarea bilanturilor intr-un mod unitar: variatia In timp a
rezervorului este egala cu diferenta dintre intrari si iesiri;

3. descrierea fluxurilor de masa si energie cu ajutorul legilor fizicii;

4. simplificarea modelului rezultant (acolo unde este necesar,

influentele secundare pot fi neglijate);
5. integrarea numerica a modelului (= executarea simuldrii).

6. validarea modelului prin compararea rezultatelor cu datele

experimentale.
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4.1.Modele de simulare

Pentru simularea MAI se face distinctie intre modele zero-dimensionale,
fenomenologice (cvasi-dimensionale) si 3-D CFD (fig. 4.2) [8,37,38]:

» modele zero-dimensionale (termodinamice) — in cazul acestor modele
se tine cont doar de variatia in timp a marimilor analizate (variatia in
spatiu se neglijeazd). Pentru calculul proceselor din camera de ardere se
utilizeaza modele termodinamice bazate pe legea I a termodinamicii.
Avantajele sunt simplitatea si efortul redus de calcul. Aceste modele
permit o analiza corectd din punct de vedere energetic a proceselor
motorului, dar fard a furniza informatii privind campurile de curgere
din camera de ardere sau fenomene locale. Modelele zero-dimensionale
mai pot fi impartite In modele mono-, bi- si multi-zonale, in functie de
numadrul de zone In care este impadrtita camera de ardere.

» modele cvasi-dimensionale — acestea sunt modele zero-dimensionale
completate cu caracteristici geometrice si fenomene spatiale prin
introducerea de variabile dependente de pozitie ca functii de timp.

» modele mono- si tridimensionale — iIn cazul acestor modele este
formulata explicit dependenta variabilelor de una sau mai multe
coordonate de pozitie. Modelele mono-dimensionale sunt utilizate cu
precdadere pentru simularea curgerii prin conductele de admisie si de
evacuare. Pentru un calcul detaliat al campurilor de curgere din camera
de ardere, dar si din sistemele de admisie si de evacuare se pot utiliza
modele multidimensionale (CFD), care pot estima curgerea turbulenta
a incdrcaturii. Aceasta din urma este apoi utilizata pentru modelarea

formarii si distributiei amestecului, arderii si formarii poluantilor.

Dupd cum se poate observa in figura 4.3, cele trei metode de calcul difera in
ceea ce priveste nivelul de detaliu si timpul de calcul necesar. In timp ce
modelele CFD 3-D depind atat de spatiu, cat si de timp, modelele zero-
dimensionale si cele fenomenologice depind doar de timp, motiv pentru care
nivelul lor de detaliu si timpul de calcul necesar sunt semnificativ mai mici.



317

Simularea zero-dimensionald a motorului cu ardere interna

e o [] Front de flacara
=

5 -

3 ub ]

< Z 2

k1 g5

g g E 7

)

& =3 S;

> © m,

Unghiul de rotatieal arborelui cotit

Modelare termodinamica Modelare fenomenologica Modelare 3-D CFD
(0-dimensional) (cvasi-dimensional) (multi-dimensional)
Q functie de ardere empirica Q  sub-modele fizice si chimice Q  conservarea masei, energiei si impulsului
Q fara formare de poluanti Q  fara camp de curgere turbulenta Q  sub-modele fizice si chimice detaliate

Q  ecuatii diferentiale ordinare Q  ecuatii diferentiale ordinare Q  ecuatii diferentiale partiale
(timp) (timp) (timp + spatiu)
Fig. 4.2 Modele de calcul a procesului de lucru
A -
-,
’
105 7

104

103 "l
- 3D - CFD

—
[e]
o
AY

Timpul de simulare [s]
—
=]

= =
o o
S =
\Q
LY

AY
—_—
Q
o

)

®,

)

—

©

=

g

m

S

Q

=8

Q

aQ
.

(@)

o

L J

[
<
o]
Ay
\
Ay
<
)
a
®
o
il
[g°]
=
3
3]
a
o
o]
5]
3
2
8

]
\
\
\

)

Nivel de detaliu al modelului

Fig. 4.3 Dependenta timpului de calcul de nivelul de detaliu al modelului pentru modelele
de simulare a procesului de ardere (adaptare dupd [38])

In tabelul 4.1 sunt prezentate tipurile de programe de simulare utilizate in
etapele de dezvoltare ale motoarelor cu ardere interna, mai precis in partea

termodinamica:
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Tabelul 4.1 Programe de simulare utilizate la dezvoltarea motoarelor cu ardere internd [38]

Simulare Modele Utilizare Caracteristici
Calcul 0D al Termodinamica Camera de ardere Rezolutie redusa
procesului fizicd si empirica Timp de calcul redus
motor
Dinamica Calcul fizic al Sistem de admisie/evacuare Rezolutie medie
fluidelor 1D curgerii Hidraulica injectiei de Timp de calcul mediu
combustibil
3D - CFD Calcul fizic, reactiv Camera de ardere Rezolutie mare
al curgerii Schimb de gaze Timp de calcul ridicat

Sistem de admisie/evacuare

Modelarea zero-dimensionala este cea mai potrivita pentru a realiza predictii
de baza cu privire la un viitor motor. Prin intermediul acestei metode se pot
obtine intr-un timp scurt informatii semnificative despre, spre exemplu,
presiunea maximd, temperatura maximd, presiunea medie indicatd,
consumul indicat sau temperatura gazelor de esapament. Prin urmare, in
acest capitol se analizeazd in detaliu modelarea 0-D. In acest scop se fac
urmatoarele ipoteze:

1. Camera de ardere este impadrtita In zone. Se presupune ca fiecare
zona este amestecatda omogen.

2. Variabilele procesului depind doar de timp, nu si de spatiu. Prin
urmare, modelarea 0-D este numitd si dimensionald in timp.

3. Gazul din camera de ardere este un amestec ideal de gaze reale.
Acesta este format din aer, vapori de combustibil si gaze arse.

4. Fortele de frecare sunt neglijate, iar in interiorul camerei de ardere
presiunea este aceeasi in orice punct. Prin urmare, legea conservarii
impulsului nu ofera nicio informatie.

5. Arderea este modelata ca aport de cdldura in camera de ardere.

In urmatoarele subcapitole sunt prezentate diverse modele 0-D, care difera,
in principal, prin numarul de zone luate in considerare.
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Daca camera de ardere dintr-un model constd doar dintr-o zona omogena,
acesta se numeste model unizonal. Acest model este potrivit pentru calculul
termodinamic al proceselor reale ale motoarelor atunci cand se doreste doar
o evaluare energetica globala. In cazul acestor modele nu se pot face afirmatii
diferentiate in functie de locatie, cum ar fi distributia temperaturii in camera
de ardere. Modelul unizonal ofera rezultate satisfacatoare pentru motoarele
cu admisie de aer (formare internd a amestecului) si motoarele cu admisie de
amestec (formare externa a amestecului) atat la functionarea cu exces de aer,
precum si la functionarea cu amestec stoichiometric. In cazul motoarele cu
admisie de amestec si deficit de aer (amestec bogat), energia legata chimic a
combustibilului nears trebuie pastrata ca energie interna. Pentru a tine cont
de acest lucru, camera de ardere este impartita intr-o zond cu un amestec ars
si una cu un amestec nears. Pentru unele aplicatii, sunt utile si modelele cu
mai multe zone, acestea urmand a fi discutate mai detaliat intr-un subcapitol
viitor. Suplimentar fatd de acest calcul pentru motoarele pe benzina care
functioneaza cu deficit de aer, o divizare a camerei de ardere in zone
suplimentare este necesara si atunci cand trebuie estimata temperatura
locald. Printre altele, acest lucru este important atunci cand se urmareste
determinarea compozitiei gazelor de evacuare sau cand se calculeaza

motoarele cu precamera [45].

4.2.Modele unizonale

Asa cum s-a mentionat deja, in cazul modelului unizonal, camera de ardere
este privitd ca o zond amestecatid omogen. In cazul acestui model, procesele
interne ale motorului pot fi descrise, In esenta, cu urmatoarele trei ecuatii de
baza: bilantul de masa, bilantul energetic si ecuatia de stare a gazelor.

In figura 4.4 este prezentat modelul unizonal pentru care se pot observa

limita sistemului si termenii pentru conservare masei si energiei.



320

Simularea zero-dimensionald a motorului cu ardere interna

|

. lzond |

\7777</ o
— Qf _}
}min hfn mt’x hex}
| . |
| 44 |
}mBB h’BB th ‘
[ W,

i

Fig. 4.4 Model unizonal

Pentru termenii prezentati s-au luat in considerare doua concepte diferite de
injectie de combustibil: injectie indirecta (motoare cu admisie de amestec) si
injectie directd (motoare cu admisie de aer). In cazul variantei de admisie de
amestec, masa de combustibil este deja luatd in considerare in masa care intra
in sistem min. Conform ecuatiei de continuitate variatia masei m din volumul

de control este egald cu suma debitelor masice de intrare si de iesire 71,. In

raport cu unghiul de rotatie al arborelui cotit ¢, legea conservarii masei
pentru sistemul considerat (camera de ardere) are urmatoarea forma
diferentiala:
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» motor cu admisie de amestec:

. d
d_m — dmm + m(’x + deB , (4.1)
dp dep dp  dop

» motor cu aspirare a aerului:

dm dm, dm, dmgy dmf
—= + + + .
dp dp do do do

4.2)

Variatia masei de agent de lucru m in camera de ardere are loc, in principal,
in functie de evolutia debitului masic de admisie mi» si a debitului masic de
evacuare .. In timpul procesului de schimbare a gazelor.

Pe durata ciclului de Inalta presiune, are loc o reducere a agentului de lucru
datoritd scaparilor de gaze de cilindru, asa-numita blow-by (mss). Blow-by este
termenul folosit pentru a descrie curgerea gazelor din camera de ardere, pe
langa segmentii pistonului si pand in zona carterului. Blow-by sau reverse
blow-by au loc si in timpul schimbului de gaze, insd, datorita diferentelor
reduse de presiune intre camera de ardere si zona carter, adesea aceste debite
masice pot fi neglijate.

