Motoare cu
ardere interna si
supraalimentare

Nafiunk Fundamentals

UTFHELRS
Chw) Mapeaa, JEIE
Hailb o i -DE-1 -0l




Vlad Nicolae BURNETE

MOTOARE CU

ARDERE INTERNA SI
SUPRAALIMENTARE

Notiuni fundamentale

Y

N

UTPRESS
Cluj-Napoca, 2023
ISBN 978-606-737-631-9




Editura UTPRESS

Str. Observatorului nr. 34
400775 Cluj-Napoca

Tel.: 0264-401.999

e-mail: utpress@biblio.utcluj.ro
www.utcluj.ro/editura

Director: ing. Dan COLTEA

Recenzia: Prof.dr.ing.habil. Florin Mariasiu
Conf.dr.ing. Paula Unguresan

Pregatire format electronic on-line: Gabriela Groza

Aceasta lucrare a fost conceputd pentru a sprijini invatarea si intelegerea unor
concepte de baza privind supraalimentarea motoarele cu ardere interna.

Ea vine in continuarea lucrarii ,,Motoare cu ardere interna si termodinamicad” si
se adreseaza studentilor de la programele de studii de licenta (Autovehicule
Rutiere, Ingineria Transporturilor si a Traficului, Masini si Instalatii Pentru
Agricultura si Industria Alimentara, Sisteme si Echipamente Termice) precum si
master (Automobilul si Mediul, Sisteme de Management si Control ale
Autovehiculelor, Tehnici Avansate in Ingineria Autovehiculelor), fiind de fapt
utild tuturor studentilor din universitatile tehnice care studiaza cursul de Motoare
cu ardere internd, cat si celor care lucreaza in cercetare.

Cartea este disponibila gratuit si nu poate fi comercializata.

Copyright © 2023 Editura UTPRESS
Reproducerea integrald sau partiald a textului sau ilustratiilor din aceasta carte
este posibilda numai cu acordul prealabil scris al editurit UTPRESS.

ISBN 978-606-737-631-9
Bun de tipar: 26.04.2023




3

Cuprins
Cuprins
INOtatii S1 @DTEVIETT .....eveviieiiieiiieiitcirieee et 5
1. Teoria supraalimentdrii si teoria acCustica ..........ccceecceeriiininininiiiieee, 13
1.1. Necesitatea supraalimentarii ............cccevueiiiviniiiiiniiiincccces 13
1.1.1. Influente asupra performantelor motorulti.........c.cccoevevevrieueunnnnnnee. 14
1.1.2. Influente asupra emisiilor poluante ...........ccccccoevvrniiiniecccccnnee. 15
1.1.3. Influente asupra eficientei...........ccoeeeiviruiiiniiiiiiiniiiiiccne 17
1.2, NOtiuni de Daza ......coveuevviiniiiniiiniiiiiiicictteetetreeeeeret e 17
1.2.1. Lucrul mecanic al compresorului .........ccccceevviviiuiininiiicninicinininnnes 17
1.2.2. Lucrul mecanic al turbinei .........ccccoccoeevviviiiiniiniiiiiccie 21
1.2.3. Metode de supraalimentare.............cccceveieinniiiininiiinnccinnnns 23
1.3. Teoria aCuStiCa ........cccveveveviiieieicc e 25
1.3.1. Conditii la limita conductei .........ccccceveveneenecinecncincncncecee 32
1.3.2. Metode alternative de rezolvare .........ccccoouviviiinnnciccccccne 36
1.4. Compresorul si turbina.........cccccccvviviiiniiiiiniiiie 37
1.4.1. CompPresOrul ......cccviuiiiiiiiiiiiiiiciic s 37
1.4.2. TUIDING «..oiiiiii e 44
2. Interactiunea dintre motor $i COMPIESOT ........ccerviviiuiiiiniiieiiiniccciinnes 49
2.1. Supraalimentarea MECANICA ..........ccevivirueuiririiiiiiiiccc s 53
2.1.1. Cazuri de utilizare............ccooviiiiiiiiiiiniiiiiin 55
2.1.2. Controlul presiunii de supraalimentare ...........ccccocoeuvvvinninnnnnnnnns 55
2.1.3. Pozitionarea clapetei obturatoare ..........ccccccoovvviviviniininniceene, 58
2.2. Turbosupraalimentarea ...........ccccocoeuvveirinininieieieieeeeccccs 60

2.2.1. FUNCHONATE .....coovviiiiiiiiiiiiiiciiiccce s 60



4

Cuprins
2.2.2. Ecuatiile fundamentale ale turbocompresorului...........c.ccceeveveunees 62
2.2.3. Controlul turbocompresorului..........cccoevviviiiininiiiiiniiiiiiiciies 64
2.2.4. Functionarea In regim stationar...........ccccccoeeivininiinniiinnicinnes 70
2.2.5. Functionarea In regim tranzitoriu ..........ccccoeveiviviiiiiniiinnicinns 72
2.2.6. Supraalimentarea cu presiune constanta si cu impulsutri ............... 75
2.2.7. Supraalimentarea In doua trepte .........cccovvviiiniiiiinniiinniiines 77
2.2.8. Supraalimentarea secventiald............cccoeoeviviiiiiiniiiiinniiiiiics 79

3. Aspecte privind proiectarea/identificarea turbocompresorului pentru un

MALT oo 81
3.1. Etapele identificarii turbocompresorului pentru un MAL.................... 81
3.2. Limite In proiectare pentru motoarele supraalimentate........................ 96
3.3. Caracteristici ale supraalimentarii...........cccoceceevviiiiniinniiiiiine, 97
3.4. Exemple de utilizare la autovehicule de serie...........ccccccvvvriiirninnnnnncne. 98

BIbLIOGTafie .....cooviviiiiiiiiiiiiciic s 104
DIACHONAT ...ttt 106

Selectie de abrevieri utilizate In literatura internationala...........cccccoceceennne. 114



5

Notatii si abrevieri

Notatii si abrevieri

9

Notatie
Literatura Denumire
Carte
rom. int.

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 caldura specificd la volum constant

cv CV  volum de control

D D diametrul

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

e energia totald specifica
E E energia totald
exh gaze arse
F F forta
g g acceleratia gravitationald
h coeficient de transfer termic (prin convectie)

entalpia specifica

coeficientul de convectie

H entalpia
HV puterea calorica
i i numadrul de cilindrii

IMEP, IMEP; presiunea medie indicata bruta



ISFC
ISA
ISE

KE

LHV

Mamin
MAC
MAI
MAS
M.
Mec
M.i

Mex

mif
mif

mg

Min

Ci
ISA
ISE

Ecin

Lmin
MAC
MAI
MAS
M.
Mec
M.i

Ce

de

ISFC
vc
EVC

KE,
E cin

LHV

Mamin
Diesel
ICE
Otto
M

my

mif
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consumul specific indicat
inchiderea supapei de admisie
inchiderea supapei de evacuare

conductivitatea termica

raportul caldurilor specifice

energia cinetica

puterea calorica inferioard a combustibilului
masa

debitul masic

masa de aer

numarul Mach

masa minima de aer

motor cu aprindere prin comprimare
motor cu ardere interna

motor cu aprindere prin scanteie
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



e

Mn

NnR

Pa
PE

P.
BMEP
Pec
Pei
Pen

Pexn
pr

Py
Pi
IMEP
Pig
Pin
P

Ne

Nn

E pot

Pe

Pec
Pei
Pen

Pi
P

PE,
Epot

BMEP

FMEP

Pr

IMEP
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masa de fluid motor proaspat admisa in
cilindrul motorului