Pentru camera de ardere, forma generald de conservare a energiei
(diferential) este:

d
d_u — Qf + thr + dVVU 4 dmin ho o+ dmex h + deB hBB .
dp do do do dp " de “ do

(4.3)
In aceasts ecuatie se pot include si efectele evaporirii combustibilului, ceea
ce duce la [37]:

au _4Q; LAQ, AW, dmy, o dm o dmy
in ex BB

dp dp dp dp dp " dp do
I evap
d(o f evap dq)

In orice moment in timp starea unui gaz omogen se determind prin
intermediul ecuatiei termice de stare. Forma integrald, respectiv cea
diferentiald sunt prezentate in urmatoarele ecuatii:
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pV =mRT , (4.5)

p Vv P AL iR | R (4.6)
dop do dop do do

Pentru a determina termenii din bilantul energetic sunt necesare modele
suplimentare. Energia internd a camerei de ardere U este suma produselor
dintre masele individuale de specii chimice prezente in camera de ardere si
energiile interne specifice ale acestora:

U=2.U; =2 m @)

Printre altele, masa din camera de ardere depinde de tipul de alimentare cu
combustibil (dar si de alte conditii la limita). La motoarele cu admisie de
amestec, masa din camera de ardere este formata din aer (1m.), gaze arse (1m»)
si combustibil (7). La motoarele cu admisie de aer, masa de combustibil

introdusa este transformata direct in masa arsa:
» motor cu admisie de amestec:
m=m, +m, +m,, (4.8)

» motor cu admisie de aer:

m=m_ +m, . 4.9)

Masa de aer necesara m. poate fi determinatd din masa combustibilului m,
raportul combustibil-aer A si necesarul minim de aer AFRs (sau #1amin).

m,=m, A+ AFR, (4.10)
Rezulta urmadtoarele relatii pentru masa arsa:

» motor cu admisie de amestec:

m, =m—m, —m,=m—m,-(1+ - AFR) (4.11)
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» motor cu admisie de aer:
mb=m—ma=m—mf-/‘t-A1-”Rs (4.12)

La motoarele cu admisie de aer, energia internd a camerei de ardere este
formatd din energia internd a aerului si energia internd a gazelor arse. In
schimb, pentru motoarele cu admisie de amestec, se adauga si energia
interna a combustibilului:

» motor cu admisie de amestec:

U=u,+U,+U, =mu, +mu, +mdau,, (4.13)
U=m,-2-AFR -u,+[m=m (1+A-AFR ) |u, +mu, .  (4.14)
» motor cu admisie de aer:
u=u+U,=mu +mu, (4.15)
U=m, A-AFR -u, +(m—m_ -A-AFR )u, . (4.16)

In timpul unui ciclu de lucru, energia interna dintr-un motor se modifica
continuu. Variatia acesteia in functie de unghiul de rotatie al arborelui cotit
¢ este prezentata In ecuatiile 4.17, respectiv 4.18:

» motor cu admisie de amestec:

dm d
d_LI:d_A.AFR m,u +—2L-2-AFR_-u + % ). AFR m.+
d(D d(ﬂ s f “a d(ﬂ s dgo s f
dm, du,
+— U, +——-m, +
dp 7 dp 7
 ram 0 (4.17)
+4=—=| —L(1+A-AFR )+ -=m, - AFR_|tu, +
dop do do »

+‘;—”;b[m—mf(1+/1-APRs)]
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» motor cu admisie de aer:

dm d
d—u:d—ﬂ“-AFRs-mf-uu+—f-/1-AFRs-uﬂ+ " j-AFR -m, +
dp do dp do
dm
s qdm_ —f(1+/1-AFR)+ﬂm CAFR_|tu, + [(4.18)
dp | dp Vodp T
du,
+%[m—mf(1+/1-AFRS)]

4.2.1. Modelarea energiei interne

In continuare este necesara determinarea energiilor interne specifice us, uysi .

d d dm, d
au B Qf 4 th + dvvv + My, h + ;n@?f hex + d;nBB hBB (419)
@

m

dp| dep dp dp dp ®

Valorile pentru ua si uf se pot determina din tabele de proprietdti sau modele
polinomiale cu ajutorul temperaturii si presiunii. Pentru determinarea
energiei interne a gazului ars us existad diferite abordari, care vor fi prezentate

1n continuare.

Modelul Justi

Justi [31] a stabilit o ecuatie de calcul pentru energia internd in functie de
coeficientul de exces de aer si de temperatura gazului. In cazul acestui
model, se presupune ca aerul de ardere are o compozitie constantd, iar
temperatura de referinta este Try= 273,15 [K].

46,4 P
u(T,2)=0,1445-| 1356,8 + 489,6+10,93j'(T_Tmf)'10 -
3,36 2
+ 7,768+ =55 J-(T—Tmf) 107 - . (4.20)
0,0485 3 s
- O,O975+W]-(T—Tmf) 10 }

Modelul Justi permite calculul relativ simplu al puterii calorice, insa este
valabil doar pentru coeficienti de exces de aer A > 1 si pentru un raport C/H
fix (cel al motorinei), iar ca urmare, este adecvat numai pentru procesul
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motorului Diesel. In plus, presiunea, diferentele in continutul de apa din aer
si disocierea nu sunt luate In considerare. Figura 4.5 prezintd influenta
coeficientului de exces de aer si a temperaturii asupra energiei interne
conform modelului lui Justi.
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Fig. 4.5 Modelul lui Justi pentru calculul energiei interne specifice
Modelul Zacharias

In ecuatia sa (4.21) Zacharias [61] a introdus si presiunea, in plus fatd de
temperatura si coeficientul de exces de aer al aerului de ardere. Acest lucru
face ca, In comparatie cu ecuatia lui Justi, ecuatia 4.20 sa fie mult mai dificil
de utilizat. Cu toate acestea, ecuatia lui Zacharias este potrivitd pentru
utilizare in calculul asistat de calculator. Ecuatia lui Zacharias, ca si
abordarea lui Justi, este valabila doar pentru un coeficient de exces de aer A
> 1 si pentru un raport C/H fix (al motorinei). Variatii ale continutului de apa
din aer si disocierea nu sunt, nici in acest caz, luate in considerare aici. Figura
4.6 arata influenta presiunii (scdzutd) si a temperaturii asupra energiei
interne specifice conform ecuatiei lui Zacharias pentru A = 1.

D

u(p,T,A)= —A%-egz~(1+2%}+Z::(FA(:’)~9")—1 ‘R,-T, (4.21)
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ar] ===-- p =50 [bar]

A

-1
r= 1
At
AFR,

9-—L

1000K
= P '

0,980665

R

R =

®  28,89758 +0,06021-r
A =0,000277105 —0,0000900711 -
D =0,008868 —0,006131 - r

(4.22)

(4.23)

=== p=100[bar] =— — p =200 [bar]

aett

.

....
.......
AL )
et e
.t -
-
-

500

1000 1500 2000

Temperatura [K]

2500 3000

Fig. 4.6 Modelul lui Zacharias pentru calculul energiei interne specifice (A =1)
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Modelul Heywood

In cazul modelului bazat pe componente al lui Heywood, continutul camerei
de ardere este tratat ca un amestec de componente individuale, in care fiecare
dintre aceste componente este consideratd un gaz ideal si este luatda in
considerare cu ajutorul abordarilor polinomiale. Coeficientii ai; din ecuatia
4.24 pot fiidentificati din tabele [28]. Conform lui Heywood ecuatia de calcul

a entalpiei molare este:
— — a. a. a, a. a.
h=RT|a,, +-2T+-2T*+ 2T 4 2T 22 |
' [ "2 3 4 5 T (424)

Pe baza energiei interne molare specifice U, si a masei molare M, se obtine
energia interna ui a componentei respective. Energia internd molard medie
specifica este formata din participatiile molare X si energiile interne molare

specifice ale componentelor.

i =h-RT
ﬁi
u =—
1 Ml
u
U =— . 4.25
Mmz'x ( )
=y X,
Mmix = Z Xi 'Mi

Figura 4.7 prezintd variatia energiei interne specifice a aerului (xn2 = 0,79,
Xxoz=0,21) conform lui Heywood, in functie de temperatura si la o presiune
p = 1 bar. Spre deosebire de modelele prezentate pana acum, modelul lui
Heywood permite alegerea raportului C/H. Prin urmare, acest model poate
fi aplicat motorinei, benzinei, dar si altor gaze. Cu toate acestea, nici In acest
caz nu se tine cont de disociere si nici nu este posibil calculul formarii NO-.
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Fig. 4.7 Modelul lui Heywood pentru calculul energiei interne specifice a aerului

Modelul Grill

Modelul lui Grill [26] tine cont de mai multe componente si de calculul de
echilibru. Compozitia gazelor de ardere este modelata prin 9 (+2) specii
chimice (CO, H20, OH, H, O, CO;, O, Hz, N2 + optional N, NO). Abordarea
Grill permite calculul in avans al emisiilor de NOx si luarea in considerare a
cineticii reactiei. Modelul poate fi aplicat pentru benzina, motorina si diferite
gaze. Cu toate acestea, cresterea nivelului de detaliu are ca rezultat timpi de
calcul mai mari.

4.2.2. Modelarea procesului de ardere

Dupa prezentarea modelelor pentru determinarea energiei interne, in cele ce
urmeaza se va detalia modelarea procesului de ardere.

d
d_u _ Qf L thr + dwv + dmz’n hin + dmex hg;{ + deB h
dp | dp | dp dep do @ dop

BB (4.26)
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In cazul modelelor zerodimensionale arderea este modelatd ca aport de
caldura cu ajutorul unei curbe de ardere substitutive, care descrie evolutia in
timp a eliberdrii de energie in camera de ardere. Acest modelul nu include
aspecte privind cinetica reactiilor sau influente ale curgerii fluidelor.

d d
gy 2 , (4.27)
de do

Qo =M, LHV . (4.28)

Dintre modelele utilizate frecvent se amintesc Vibe, Dublu-Vibe, poligon-
hiperbola si Vibe-hiperbola. Aceste modelele vor fi prezentate in cele ce

urmeaza.