turatia

numarul de cicli ai motorului In unitatea de
timp

turatia nominala

numadrul de rotatii necesare pentru

realizarea unui ciclu motor
presiunea

puterea

presiunea aerului

energia potentiala

puterea efectiva

presiunea medie efectiva

puterea efectiva continua

putere efectiva intermitenta

putere efectivd nominala
presiunea gazelor arse de evacuare

presiunea medie corespunzatoare
rezistentelor proprii/presiunea medie de
frecare

puterea pierduta prin frecare
puterea indicata

presiunea medie indicata
puterea indicata bruta
puterea indicatad neta

puterea litrica



P
PMI
PMS

Qnt

Qin
Qout

SA
Siz
SOC
Spm

Ta
Tcool

P

PMI
PMS

Ps

Qprimit
Qccdﬂt

R

&

SA
SE

Cpm

Ta

BDC
TDC

Qin
Qout
Ry, R

Te

vV
EV
50C
Spm

Tcool
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puterea masica

punctul mort inferior
punctul mort super
puterea de pompaj
puterea specifica
schimbul total de caldura

viteza de transmitere a caldurii

fluxul termic

caldura pierdutd prin transfer termic
(datorita convectiei si a frecarilor)

caldura primita

caldura cedata

constanta universala a gazelor
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
timpul

temperatura aerului

temperatura lichidului de racire



Va
Vaf

Vs
V max
V min

Vi

Wi

We

We

Va

Vs

Vmax
Ve

Vi
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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 specific de
dislocare/deplasare/curgere

lucrul mecanic de
dislocare/deplasare/curgere

lucrul mecanic specific efectiv
lucrul mecanic efectiv

numarul Weber



Wext

wf

Wr

wi
vvmt
Wi

Wi
Wy

W,

er

Wi

Simboluri grecesti

e

wf

Wy
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lucrul mecanic exterior

lucrul mecanic specific consumat pentru
invingerea frecarilor (rezistentelor proprii)

motorului

lucrul mecanic specific de frecare

lucrul mecanic consumat pentru invingerea
frecarilor (rezistentelor proprii) motorului

lucrul mecanic de frecare

lucrul mecanic specific indicat
lucrul mecanic intern

lucrul mecanic util

lucrul mecanic de pompaj

lucrul mecanic tehnic

lucrul mecanic specific de dilatare
lucrul mecanic de dilatare
elevatia (deplasarea pe verticala)

factorul de compresibilitate (factorul de gaz
real)

raport de crestere a presiunii
variatia

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

randamentul indicat net
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Ninc randamentul arderii incomplete (gradul de
conversie)

M M randamentul mecanic

e Nt randamentul termic

Mool Mu net  eficienta volumetrica (eficienta umplerii cu
aer)

coeficientul de umplere
A A coeficientul de exces de aer
U U viscozitatea dinamica
potentialul chimic
v v viscozitatea cinematica

coeficientul stoichiometric

p p densitatea
Pa densitatea aerului
T T numarul de timpi ai motorului
Q@ ) unghiul de rotatie a arborelui cotit
X X coeficientul de sarcina
4 functia de curgere
) ) viteza unghiulara
Indici
a a,aer a4, air  aer
af af  amestec aer-combustibil
C sursa rece
e efectiv
ex iesire

f comb  fuel  combustibil
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g g brut

H sursa calda

ht ht transfer termic
i indicat

in in intrare

indicat net

ig ig indicat brut
max maxim
min minim
n n net
s izentropic
stoichiometric
Exponenti

cantitate raportatd la unitatea de timp

cantitate molard (raportata la unitatea de
substanta)

v starea standard de referinta
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1. Teoria supraalimentarii si teoria acustica

1.1. Necesitatea supraalimentarii

Cu toate ca ideea supraalimentdrii este aproape la fel de veche ca motorul cu
ardere interna (brevetul Reichului german nr. 34926 din 1885 a lui Gottlieb
Daimler), implementarea acestei solutii in productia de serie a inceput mai
tarziu, odata cu dezvoltarea motoarelor de avion, pentru care a fost si este
deosebit de importanta obtinerea unui raport putere/greutate motor cat mai
bun. Au urmat motoarele supraalimentate pentru aplicatii care necesitau
putere si eficientd ridicate, autoturismele sport si de lux, respectiv motoarele
cu cilindree mare [10].

In comparatie cu motorul pe benzina cu aspiratie naturald, motorul Diesel
pentru autoturisme a devenit competitiv doar prin utilizarea
supraalimentarii. Intre timp, motoarele pe benzina de ultima generatie sunt
si ele supraalimentate, in principal pentru a permite aplicarea conceptelor de
crestere a eficientei (ex. downsizing).