Modelul Vibe (sau Wiebe)

Pornind de la modelul de ardere tip , triunghi” si tinand cont de o serie de
consideratii privind cinetica reactiilor, in 1962 Ivan Vibe [56] a dezvoltat
urmadtoarea relatie pentru caracteristica de ardere:

m+1
P~ Psoc ]

mrp=20)_; eiﬂ[ =

7

Qf tota (4.29)
Psoc SO < Psoc +AD,,,,

unde: MFB reprezintd fractiunea de masa (de amestec) arsa, gsoc inceputul
arderii si A@cwm durata de ardere. m este asa-numitul factor de forma Vibe si
are o influenta decisiva asupra procesului de ardere. La sfarsitul arderii,
respectiv cand ¢ = @roc, trebuie sd fie deja convertit un anumit procent din
energia legata chimic in moleculele de combustibil. Aceasta parte poarta
numele de randament al arderii.

% (¢) =1-¢" (4.30)

Q = nc,total -
Jtotal
fho P=Proc

Pentru asa-numitul parametru Vibe a existd urmatoarea relatie:
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a=-In(1-7,,,) - (4.31)

In tabelul 4.2 sunt prezentate diferite valori ale parametrului Vibe in functie
de randamentul arderii.

Tabelul 4.2 Parametrul Vibe a pentru diferite valori ale randamentului arderii

T total a

0,999 6,908
0,990 4,605
0,980 3,912
0,950 2,995

Viteza de ardere (ROHR) se obtine prin derivarea caracteristicii de ardere in
functie de unghiul de rotatie al arborelui cotit:

d _ e #7%soc "
ROHR:&:Ma(mH)- M] e ) : (4.32)
dQ) d¢ Aq)camh

In figura 4.8 sunt prezentate viteza de ardere (viteza de eliberare a caldurii)
si caracteristica de ardere conform lui Vibe (evolutiile presiunii si
temperaturii sunt prezentate in figura 4.9) pentru diferite valori ale
factorului de forma m. Pentru a ajusta procesul de ardere echivalent in
concordanta cu procesul de ardere real, trebuie determinati acesti parametri
(BB, ABD, a si m). In acest scop este importantd validarea (asigurarea unei
bune concordante cu valorile reale) unor date relevante pentru proces, cum
ar fi presiunea maxima din cilindru, presiunea medie indicatd si temperatura
gazelor de evacuare. Existd multiple aborddri pentru determinarea
parametrilor de forma (a, m). O optiune potrivitd este metoda celor mai mici
patrate. In literaturs, in plus fati de notatia Vibe, acest model poate fi notat
si cu ,,Wiebe”, ,Weibe” si ,,Viebe”. Lucrarea lui Vibe a fost citata pentru
prima data de doua universitati din fosta RDG, TU Dresda si Universitatea
din Zwickau. Initial a fost folosita varianta , Wiebe”, care s-a impus in
comunitatea vorbitoare de limba engleza. In schimb, scrierea , Vibe” este
comunad in tdrile vorbitoare de germana [25].
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Fig. 4.8 Variatia vitezei si caracteristicii de ardere Vibe in functie valoarea parametrului m
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Fig. 4.9 Influenta parametrului m al functiei Vibe asupra evolutiei presiunii si temperaturii
din cilindru — pierderile de cildurd prin peretii cilindrului sunt neglijate (exemplu)
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Modelul dublu-Vibe

Pentru motoarele diesel, care au si o componentd importantd de ardere cu
amestecuri preformate, reprezentarea cu o simpla curba Vibe prezinta
adesea abateri prea mari. De aceea se foloseste adesea functia dublu-Vibe.
Profilul echivalent de ardere dublu-Vibe se constituie din suprapunerea a
doua functii Vibe simple. Relatiile matematice aferente modelului dublu-
Vibe sunt [37]:

aQ,, (o) PP | ’”(ﬂiifffjw
LA o Sy
10,.. () p-pues | 2]
;—;=Qf,z'a’(mz+1)~{ﬁJ e VN J - (4.34)

Intregul proces de ardere rezulta ca suma a celor doua procese de ardere:

1Q,(¢) _Q;,(9)  4Q;4(¢)
do do dp

(4.35)

Cantitatea de caldurad eliberata in timpul arderii se imparte intre cele doua

procese de ardere cu factorul x:
Qf,l =X Qf,faml , Qf,z = (1 - x) ) Qf,total . (4.36)

Cu ajutorul modelului dublu-Vibe este posibila o descriere mai precisa a
arderii amestecurilor preformate si a arderii difuzive. La fel ca si functia
Vibe, nici functia Vibe dubla nu poate reproduce cu exactitate arderea care
continua inclusiv in timpul evacuarii gazelor. Prin urmare, pentru o si mai
mare acuratete se pot utiliza functiile Vibe triple, insd, odatd cu numarul de
functii Vibe, va creste si efortul necesar pentru determinarea parametrilor.
In figura 4.10 sunt prezentate vitezele de ardere ale arderii amestecurilor
preformate si arderii difuzive alaturi de caracteristica de ardere a unei functii
Vibe dubla. Evolutiile presiunii si temperaturii sunt prezentate in figura 4.11.

Qf,total = Qf,pre + Qf,dsz (4.37)
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Fig. 4.10 Variatia vitezei si caracteristicii de ardere pentru modelul dublu-Vibe (exemplu)
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Fig. 4.11 Evolutia presiunii si temperaturii din cilindru pentru modelul dublu-Vibe —
pierderile de caldurd prin peretii cilindrului sunt neglijate (exemplu)

Modelul poligon-hiperbola

Modelul poligon-hiperbola propus de Schreiner [47] este format din
poligonul 1-2-3-4-5 si hiperbola 5-6 (fig. 4.12). Fractiunea corespunzdtoare
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arderii amestecurilor preformate se modeleaza cu ajutorul triunghiului 1 - 2
— 3, iar fractiunea corespunzatoare arderii difuzive cu trapezul 1-3 -4 -5 si
hiperbola 5 - 6. Acest model a fost dezvoltat pentru motoarele Diesel cu
injectie directd si implica urmatorii noud parametri: inceputul arderii @soc,
valoarea maxima a vitezei de ardere a amestecurilor preformate yyr, valoarea
maxima a vitezei arderii difuzive yuifma, fractiunea corespunzatoarea arderii
amestecurilor preformatd raportat la arderea totala xpr, pozitia relativa a
vitezei maxime de ardere in faza arderii amestecurilor preformate Durpremax,
timpul de ardere pana la centrul de ardere Durso%, timpul de ardere pana la
sfarsitul fazei de platou Duris, timpul de ardere pana la sfarsitul arderii
Duro si viteza de ardere la sfarsitul arderii yi0%. Acest model permite o
flexibilitate ridicatd (si un timp corespunzator de calcul) in adaptarea curbei
echivalente de ardere la procesul real de ardere prin numarul mare de
parametri. Totodata, modelul (poligonul) poate fi extins pentru, spre
exemplu, arderea in cazul utilizdrii unei pre-injectii de combustibil [45].

Pentru faza arderii amestecurilor preformate relatiile de calcul sunt [37]:

Qs . p-p,

y =, cu 0, <<, (4.38)
@ ?,—?
dQ _
f.pre * ¢3 (0
Shee oy c BV u g, <p<o (4.39)
dgo 2 0, -, 2 3

Dupad inceperea arderii difuzive se utilizeaza urmatoarele relatii de calcul:

4Q 4y _, P7h

v, cu 0, <p<Lo, (4.40)
dp =9
aQ, .
% =y, cu 0, <@L, (4.41)
(4
dQ, , !
fodif 2 _
o —h3+hl((p—(p]) =
Yy VY Yy VY hy
=y, et —t———(0-0)" (442
1_(¢6_¢1J (¢5_¢1) _(¢6_¢1)
§05_¢]

cu PSP @,
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Fig. 4.12 , Constructia” vitezei de ardere pentru modelul poligon-hiperbold

Tinand cont de relatiile pentru arderea amestecurilor preformate si a arderii

difuzive, pentru intreg procesul de ardere se poate scrie:

de,total — de,pre + de,d:f
do do dp
In figurile 4.13 si 4.14 sunt exemplificate evolutiile vitezei si caracteristicii de

(4.43)

degajare a caldurii, respectiv presiunii si temperaturii.
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Fig. 4.13 Viteza si caracteristica de ardere pentru modelul poligon-hiperbold (exemplu)
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Fig. 4.14 Presiune si temperatura din cilindru pentru modelul poligon-hiperboli (exemplu)
— pierderile de caldurd prin peretii cilindrului sunt neglijate (exemplu)
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Modelul Vibe-hyperbola

Modelul Vibe-hyperbold reprezintd combinatia dintre o curba de ardere
Vibe sau Vibe dubld cu o hiperbold. Functia Vibe este utilizata pentru
modelarea aprinderii si arderii principale, in timp ce ultima faza a arderii
(incepand din punctul P) poate fi descrisa mai bine cu ajutorul hiperbolei.
Acest model este util In cazul sistemelor de injectie care permit pre- si
postinjectii de combustibil (Common-Rail sau pompa-injector), care au ca
efect o pre- sau postardere corespunzdtoare acestor secvente de injectie.

4.2.3. Utilizarea modelelor de ardere

Modelele zerodimensionale ale procesului de ardere prezentate mai sus sunt
utilizate in diferite situatii pentru a face predictii cu privire la evolutia
procesului intr-un punct de operare necunoscut. Scopul recalculdrii este de
a adapta procesul de ardere la noile conditii de functionare. In acest scop,
intr-o prima etapd se fac masuratori pentru un punct de referinta, iar apoi se
determind curba de ardere pentru acest punct. Calculul pentru o stare
necunoscuta se efectueaza utilizand factori de influentd pentru sarcina,
turatie, coeficientul de exces de aer, continutul de gaze reziduale si punctul
de aprindere. In cele ce urmeazad, sunt prezentate doua solutii de recalculare,
respectiv. metoda Woschni/Anisits, utilizate pentru motoarele Diesel si
metoda Hires, utilizatd pentru motoarele pe benzina.

Metoda Woschni/Anisits

Metoda Woschni si Anisits are la baza modelul Vibe si, dupa cum s-a
mentionat deja, porneste de la un punct de referinta pentru motoarele diesel
cu injectie directa [60].

1 0,6 0,5
e n
chumb = A(pcamb,ref (Tf} {H_J * (444)
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In functie de punctul de functionare, parametrii Vibe sunt determinati
tinand cont de intarzierea la aprindere @icp, presiunea p, temperatura T si

o 0,5 T " 0,3
m=m, [ IGD, ref J Pre ( IVC, ref ](ﬂ} ) (4.45)
Picp Prve ref L n

Aceastd ecuatie poate fi modificata pentru a corespunde si motoarelor diesel

turatia n:

de capacitate cilindrica mare, respectiv motoarelor cu injectie directd pentru
autoutilitare sau autoturisme [37].

Metoda Hires

Metoda Hires [29] se bazeaza pe un punct de referinta pentru motorul Otto.
Durata arderii si intarzierea la aprindere rezulta pe baza conditiilor din

momentul aprinderii:

3(§ 3
n xref L,ref
A¢C0mh = A¢cnmb,ref ' S_ s (446)
My X .
(xS )3
ro=Ay | | | 2L (4.47)
sref
n x S
ref L

unde A@em reprezinta durata arderii, 7o intarzierea la aprindere, St viteza
laminard a frontului de flacdra, iar x distanta dintre piston si chiulasa in
punctul de aprindere. Indexul rt se referd la valorile din punctul de
functionare de referinta.

42.4. Caldura neta

O parte din cdldura eliberatd prin procesul de ardere se , pierde” ca urmare
a schimbului de caldura cu peretii camerei de ardere, motiv pentru care nu
contribuie la Incdlzirea gazelor de ardere. Diferenta dintre caldura obtinuta
in urma procesului de ardere si pierderile de cdldura prin pereti poarta
denumirea de caldura neta [28].
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de,n _ de _ dQ,, . (4.48)
dp  dp dp '

Céldura netd reprezintd intreaga cantitate de caldura schimbatd prin
granitele sistemului. Prin urmare, este 0 masurd a incalzirii agentului de
lucru. Variatia caldurii nete se determina experimental, din curba masurata
a presiunii indicate. Folosind modele adecvate de schimb de caldura, este
posibil s se determine si evolutia procesului de ardere. In continuare este
detaliat modul de calcul al pierderilor de caldura prin pereti.

4.2.,5. Modelarea pierderilor de caldura prin pereti

In continuare, este necesard determinarea termenului corespunzator
pierderilor de cdldura din legea I a termodinamicii pentru sistemul camera
de ardere:

d_u — de i thl n d‘/\/v + dmin h + dmex h + deB h .
i ex BB

m

dp dp |do | dp dp dep (449)

In cazul componentelor motorului sistem de admisie, camerd de ardere si
sistem de evacuare are loc un schimb de cdldura cu mediul exterior. Sensul
fluxului de cdldura (de la peretii componentelor la agentul de lucru —
incalzire — sau de la agentul de lucru la pereti — racire) depinde de diferenta
de temperaturd dintre agentul de lucru (aer, amestec sau gaze arse) si peretii
componentelor. In mod normal, ca urmare a incalzirii motorului, conductele
de admisie au o temperatura mai mare decat fluidul aspirat in cilindrul
motorului. Prin urmare, pe partea de admisie, caldura este furnizata aerului
sau amestecului de la peretii calzi ai canalelor de admisie. In cazul
motoarelor supraalimentate, in special cele fard racire intermediara a aerului
de supraalimentare (intercooler), temperatura aerului este atat de ridicata
incat aerul va ceda caldura peretilor conductelor. Pe partea de evacuare,
cdldura este transferatd de la gazele de evacuare fierbinti la peretii

conductelor de evacuare.
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Schimbul de caldura prin conductie

Legea conductiei caldurii a lui Fourier se poate aplica la calculul conductiei

caldurii prin peretii camerei de ardere.
Q(x,t) =—k-A- gradT(x,t) , (4.50)
sau, pentru conductie unidimensionald in regim stationar:

: dT
Quy =KA—— . (4.51)

Schimbul de caldura prin convectie

Conform lui Newton, pentru convectie se aplica urmatoarele relatii:

Qu=2hi- ATy, ~T) (4.52)
respectiv
dQ dt
o= 2 A (Tus~Ta) 7 - (4.53)
thd Qlinrr
Qpisron

[ 9

Fig. 4.15 Pierderi de caldurd prin peretii camerei de ardere
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Suprafata care este in contact cu gazele fierbinti din camera de ardere poate
fi determinata pe baza relatiilor geometrice. In acest scop, uzual, se imparte
schimbul de cdldura intre piston, cilindru si chiulasa. In acest caz, cele mai
mari provocari sunt determinarea coeficientului de transfer termic si calculul
temperaturii peretelui si gazului. Adesea, se poate obtine o precizie
suficientd de mare, daca se considera camera de ardere ca fiind un recipient
cu amestecare perfecta (ideald) si valori medii pe un ciclu motor pentru
temperaturile suprafetelor peretilor camerei de ardere. Exista diverse
modele de calcul a coeficientului de transfer termic care se utilizeaza in
functie de aplicatie. Pentru a face diferenta intre diferitele faze ale unui ciclu
motor, majoritatea modelelor folosesc factori empirici. Pentru calculul
schimbului de cdldura pe partea agentului de racire, respectiv pe partea
interioara a conductelor sistemului de admisie/ evacuare, sunt utilizate,
preponderent, abordari similare teoriei curgerii stationare printr-o conducta:

Nu= f(Re,Pr)=CRe" Pr’, (4.54)
m=0,78 n=0,33 . (4.55)

O prima abordare empiricd a calculului coeficientului de transfer termic («)
in motorul cu ardere internd a fost propusa de Nusselt in 1923 [43]:

h.=CRlp°T(C,+C,v,.) . (4.56)

Ulterior, au fost publicate si alte abordari experimentale, insd niciuna nu
erau suficient de clara si, suplimentar, foloseau constante dimensionale.
Dupa aceste ecuatii empirice au fost introduse relatii bazate pe criteriile de
similitudine ale teoriei similitudinii. Pentru aceste abordari semi-empirice
camera de ardere este privita intr-o forma simplificatd, ca o conducta cu
curgere turbulentd. Coeficientul de transfer termic a pentru schimbul de
caldura cu peretii este calculat pe baza numarului Nusselt (vezi cap. 2.2).
Pentru calculul numarului Reynolds, diametrul cilindrului se utilizeaza ca
lungime caracteristica, iar viteza medie a pistonului, sau o functie a acesteia,
ca viteza caracteristica. Numarul Prandtl depinde numai de proprietatile
tizice ale fluidului.
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In cazul ideal, numarul Prandtl pentru aer si gazele de ardere este
proportional cu exponentul izentropic k. in domeniul de temperaturi al
motoarelor cu ardere internd, acest raport poate fi estimat la = 0,7 [59].
Combinand constanta C si constanta numarului Prandtl intr-o noua
constanta C’ se obtine:

h D

Nu= k =C'Re"”, (4.57)
0,78
1’4
h =C'-D"* k- L—gpj : (4.58)
)7

Conditiile de curgere si astfel si viteza de curgere din camera de ardere se
modificd constant datorita miscarii pistonului. Din acest motiv, ipoteza unei
conducte cu curgere turbulentd nu este indeplinita, mai ales in zona PMS,
unde are loc arderea cu cele mai mari diferente de temperatura intre gaz si
peretii camerei de ardere. Prin urmare, aceastd abordare nu poate fi utilizata
cu usurinta. Cu toate acestea, solutia propusa stda la baza majoritatii
modelelor utilizate pentru calculul schimbului de caldura cu peretii in
motorul cu ardere interna.

Modelul de schimb de caldura cu peretele al lui Woschni

In 1965 von Woschni [59] a propus urmétoarea ecuatie empiricd pentru
calculul transferului termic:

0,8
h =127,93- D02 .8 .70 CS,,+C, VdTi(p_pm) . (4.59)
PrveVive

Pentru determinarea ecuatiei Woschni a considerat o curgere complet
turbulenta stationara printr-o conductd (aproximare a camerei de ardere).
Suplimentar, a considerat ca viteza caracteristica Vg este egald cu viteza
medie a pistonului (Spn), iar ca lungime caracteristica a folosit diametrul
cilindrului D. Aceastd ecuatie a fost dezvoltatd initial pentru motoarele
diesel, dar s-a dovedit a fi foarte utild si pentru motoarele pe benzina.
Constanta C: tine cont de turbionarea din timpul procesului de admisie si de
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fazele ciclului motor, in timp ce constanta C: descrie influenta arderii asupra
schimbului de cildurd. In ecuatia 4.59 (p — pm) reprezinta diferenta de
presiune dintre functionarea cu proces de ardere (p) si functionarea fard
proces de ardere (pm) — regim antrenat. Mdrimile pivc, Tive si Vive, reprezintd
presiunea, temperatura si volumul la inchiderea supapelor de admisie,
respectiv inceputul procesului de comprimare (considerate ca stare de
referintd). Aceste ecuatii si constantele sau exponentii lor au fost determinate
empiric. Cu alte cuvinte, s-au efectuat experimente pe unul sau mai multe
motoare - in acest caz masuratori ale fluxului termic si ale temperaturii — pe
baza carora a fost formulata o ecuatie matematicd, care reproduce rezultatele
acestor experimente.

Constanta C: tine cont de turbionarea din timpul procesului de admisie si de
fazele ciclului motor:

c
C,=2,28+0,308-—— pentru comprimare, ardere si destindere
pm

(4.60)

C,=6,18+0,417- SCC pentru schimbul de gaze

pm

unde: Spn reprezintd viteza medie a pistonului, iar cc viteza de turbionare
(determinata pe standul de incercare; pentru determindrile cu metoda
rotorului ¢, =D7zn,, cu ns turatia rotorului). Uzual, pentru turbionarea la

admisie, intervalul de variatie acceptat este 0 < ce/Spm < 3.