Pentru motoarele cu ardere interna principalul obiectiv al supraalimentdrii
este de a Imbunatati caracteristicile de moment, putere si poluare. Acest
lucru duce la un raport putere/greutate mult mai bun, dar si la costuri de
fabricatie a motorului mai reduse. Nu in ultimul rand, se reduce spatiul
necesar pentru amplasarea motorului in autovehicul.

Cu toate ca nu existd o definitie unanim acceptatd a supraalimentarii
motoarelor cu ardere internd, este acceptat faptul ca prin supraalimentare se
urmareste obtinerea puterii maxime posibile pentru un motor de cilindree
datd, sau pentru o greutate datd a motorului. O posibila definitie este
formulata de Pucher si Zinner [16]:

Definitie
Toate metodele care asigurd alimentarea cu aer a unui MAI la o densitate mai
mare (inainte de admisia in motor) decdt presiunea atmosfericd, pot fi

considerate ca supraalimentare.




14

Teoria supraalimentarii si teoria acustica

1.1.1.  Influente asupra performantelor motorului

Pentru a pune in evidentd importanta supraalimentarii se porneste de la
relatia de calcul a puterii unui motor cu ardere interna:

_ BMEP-V,-i-n

P =—go0o00.m W] (1.1)

Se poate constata cd pentru cresterea puterii se poate creste numarul de
cilindri 7, Insd acest lucru duce la cresterea dimensiunilor si a masei
motorului. Din aceleasi motive (dimensiuni si masa) este exclusa si o crestere
a cilindreei unitare Va. O alta solutie este cresterea turatiei n a motorului, dar
pentru aceasta exista o limita superioara care nu poate fi depdsita din cauza
fortelor de inertie. Motivul este ca aceste forte depind de turatie si au ca efect
o crestere a solicitarilor pieselor in miscare. In cazul MAC (Diesel), turatia
maxima este limitata suplimentar de timpul foarte scurt de formare a
amestecului aer-combustibil. In plus, turatiile mari au un efect negativ
asupra pierderilor prin frecare. Prin urmare, o solutie pentru cresterea
puterii motorului este cresterea presiunii medii efective BMEP [14]. Acestei
cresteri a presiunii medii efective 1i este asociatd o crestere mai micd a puterii

pierdute prin frecare si a solicitarilor componentelor motorului:

LVH
BMEP = p,1,1, —— —— [bar] . (1.2)

a,min

Puterea caloricd inferioard LHV si masa minimad de aer #1.mi» sunt dependente
de combustibilul utilizat (se modifica doar daca se utilizeaza un alt
combustibil) si, prin urmare, se presupune cd acestea sunt aceleasi pentru un
anumit combustibil. In ceea ce priveste randamentul volumetric 7, la o
turatie datd, acesta variaza foarte putin. Totodatd, pentru un anumit proces
de ardere, randamentul efectiv 7. nu poate fi (de obicei) influentat direct.
Nici coeficientul de exces de aer A nu poate fi modificat in orice conditii si cu
orice valoare. Spre exemplu, in cazul MAS, pentru incadrarea in limitele de
poluare impuse de legislatia in vigoare, trebuie utilizate strategii care sa
asigure functionarea corespunzdtoare a sistemului de post-tratare a gazelor
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arse evacuate (ex. noile norme de poluare si testarea RDE (Real Driving
Emissions) necesitd utilizarea A = 1 pe intreg domeniul de functionare al
motorului). Similar, motoarele cu aprindere prin comprimare sunt
restrictionate din punct de vedere al coeficientului de exces de aer de limita
de fum. Ca atare, cresterea densitdtii aerului de admisie p» reprezinta o
solutie reald de crestere a presiunii medii efective si astfel a puterii
motorului. Din ecuatia de stare a gazelor, densitatea p: poate fi exprimata ca:

P, = =, (1.3)

RT

a

ceea ce Inseamna cd, pentru a creste densitatea, trebuie crescuta presiunea,
in timp ce temperatura trebuie mentinuta la o valoare cat mai scazuta posibil.