Constanta C: descrie influenta arderii asupra schimbului de caldura:

C, =0,00324 {%} pentru motoare cu injectie directa si Otto
S .

C, =0,00324 {%} pentru precamera (4.61)
S

Pentru calculul transferului termic sunt luate in considerare si dimensiunile
camerei de ardere, presiunea si temperatura din camera de ardere, si
raportul vitezelor. S-a constatat insad ca la temperaturi ridicate ale peretelui,

spre exemplu, in cazul camerei de ardere cu pereti izolati, ecuatia 4.59 duce
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la o subestimare a schimbului de caldura. Prin urmare, in 1993, coeficientului
C: al acestei ecuatii a fost modificat astfel:

C,=C, pentru T,, <525 K|
C, =C, +23-10°(T,, —525) pentru T, >525 [ K] (4.62)

Modelul de schimb de caldura cu peretele al lui Lorenz

Lorenz a extins formula lui Woschni pentru motoarele cu camera de ardere
divizatd prin modificarea vitezei caracteristice Ci-Spm = w. dupa cum

urmeaza:
VT o
h,=127,93-D%-p"* . T w +C,— 2 (p-p V| , (4.63)
PreVive
4 dVCP
w, = dt +C1Cm / (4.64)
Drx

unde: dVcr/dt este debitul volumic care patrunde in cilindru din canalul de
admisie, iar x distanta dintre piston si chiulasa.

Modelul de schimb de caldura cu peretele al lui Hohenberg

O ecuatie similard pentru calculul schimbului de cdldura a fost propusa de
Hohenberg :

B =130V 0% % T4 (s +1,4)" . (4.65)

Spre deosebire de Woschni, Hohenberg foloseste ca lungime caracteristica
volumul momentan al cilindrului (V). In acest fel se tine cont de mai multe
detalii privind dimensiunile momentane.

Modelul de schimb de cdldura cu peretele al AVL

O alta varianta de calcul a schimbului de caldura prin pereti este propunerea
celor de la compania AVL [1], care a fost dezvoltata special pentru motoarele
cu turatie redusa. In ecuatia 4.66 se iau in considerare, indeosebi, conditiile
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din timpul schimbului de gaze prin intermediul di» (diametrul conductei de

admisie) si Vin (viteza aerului in conducta de admisie).
0,8

h. =maxqh (4.66)

2
d.
c Woschni;0’013D70,2p0,8T70,53 14 [iJ Vin
' D
unde: din este diametrul conductei de admisie conectate la canalul de

admisie, iar Vi» viteza de curgere prin canalul de admisie In m/s.

In cazul modelului AVL coeficientul de transfer termic va fi maximul dintre

metoda Woschni si al doilea argument al ecuatiei 4.46.

Modelul de schimb de cialdura cu peretele al lui Bargende

In modelul propus de Bargende pentru motoarele pe benzina [7], pentru
viteza caracteristica din numarul Reynolds sunt luate in considerare atat
energia cinetica turbulenta (k) cat si viteza instantanee a pistonului (c):

Vavg = 51 ’gk + CP / (467)

Pentru coeficientul de transfer termic se propune urmatoarea relatie de
calcul:

0,447

h, =253,5-V 0. T "0 . pt7 .y OFLA (4.68)

in care T este media temperaturilor peretelui si gazului:
T +T,
T =%~ , (4.69)
m 2
A reprezinta termenul de ardere, care tine cont de diferentele de temperatura
dintre zona arsd si perete, respectiv dintre zona nearsa si perete. Acesta poate

fi exprimat tinand cont de functia normalizata de ardere X:
2

T T -T T, T, —T,
A=| X2 Wp(1-X) e Wy (4.70)
T T -T, T .T -T,
gas ~ gas gas ~ gas
Qe
X:L- (4.71)

Q
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Calculul energiei cinetice turbulente (k), respectiv a temperaturilor zonelor
de masa arsa (T») si nearsa (Tw) este prezentat in [37].

Schimbul de caldura prin radiatie este definit dupa cum urmeaza:

dQW,md,i _

b T2ETA (T -1 ), 4.72)

unde 0 este constanta Stefan-Boltzmann

o= 5,67-10"° [ W }

m’K*
Radiatia flacdrii din camera de ardere este formatd din radiatia gazelor de
ardere si a funinginii. In cazul unui motor pe benzina, doar radiatia gazelor
este relevants; arderea are loc fird fenomene luminoase semnificative. In
motorul diesel, particulele de funingine incandescente au ca efect o flacara
luminoasd. In acest context, se tine cont si de radiatia funinginii. In
comparatie cu schimbul de caldurd prin convectie, schimbul de cdldura prin
radiatie este redus, iar ca urmare, nu este luat in considerare separat in
majoritatea modelelor empirice de schimb de caldurd; radiatia termica este

luata in calcul, spre exemplu, prin constante.

4.2.6. Modelarea lucrului mecanic de dilatare

Urmatorul termen din legea I a termodinamicii pentru sistemul camera de
ardere care trebuie determinat este lucrul mecanic de dilatare (lucrul

mecanic datorat variatiei volumului):

d
du _dQ; dO, AW dm, ,  dm, @t 73
dp do do do dp " do “ dop
aw, dv
i =- % (4.74)

Pentru a calcula lucrul mecanic de dilatare, trebuie cunoscut volumul
camerei de ardere in functie de unghiul de rotatie al arborelui cotit (¢) —
aceasta variatie a fost deja derivata in capitolul 1.1.

s((p)=r+l—l-(/15Cos¢)+,/1—ﬂfsin2(p) . (4.75)
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4.2.7. Modelarea fluxurilor de entalpie

Termenii ramasi necunoscuti din legea I a termodinamicii pentru sistemul
camerd sunt fluxurile de entalpie corespunzatoare debitelor masice de

intrare, iesire si scdpdri de gaze.

d
d_u — Qf + tht + de Ifdrnin hin + dmex hgx + deB h
dp —dp  dp  dp |dp de do

Entalpiile specifice se pot calcula conform ecuatiei 2.63:

BB]' (476)

h=u+RT . (4.77)
Energia internd u se determina folosind metodele cunoscute din capitolul
2.2.1. Debitele masice 71, si 11, prin supape se determind in functie de

cursa supapei cu ajutorul ecuatiei de debit. Figura 4.16 prezinta schematic

relatiile geometrice pentru o supapa.

\ aiks
S~
{E: \

Fig. 4.16 Geometria orificiului oferit de supapdi
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Pentru debitele de masice prin supape se aplicd urmatoarele ecuatii (conform
ec. 2.224):

xel

2
: pin 2K p ) p "
min = 'uinAin [ | T T , 4.78
RT;»n K_]' (pin J [Pinj ( )

K+l ]

2 x+l

H P 2k Py . Py -
mex = /ueerx - - T ’ 4.79
VRT K—l[r)} [PJ )

unde p este presiunea din cilindru. Aria sectiunii transversale poate fi
derivata pe baza relatiilor geometrice ale supapei (vezi fig. 4.16):

Ain = Zin .xin ’ Cosﬂin ’ dm in
d . =d. +2-a
m,in i,in
a=b-cosp.
1 < ’ (4.80)
b= Exm -sin 3,
dm,in = di,in + xin : Slnﬁin COS ﬁin
Ain = ZIV ) xin - COs ﬁin ’ (di,in + xin ’ Slnﬂin ’ COSﬁm ) T (481)

in care ziv indica numarul de supape de admisie. Aceeasi derivare este
valabila si pentru supapa de evacuare. Pentru a tine cont de contractia

curentului de fluid la curgerea prin supape se utilizeaza coeficientul de
debit:

i, : (4.82)
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4.3.Modele cu doua zone

Asa cum s-a mentionat anterior, modelul monozond nu este suficient pentru
estimarea productiei de emisii poluante. De asemenea, aproximarea conform
cdreia temperatura din camera de ardere este aceeasi in orice punct,
indeosebi in faza de inaltd presiune, este insuficientd. In aceastd fazi sunt
posibile diferente de temperaturd intre gazele arse si cele nearse de peste
1000 K. Pentru rezolva aceastd problema se pot folosi modele multizona sau
cel putin modele cu doud zone. Ecuatiile 4.83-4.85 descriu ipotezele pentru
modelul cu doua zone [45].

pr[ ((p) = onne,l ((p) + pzone,z (¢) 7 (483)
chl (¢) = Vzone,l (¢) + Vzone,z ((0) ’ (484)
mcyl ((/7) =M e 1 (¢) + M ome,2 (¢) . (4.85)

In cazul modelului cu doud zone (fig. 4.17), camera de ardere este impartita
intr-o zona nearsa si o zond arsd, separate de frontul de flacara. Se presupune
cé frontul de flacdra este infinit de subtire si nu are masa proprie. In zona
frontului de flacdra are loc oxidarea primara pana la asa-numitul echilibru
OHC, care presupune ca 0, H, O», H2, H:0, CO, CO- si OH sunt in echilibru
chimic. Zona arsa consta in totalitate din amestec ars cu variabilele de stare
p, Vi, T1, ni si Ax. In aceastd zona are loc oxidarea secundar3, pentru care sunt
necesare modele cinetice de reactie. Zona nearsa este formata din aer si
combustibil cu variabilele de stare p, V2, Tz, n2 si A2 [37].

Modelul ofera doua optiuni pentru transportul masei din zona arsa in zona
nearsa. Fie combustibilul si aerul (din zona nearsa) trec prin frontul de
flacdrd (F) in si care reactioneaza, fie trec nearse In zona arsa fard a trece prin
frontul de flacara. Bilantul de masa pentru modelul cu doud zone este
prezentat schematic in figura 4.18. In aceastd figurd dms este masa de
combustibil, dmir masa de amestec (combustibil si aer) nears care este
transportatd in zona frontului de flacara, dmr: masa de gaze arse
transportatd din zona frontului de flacara in zona de gaze arse si dmi2 masa
de amestec (combustibil si aer) nears transportata direct in zona 2.
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7

Fig. 4.17 Schema modelului cu doud zone

p—— (—

' Zona 1 (amestec nears) |
1

Frontul de flacars | 47112
_____ Pl

—

V14

|
| Zona 2 (gaze arse)
|

Fig. 4.18 Bilantul de masd al modelului cu doud zone
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dm,=dm, , +dm,_, , (4.86)
dm, ,=dm, . =dm,_, (4.87)
dm, =dm, —dm,_, —dm,, . (4.88)

Pentru bilantul energetic al modelul cu doud zone se aplicd urmatoarele
ecuatii:

du,=dm.-h. +dm, -h, (4.89)
dh,  =dh, . +Ah, (4.90)
dl, =dm-h, —dm, . -h,  —dm, ,-h, , -dQ, —pdV, , (4.91)

unde Ahr este entalpia specificd de reactie.

Pentru modelul cu doua zone pierderile totale de caldura datorate
schimbului de caldura (prin radiatie si convectiei) cu peretii camerei de
ardere se calculeaza ca suma a pierderilor din zonele individuale:

dQ, =dQ,,, +dQ, , =hA(T, ~T)dt . (4.92)

Cantitatea totala de caldura transferata poate fi calculatd, spre exemplu,
utilizand modelul lui Woschni sau modelul lui Hohlbaum [30]. Temperatura
medie se determind conform lui Woschni dupa cum urmeaza:

(ml+m2)-u(T):ml-ul(T1)+m2-u2(T2) . (4.93)

Pentru a calcula distributia cantitatilor de caldura conform modelului lui
Hohlbaum (tinand cont ca T: > T2 si m1 < m:z la Inceputul arderii) se utilizeaza
relatia:

@:[ﬁj L (4.94)
dQZ mZ TZ
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4.4.Modele multizona

In aceastd sectiune, se evidentiaza aspecte esentiale ale impartirii camerei de
ardere In zone suplimentare. Se pune intrebarea ce avantaje aduce o
subdivizare suplimentara a camerei de ardere. Pe de o parte, este posibila
modelarea unei distributii a temperaturii iIn camera de ardere, ceea ce
permite formularea unor concluzii mai bune privind schimbul de cdldura cu
peretii si formarea poluantilor. Pe de alta parte, este posibil un tratament
separat al zonelor individuale cu proprietati speciale de curgere, precum si
un calcul al motoarelor cu precamera. Extinderea modelului camerei de
ardere intr-un model cu mai multe zone are ca rezultat urmatoarele relatii

pentru zona i:

Ecuatia de stare:
p-V.=m R T (4.95)

Bilantul de masa:

dm, . mubz b,i i
— =2 i, + t—+—, 4.96
dp 22 (4.96)

unde 11, i rhj_i reprezinta debitul masic din zona i in zona j, respectiv din
zona j in zona i.

Bilantul energetic:

au, _dQ,, th,,
- —+
R T Y0, - R0,
P d , (4.97)
i Wy po M g
+Z jmi—j+z M 1y, d bi g
j j » ®

unde QH, QH reprezinta transferul de caldura din zona i in zona j, respectiv

din zona j in zona i.
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4.5.Metoda umplerii si golirii

Metoda umplerii si golirii [37,39] este o metoda de calcul zero-dimensionala
pentru sistemele de conducte si, prin urmare, este potrivita pentru calculul
sistemelor de admisie, respectiv evacuare, inclusiv supraalimentare si
componente periferice. Componentele periferice precum filtrele de aer,
intercooler-ele, colectoarele, clapetele obturatoare sau de recirculare a
gazelor arse sunt modelate ca volume, clapete si orificii. Un astfel de volum
este prezentat schematic in figura 4.19. Se presupune cd procesele de
egalizare sunt infinit de rapide, cu alte cuvinte, se presupune cd, in orice
moment, in volumul ales existd un amestec ideal a carui presiune si

temperatura sunt omogene.

dmin : p v T : dmex
1 I
I
hy m A 'oh,,
T .
- Qh[

Fig. 4.19 Volum (recipient) pentru metoda umplerii si golirii (adaptare dupd [37])

Pentru conservarea energiei si masei, in fiecare volum se aplica ecuatiile:

dm, dm._ dm
f — in + ex P (498)
de de de

dau ,
f_ tht +h dmm + hex dmex . (499)
dp  dp " do dop

Clapetele obturatoare, supapele EGR si alte puncte de obturare sunt
modelate ca orificii. Similar cu calculul debitelor masice prin orificiile oferite
de supapele de admisie sau de evacuare, simularea se realizeaza cu ajutorul
ecuatiei debitului:

k+1

2 x4l
. 2k x x
m=pANPP [T [&j —[&] : (4.100)

Po Po
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Variatia coeficientilor de curgere u este prezentatd frecvent in functie de
sectiunea transversala a orificiului oferit A:.

Pentru calculul turbomasinilor, cum ar fi compresoarele si
turbocompresoarele utilizate pentru supraalimentarea motoarelor, se
utilizeaza in plus si caracteristici (figurile 4.20 si 4.21). Adesea, pentru
compresoare si turbine se fac masuratori doar pentru cateva puncte de
functionare stationara. Pentru simularea tranzitorie a motoarelor cu ardere
internd, aceste caracteristici pot fi utilizate ca o buna aproximare, pentru a
putea reprezenta motorul impreund cu agregatul de supraalimentare. Un
exemplu de caracteristica a compresorului este prezentat in figura 4.20.

2.8

[Limita de pompajJ

Limita de

turatie
(compresor)

2
foN

o
=

(BMEP = const.

(sarcind)

Raportul de comprimare ¢ [-]
- = i 9
H~ (@) @ N N

e
)

0 0.02 0.04 0.06 0.08
Debit masic de aer corectat [kg/s]

Fig. 4.20 Exemplu de caracteristicd a compresorului
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—— 67420 ——78711 —=—90055 101261 —<—112515
—*— 123836 —+— 135117 —»— 146359 —=— 157631 —+— 168832

0.025 0.85
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% 0.020 0.75
)
= 0.70
o]
= 0.015 065 —
S 7
S joy
[+
3 060 £
[+}) ‘2
S 0.010 055 =
-§ m
£ 0.50
;5
A 0.005 0.45
0.40
0.000 0.35

1.00 1.50 2.00 2.50 3.00 3.50 4.00
Raport presiuni [-]

Fig. 4.21 Exemplu de caracteristicd a turbinei

Pentru a utiliza metoda de umplerii si golirii, modulele de stocare
(recipiente/elemente de tip volum, Vol) si de obturare (Obt) trebuie aranjate
intotdeauna alternativ. Pentru calculul modulelor de stocare (elemente de
tip volum), se determina bilantul masic si energetic, asa cum a fost descris
anterior care, mai apoi, se utilizeaza pentru calculul ecuatiei de curgere prin
elementele de tip obturator (vezi fig. 4.22).

Avantajul acestei metode este complexitatea redusa si o precizie suficienta
pentru multe aplicatii. Schimbul de informatie corespunzator acestei metode
este exemplificat in figura 4.22. Metoda umplerii si golirii nu descrie efectele
gazodinamice din elementele prin care curge gazul, cum ar fi cele utilizate
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care apar in cazul sistemelor de admisie cu supraalimentare acustica

(rezonanta) sau lungime variabila a admisiei. Abaterea fata de valorile reale

creste odata cu cresterea turatiei si a dimensiunilor. In aceste doua cazuri,

efectele, aparent neglijabile, datorate fluctuatiilor de presiune din sistemul

de admisiei sau de evacuare au o influentd mai puternica asupra umplerii.

Figura 4.23 prezinta metoda umplerii si golirii pentru un motor diesel cu

recirculare a gazelor arse (EGR). La inceputul si la sfarsitul fiecarui sistem

modelat cu metoda umplerii si golirii, trebuie intotdeauna introdus un

element de tip volum.

h 7!

Cilindru

Volum conducta evacuare

<
@
& A»\><L 4’1?\ Volum conductd evacuare
P A
F & &
> < >
> ’b,e’ &\b »
S &

-Volum conductd evacuare

Supapa EGR

Fig. 4.23 Exemplu de modelare a unui motor Diesel (adaptare dupd [37])
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4.6.Modelarea frecarilor

Cu modelele prezentate pana acum se poate calcula puterea indicata a
motorului. Pentru a putea determina puterea efectiva a motorului, trebuie
introduse si pierderile prin frecare. In acest scop, in continuare sunt
prezentate modele 0-D de calcul al pierderilor prin frecare.

Presiunea efectiva medie de frecare rezulta ca diferenta intre presiunea
medie indicata si presiunea medie efectiva.

FMEP = BMEP — IMEP - (4.101)

Pentru motoarele Diesel existd multiple modele de calculul al pierderilor
prin frecare, respectiv Kochanowski si Thiele [32] si doud modele ale lui
Schwarzmeier [49]. Pentru motoarele cu aprindere prin scanteie exista
modele suplimentare, precum cel al lui Patton, Nitschke si Heywood [44].