1.1.2.  Influente asupra emisiilor poluante

Actualmente este In vigoare norma de poluare Euro 6d care, la fel ca normele
anterioare reglementeaza valorile maxime de emisii de COz, CO, HC, NOx si
PM. Norma de poluare Euro 7, nu numai ca stabileste limite de poluare mai
stricte pentru poluantii amintiti ci reglementeaza si un poluant nou,
respectiv protoxidul de azot (N20) [8]. In acest context, influentele diferitelor
sisteme ale motorului cu ardere interna asupra emisiilor poluante sunt cu
atat mai importante. Astfel, in cele ce urmeaza se pun in evidenta efectele
supraalimentarii asupra emisiilor poluante ale MAIL

Formarea NOx este influentata de valorile maxime (varfurile) de presiune si
de temperatura din cilindru. Pe de o parte, odata cu cresterea presiunii de
supraalimentare, incdrcatura din camera de ardere va creste chiar si fara alte
ajustdri ale motorului (porturi de admisie, de evacuare, timpi de distributie,
raport de comprimare etc.). Ca o consecintd, va creste presiunea la sfarsitul
comprimadrii si, implicit, vor creste valorile maxime (varfurile) ale presiunii,
respectiv temperaturii din cilindru, ceea ce are ca efect cresterea emisiilor de
NOx ale motorului [9]. Ca urmare a utilizdrii unor presiuni ridicate de
supraalimentare, atat la MAS cat si la MAC moderne, se poate observa o
reducere a raportului de comprimare r.. Pe de altd parte, supraalimentarea
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poate permite prelungirea duratei arderii (un timp de injectie mai mare
si/sau o duratd mai mare de ardere) ceea ce, la aceeasi putere si acelasi
consum de combustibil, ar reduce emisiile de NOx.

In cazul utilizarii catalizatorului cu trei cii (la MAS), pentru o functionare
corespunzdtoare a acestuia, trebuie asigurat un amestec aer-combustibil
stoichiometric (A = 1). Suplimentar, posibilitatile de reducere a emisiilor
poluante sunt influentate in mod semnificativ de emisiile la iesirea din motor
(brute) si de temperatura de initiere a catalizatorului (light-off temperature:
aprox. 250-300 °C; aceasta reprezintd temperatura la care eficienta de
conversie depaseste 50% [4]). O etapa importanta in functionarea motorului
este pornirea la rece, cand emisiile poluante nu pot fi reduse suficient din
cauza temperaturilor reduse ale suprafetei catalizatorului. Prin
supraalimentare se creeaza premisele unei suprapuneri mai mari a
deschiderii supapelor pentru ca in sistemul de evacuare sa patrundd mai
mult aer proaspat. Acesta are rolul de a asigura oxidarea combustibilului
nears introdus in cilindru spre finalul procesului de ardere printr-o post-
injectie (tocmai in acest scop). Ca o consecintd, temperatura gazelor de
evacuare va creste, Imbunatatind astfel comportamentul catalizatorului la
pornirea la rece.

In ceea ce priveste emisiile de CO si HC ale MAC, de obicei, acestea nu sunt
critice datoritd excesului de aer. In schimb, emisiile de particule (PM) pot fi
influentate pozitiv prin supraalimentare (in comparatie cu MAC fara
supraalimentare) in cazul in care sistemul de supraalimentare este reglat
corespunzator pentru a asigura un exces suficient de aer pe intreg domeniul
de functionare. Evident cd si sistemul de injectie trebuie adaptat motorului
supraalimentat [4].