Modelul pierderilor prin frecare Kochanowski si Thiele

Pentru modelul Thiele si Kochanowski [32], presiunea medie de frecare
rezultd prin iInsumarea frecdrilor partiale ale diferitelor componente:

FMEP=FMEP,, + AFMEP, , + AFMEP,  +AFMEP, + AFMEP, . w102
4102

In ecuatia 4.102, FMEPsus reprezinti pierderile prin frecare ale mecanismului
motor, pompei de injectie si mecanismului de distributie prin supape,
AFMEPcom tine cont de dependenta frecarii de procesul de ardere, iar ceilalti
termeni iau in considerare diferentele de pierderi prin frecare in functie de
presiunea de supraalimentare (AFMEPcharge), temperatura uleiului (A FMEPoi)
si temperatura lichidului de racire (AFME Peoolant).
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2
FMEP, =6,7-D"% -89.D%| 1 (ﬂj
n
AFMEP  =0,0012- BMEP? -0,015- BMEP, camera de vartej, D =80
AFMEP . =0,0002- BMEP? —-0,006 - BMEP, injectie directa, D > 100
AFMEP, = Potwe _ 1} +\J-0,018 ¢, +0,1874
Po
AFMEP , =-0,005-A8 ,
AFMEI)coolanf = _0’0055 ’ Algcuolunt

(4.103)

Modelele pierderilor prin frecare Schwarzmeier

Ecuatia lui Schwarzmeier [49] pentru presiunea medie efectivd de frecare se
bazeaza pe un motor aflat la temperatura optima de functionare. Termenii
individuali ai ecuatiei iau in considerare diferitele influente asupra presiunii

medii efective de frecare:

FMEP = FMEP_+

C Spﬂl Spm X
+C, - :
TcyLwL66 Tcyl.W,xll()6
BMEP  BMEP,
+G, 166 1,66 )
T . T ’
cyl. W cyl. W, x (4104
2 dn?
'T:JiZ Toil,x

+C,[(1+0,012:5 )- BMEP' ~(1+0,012.,, )- BMEP|

+C; (nz —nxz)

unde FMEPx, Spmx, Tey wx, 1z, Toix, BMEEPx sunt presiunea medie efectiva de
frecare, viteza medie a pistonului, temperatura peretelui cilindrului, turatia,
temperatura uleiului si presiunea medie efectivd in punctul de referinta.
Primul termen (avand constanta Ci) ia in considerare pierderile prin frecare
asociate grupului piston in functie de viteza de alunecare si temperatura
filmului de ulei dintre piston si peretelui cilindrului. Al doilea termen tine
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cont de influenta sarcinii si temperatura filmului de ulei dintre piston si

peretelui cilindrului asupra frecarii grupului piston. Pierderile prin frecare

asociate lagdrelor capului si piciorului bielei in functie de temperaturad sunt

considerate in cel de-al treilea termen (d reprezintd media aritmetica a

diametrului lagérelor capului si piciorului bielei). In ultimii doi termeni se

iau In considerare influenta componentelor auxiliare, respectiv pompa de

injectie, pompa de lichid de rdcire si pompa de ulei.

64
Clz?
C,=12
Q:Q%
z
C,=0,015
P, -xk-z-0,6 " ,
= +C, i -z-d,
t n
xk=0,1-0,07-P""
C,=0,14-10"

(4.105)

Al doilea model al lui Schwarzmeier este mult mai simplu si ia in considerare

doar dependenta frecarii de sarcina, turatie si tipul motorului. Valorile

utilizate pentru coeficientii C1 si C2 sunt prezentate in tabelul 4.3.
2 L N\2

== 4106

" n )| (4.100)

Tabelul 4.3 Coeficientii modelului Schwarzmeier in functie de tipul de motor

FMEP = FMEP" +C, (BMEP"* - BMEP"* )+ C, (

Tipul de motor C1 C2
Motor rapid (inclusiv agregate) 17,5-10° 0,95
Motor semirapid (fdra agregate) 1,7-10° 0,61
Motor lent (fara agregate) 9108 0,40




360

Simularea zero-dimensionald a motorului cu ardere interna

4.7.Analiza curbei de presiune si calculul ciclului motor

In continuare se explica diferenta dintre o analiza a curbei de presiune (PTA)
si un calcul al ciclului motor (WCC). In cazul analizei curbei de presiune
curba presiunii (fig. 4.24) este Inregistrata prin masuratori pe un motor
instalat pe bancul de incercare, iar curba de ardere este calculata din aceasta
(fig. 4.25). In cazul calculului ciclului motor, curbele de presiune si
temperatura sunt determinate pe baza unui profil de ardere specificat.
Procesul de ardere este reprezentat folosind modele empirice sau este
specificat procesul de ardere calculat prin analiza curbei de presiune. De
asemenea, este posibil sd se calculeze (sd se anticipeze) functionarea
motorului intr-un un punct de operare necunoscut. in acest caz se pot aplica
modele semi-empirice (vezi, de exemplu, modelele lui Woschni si Anisits)
sau modele fenomenologice. Pentru ambele variante de calcul (PTA si WCC)

se utilizeaza ecuatia conservdrii energiei pentru camera de ardere:

d
d_u — Qf + tht T+ dV\]zr + dmirl h 4+ dmex h + deB hBB .
dp do do do dp " dp do

(4.107)

In figura 4.26 este prezentatd metoda de calcul a ciclului motor. Curba de
presiune (dreapta) se calculeaza pe baza curbei de ardere (stanga) cu ajutorul
modelelor prezentate in acest capitol.

Presiunea +wweeees Presiunea pe ciclul fara ardere Viteza de ardere
Temperatura Caracteristica de ardere
80 1700
o 70 1500 =
= 60 1300 _ &
=5 50 1100 £
v = £ o
5 40 90 E-38
EE £ s
5 E 30 700 g2
@ - -8
S E 2 500 é 5
2 10 300 g
> 0 100 O
-10 -100

620 640 660 680 700 720 740 760 780 800 820
Unghiul de rotatie al arborelui cotit [PRAC]

Fig. 4.24 Analiza termodinamicd a curbei de presiune experimental
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Fig. 4.25 Analiza termodinamicd a curbei de presiune experimental — simulare
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Fig. 4.26 Calculul cilului motor simulare — experimental

Modelele fizice se bazeaza pe formularea matematica a legilor de baza ale
fizicii, cu precadere a legilor de conservare a masei, energiei si impulsului si
au o valabilitate universala.

In cazul modelelor fizice deterministice se considera c3, pentru o formulare
corespunzatoare care inglobeaza conditiile la limita si conditiile initiale, orice
proces poate fi descris complet si fard univoc (spre exemplu: transferul
termic prin peretii camerei de ardere prin intermediul ecuatiei diferentiale a

lui Fourier).
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Reprezentarea conditiilor relevante pentru acest model este o problema de
rezolvare a scdrilor temporale si spatiale. Modelarea tinde rapid spre limitele
sale atunci cand se utilizeaza elemente de volum foarte mici, elemente a caror
rezolvare numericd si observatie experimentald sunt foarte solicitante
(exemplu: procese turbulente). Cert este cd fenomenele nu pot fi descrise
deterministic, ci doar statistic, iar acest lucru implica o anumitd probabilitate
pentru fiecare proces. Acest lucru releva cunostintele dobandite si in alte
domenii, respectiv faptul cd, la o analiza mai detaliata, realitatea nu poate fi
determinata cu o precizie arbitrara. Un model statistic este, spre exemplu,
descrierea evolutiei arderii prin intermediul functiei densitate de
probabilitate (Modelul PDF - Probability Density Function).
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Anexa 1 - Legile de miscare ale lui Newton

Legea I

Orice corp isi mentine starea de miscare rectilinie uniformd sau de repaus atdt
timp cdt asupra sa nu actioneazd alte forte sau suma fortelor care actioneazi
asupra sa este nuld.

Legea a II-a (Principiul fortei)
Variatia in timp a impulsului unui corp este egald cu rezultanta fortelor care
actioneazd asupra acestuia.
O fortd care actioneazd asupra unui corp 1i imprimd acestuia o anumitd
acceleratie proportionald cu forta si invers proportionald cu masa

d(mo)

F=——t=m-
dt

Legea a III-a (Principiul actiunii si reactiunii)

Cand un corp actioneazd asupra altui corp cu o forti (fortd de actiune), cel de-
al doilea corp actioneazd si el asupra primului cu o fortd (fortd de reactiune)
de aceeasi mdrime si directie, dar de sens contrar.
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Anexa 2 - Legile fundamentale ale naturii

Legea conservdrii masei
Masa nu poate fi creatd sau distrusd, insd poate fi mutatd dintr-un loc in altul.

Legea conservarii impulsului
Variatia in timp a impulsului unui corp este egald cu forta netd exercitati
asupra acestuia.

Legea conservdrii energiei
Energia nu poate fi creatd sau distrusd; poate doar sd isi schimbe forma.

Legea conservdrii entropiei
Entropia unui sistem trebuie fie sd ramand la fel, fie si creascd.

Legea conservirii speciilor
Speciile pot fi create sau distruse, insd masa atomilor trebuie si ramdind
aceeasi.




Dictionar

2-Stroke

4-Stroke

A

AFR (A/F) Air-Fuel Ratio
Aftertreatment

Air Cleaner / Air Filter
Air Equivalence Ratio
Air Humidity

Angle

Average Cell Size

B

Bore

Boundary

Burnt Gases

C

Cam Angle

Cam Follower
Camshaft

Catalyst

Chamber

Chemical Reactions
Combustion
Combustion Chamber
Combustion Parameter
Combustion Products
Combustion System
Compression Ratio
Compressor

Compressor Inlet/Outlet
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Dictionar

2 timpi
4 timpi

Raport aer combustibil (kgaer/kgcombustibir)

Post-tratare

Filtru de aer

Raport de echivalenta
Umiditatea aerului

Unghi

Dimensiunea medie a celulelor (de calcul)

Alezaj
Limita (a sistemului)

Gaze arse

Unghiul de rotatie al axului cu came
Tachet

Ax cu came
Catalizator

Camera

Reactii chimice
Ardere

Camerd de ardere
Parametru de ardere
Produsi de ardere
Sistem de ardere
Raport de comprimare
Compresor

Admisie/refulare compresor



Conductivity
Con-Rod Length
Consumption
Coolant

Cooler

Crank Angle
Crankshaft

Cycle

Cylinder

Cylinder Head

D

Delay

Delivery rate

Density

Diameter

Diesel

Diffusion

Discharge Coefficient
Downstream
Dynamic

E

Effective Blowby Gap
Effective Flow Area
Electronic Control Unit
Energy Balance
Engine

Engine Speed
Enthalpy

Entropy

Equivalent

Evaporation
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Conductivitate

Lungimea bielei

Consum

Lichid de racire

Racitor

Unghi de rotatie al arborelui cotit
Arbore cotit

Ciclu

Cilindru

Chiulasa

Intarziere

Debit

Densitate
Diametru
Motorina
Difuzie/difuziv
Coeficient de debit
Aval

Dinamic

Fanta efectiva pentru scaparile de gaze din cilindru
Aria efectiva de curgere

Unitate electronica de control

Bilant energetic

Motor

Turatia motorului

Entalpie

Entropie

Echivalent

Evaporare



Evaporation Heat
Excess Air Ratio
Exhaust

Exhaust Manifold
Exhaust Pipe
Exhaust Valve
External

F

Filter

Firing Angle
Firing Order
Flow Area

Flow Coefficient
Flow Type
Friction

Friction Coefficient
Friction Multiplier
Fuel

Fuel Film

Fuel Mass / Cycle
Fuel Temperature
Fuel Vapor
Fueling

G

Gas

Gas Exchange
Gasoline

Gross

H

Heat

Heat Capacity
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Dictionar

Céldura de vaporizare
Coeficientul de exces de aer
Evacuare

Galerie de evacuare
Conducta evacuare

Supapd de evacuare

Extern

Filtru

Unghi de aprindere

Ordine de aprindere

Aria de curgere

Coeficient de curgere

Tip de curgere

Frecare

Coeficient de frecare
Coeficient de corectie al frecarii
Combustibil

Film de combustibil

Masa de combustibil / Ciclu
Temperatura combustibilului
Vapori de combustibil

Alimentare cu combustibil

Gaz
Schimb de gaze
Benzina

Brut

Caldura

Capacitate termica



Heat Release

Heat Transfer Coefficient
Hole Diameter

I

Identical Cylinders
Ignition Delay
Increment

In-cylinder Swirl Ratio
Initial

Initial Conditions At EO
Initial Gas Composition
Injection Angle
Injection Nozzle
Injection Pump
Inlet/Outlet Collector
Inner Valve Seat Diameter
Intake

Intake Manifold

Intake Pipe

Intake Port

Intake Valve
Intermittent Injection
Internal

K

Kinetic

L

Laminar

Length

Lift

Liner

Load
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Degajare de caldura
Coeficient de transfer termic

Diametrul orificiului

Cilindrii identici

Intarzierii la aprindere

Increment

Cifra Swirl (de vartej) din cilindru

Initial

Conditiile initiale la DSE

Compozitia initiala a gazului

Unghiul (in °RAC) la care se realizeaza injectia
Pulverizator

Pompa de injectie

Colector intrare/iesire

Diametrul interior al scaunului de supapa
Admisie

Galerie de admisie

Conducta admisie

Orificiu de admisie

Supapd de admisie

Injectie intermitenta

Intern
Cinetic

Laminar

Lungime

Ridicare, cursa

Cilindru (oglinda cilindrului)

Sarcina



Location

Loss

Lower Heating Value

M

Mass fraction

Mass flow

Maximum Needle Lift
Mean Crankcase Pressure
Measured

Measuring Point

Mixture Preparation
Model Creation

Model Parameters
Monolith

Motion

Multiplier

N

Net

Needle

Normalized Rate of Injection
Normalized Rate of Injection
Normalized Valve Lift
Number Of Injector Holes
(0)

Oil

Open Frontal Area
Output

Overall Air

P

Parameter

Particulate Filter
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Pozitie
Pierdere

Putere calorica inferioara

Fractiuni de masa

Debit masic

Inaltime maxima de ridicare a acului injectorului
Presiunea medie din carter
Masurat

Punct de masurare
Formarea amestecului
Creare model

Parametri model

Monolit

Miscare

Multiplicator

Net

Ac

Viteza de injectie normalizata
Debitul de injectie normalizat
Cursa supapa normalizata

Numarul de orificii de injectie al injectorului

Ulei
Suprafata frontala deschisa
Valoare de iesire

Aer disponibil

Parametru

Filtru de particule



Peak

Peak Firing Pressure

Peak Firing Temperature

Perfect Mixing
Physical Properties
Pilot

Piston

Piston Pin Offset
Pollutant

Port

Premixed
Pressure
Pressure Ratio
Production

Q

Quantity

R

Radius

Rail Pressure

Rate Of Injection

Ratio
Real Gas Factor
Reference

Reference Ambient
Conditions

Released Energy
Residual Gas

Rotary Piston Engine
S

Scaling Factor
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Dictionar

Varf/maxim

Presiunea maxima pe ciclul cu ardere
Temperatura maxima pe ciclul cu ardere
Amestecare perfecta

Proprietati fizice

(Injectie) Pilot (Pre-injectie)

Piston

Excentricitatea boltului pistonului
Poluant

Port

Preamestecat/preformat

Presiune

Raport presiuni

Productie

Cantitate

Raza

Presiunea din rampéd (rampa comuna)
Viteza de injectie

Debitul de injectie

Raport

Factorul de gaz real

Referinta
Conditii ambientale de referinta

Energie eliberata
Gaze reziduale

Motor cu piston rotativ

Factor de scalare



Scavenge Model
Setting

Shift

Signal Off

Signal On
Simplified Model
Simulation Interval

Soot
Spatial Pipe Discretization

Species Transport
Spray

Steady state

Stroke

Surface Area

Swirl Port

T

Tangential port
Target Outlet Temperature
Target Pressure Drop
Task

Temperature
Thickness

Time Constant
Transient

Trapping Efficiency
Turbine

Turbine Discharge
Coefficient

Turbine Inlet/Outlet

Turbine Overall Efficiency
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Dictionar

Modelul de schimbare a gazelor
Setare

Deplasare/Modificare

Oprire semnal

Pornire semnal

Model simplificat

Interval de simulare

Funingine

Discretizare spatiala a conductelor (in celule de
calcul)

Transportul speciilor chimice gazoase
Jet

Stationar

Cursa

Aria suprafetei

Canal de turbionare

Canal tangential
Temperatura impusa la iesire
Céadere de presiune impusa
Sarcina

Temperatura

Grosime

Constanta de timp
Tranzitoriu

Eficienta de retinere

Turbina
Coeficient de debit al turbinei

Admisie/refulare turbina

Eficienta globald a turbinei (tine cont si de eficienta
mecanicd a ansamblului turbocompresor)



Turbocharger
Turbulent

Type

8)

Upstream

User Defined

A%

Value

Valve

Valve Clearance
Valve Closing
Valve Lift
Valve Opening
Valve Timing
Valve Train
Variable
Volumetric Efficiency
A

Wall

Wall Temperature
Work
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Dictionar

Turbocompresor
Turbulent

Tip

Amonte

Definit de utilizator

Valoare

Supapa

Jocul supapei
Inchiderea supapei
Cursa supapei
Deschiderea supapei
Timpii distributiei
Mecanism de distributie

Variabil, variabila

Eficienta volumetricd/coeficient de umplere

Perete
Temperatura peretelui

Lucru mecanic
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Selectie de abrevieri
internationala

ATDC After Top Dead Center

ABDC After Bottom Dead Center

BDC Bottom Dead Center

NSC NOx Storage Catalyst

S0l 50 % Mass Fraction Burned

(50 mfb)

BMEP Brake Mean Effective
Pressure

BSEC Brake SpeC.1f1c Fuel
Consumption

BTDC Before Top Dead Center

BBDC Before Bottom Dead Center

CA Crank Angle (°CA)

CAI Controlled Auto-Ignition

CFD Compu.tatlonal Fluid
Dynamics

DI Direct Injection

DISI Direct Injection Spark Ignition

DOC Diesel Oxidation Catalyst

DPF Diesel Particulate Filter

EGR Exhaust Gas Recirculation

EIVC Early Intake Valve Closing

EV Exhaust Valve

EVC Exhaust Valve Closing

EVO Exhaust Valve Opening

FMEP Friction Mean Effective
Pressure

GPF Gasoline Particulate Filter

HCCI Homogenéus Chz?lige
Compression Ignition

hrr Heat Release Rate

ID Ignition Delay

IMEP Indicated Mean Effective

Pressure

utilizate 1n literatura

Dupa punctul mort superior ({PMS)
Dupa punctul mort inferior (dPMI)
Punct mort inferior (PMI)

Catalizator cu stocare de NOx

Fractiuni de masa de arsa: 50%

Presiunea medie efectiva

Consumul specific efectiv

Inainte de punctul mort superior (iPMS)
Inainte de punctul mort inferior (iPMI)
Unghiul de rotatie al arborelui cotit ("RAC)
Autoaprindere controlata

Procesare computerizatd in dinamica
fluidelor

Injectie directa

Injectie directa cu aprindere prin scanteie
Catalizator de oxidare Diesel

Filtru de particule Diesel

Recircularea gazelor de evacuare
Inchidere cu avans a supapei de admisie
Supapa de evacuare (SE)

Inchiderea supapei de evacuare (ISE)

Deschiderea supapei de evacuare (DSE)
Presiunea medie pierdutd prin frecare

Filtru de particule pentru benzina
Amestec omogen cu aprindere prin
comprimare

Viteza de degajare a caldurii

Intarziere la aprindere

Presiunea medie indicata



ISFC

IV
IvVvC
IVO
LIVC

LNT

MFB
NA
PDF
PF
PFI
ROI
SCR
SOC
SOI
TC

TDC
TWC
VTG

VVA

VVL

VVT
WG

379

Selectie de abrevieri utilizate In literatura internationald

Indicated Specific Fuel
Consumption
Intake Valve

Intake Valve Closing
Intake Valve Opening
Late Intake Valve Closing

Lean NOx Trap

Mass Fraction Burned
Naturally Aspirated
Probability Density Function
Particulate Filter

Port Fuel Injection

Rate Of Injection

Selective Catalytic Reduction
Start Of Combustion

Start Of Injection
Turbocharger
Turbocharging

Top Dead Center
Three-Way Catalyst

Variable Turbine Geometry

Variable Valve Actuation
Variable Valve Lift

Variable Valve Timing

Waste Gate

Consumul specific indicat

Supapa de admisie (SA)

Inchiderea supapei de admisie (ISA)
Deschiderea supapei de admisie (DSA)
Inchidere cu intarziere a supapei de admisie

Capcana de NOx pentru functionarea cu
amestec sdrac

Fractiuni de masa arsa

Normal aspirat

Functia densitate de probabilitate
Filtru de particule

Injectie in poarta supapei

Viteza de injectie

Reducere cataliticd selectiva
Inceputul arderii

Inceputul injectiei

Turbocompresor

Supraalimentare

Punct mort superior (PMS)
Catalizator cu trei cdi

Turbina cu geometrie variabila
Distributie variabild (actionare variabila a
supapelor)

Distributie variabila (variatia Inaltimii de
ridicare a supapelor)

Distributie variabila (variatia fazelor
distributiei)

Supapa de bypass
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