In comparatie cu motoarele cu aspiratie naturala, atat MAS cat si MAC
supraalimentate necesita ajustari pentru a putea respecta limitele de emisii.
Aceste ajustari pot presupune dezvoltarea unui nou sistem de management
al motorului sau chiar reproiectarea acestuia din urma.
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1.1.3. Influente asupra eficientei

Analiza lantului de eficientd la conversia energiei chimice a combustibilului
in energie mecanicad in motorul cu ardere interna, pune in evidentd faptul cd,
odatda cu cresterea presiunii de supraalimentare (si implicit a sarcinii),
randamentul mecanic creste cel mai mult (in comparatie cu randamentul
arderii, randamentul termic etc.). De asemenea, se poate constata ca
presiunea medie de frecare (si astfel puterea pierduta prin frecare) creste atat
cu cresterea sarcinii, cat si a turatiei motorului, insa influenta turatiei asupra
acesteia este mai mare decat cea a sarcinii [14]. Exact acest aspect este
exploatat in cazul downsizing-ului (reducerea cilindreei motorului cu
pastrarea sau chiar cresterea performantelor). Pentru a genera aceeasi putere
la aceeasi turatie (pentru o capacitate cilindricd mai mica a motorului),
sarcina trebuie sd fie mai mare, astfel cd motorul va functiona mai aproape
de polul economic. Datorita faptului ca, in acest caz, ponderea frecarii este
mai redusd, se imbunatateste eficienta motorului.

1.2. Notiuni de baza

Pentru intelegerea supraalimentarii este indispensabild cunoasterea
teoretica a proceselor termodinamice care stau la baza acesteia (comprimare,
destindere si ricire intermediara — intercooling) [15]. In plus, in functie de
tipul motorului, supraalimentarea poate fi realizata in diferite moduri,
fiecare dintre acestea avand avantaje si dezavantaje.

1.2.1.  Lucrul mecanic al compresorului

Aplicand legea I a termodinamicii unui compresor adiabatic, entalpia poate
fi exprimata ca suma fluxurilor de caldura, lucrul mecanic de frecare si a
lucrului mecanic (energiei) al variatiei de presiune. Deoarece, lucrul mecanic
tehnic se compune din lucrul mecanic al variatiei de presiune si lucrul
mecanic de frecare, acesta poate fi exprimat in functie de variatia entalpiei si
a caldurii disipate astfel:
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dh=dgq+dw, +vdp . (1.4)

dw, =vdp+dw, . (1.5)
Neglijand frecarea, rezultatul devine:
dw, =vdp=dh-dq . (1.6)
In cazul adiabatic (dg = 0) se obtine:
2

dw, = [vdp=h, ~h, . (1.7)

1

Nota
Pentru sistemele deschise (turbocompresoare) se utilizeaza lucrul mecanic al
variatiei de presiune (fvdp), iar pentru sistemele inchise (compresoare

volumetrice) lucrul mecanic de dilatare (fpdv).

Raportul de comprimare (sau raportul de presiuni) al compresorului zc
reprezinta raportul dintre presiunea la iesirea din compresor (p2) si presiunea
la intrarea In compresor (p1):

P,
C:_ - . 1.8
" pll: J (15

Eficienta compresorului se apreciaza prin randamentul izentropic, care
reprezintd raportul dintre puterea necesara (lucrul mecanic specific necesar)
antrendrii unui compresor ideal (fard pierderi de cdldura si frecari) si puterea
necesarda (lucrul mecanic necesar specific) antrendrii compresorului in
conditii reale (fig. 1.1):

0.,

_ |AhsrC _ hZS _hl
- 1. (1.9)

n

s,C =
wt
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TZS _’Tl
e =TT -1- (1.10)
()"
A7)t -1
UNe _T2—1 [_] : (1.11)
L
4 A
P2
o
5 ;
E E - P1
| >
Volumul specific v Entropia specificd s

Proces de comprimare in diagrama p-v @ Proces de comprimare in diagrama h-s

Fig. 1.1. Diagramele p-v si h-s ale procesului de comprimare

Ricirea intermediara (intercooling)

Prin rearanjarea termenilor ecuatiei 1.11, temperatura la iesirea din
compresor poate fi exprimatd in functie de temperatura la intrare in

compresor, de randamentul izentropic al compresorului si de raportul de
comprimare:

1 x-1

T,=T{1+—/| 7.~ -1[:[K]. (1.12)
ns,C

Procesul de comprimare a aerului este intotdeauna insotit de o crestere a

temperaturii. Din acest motiv, o parte din cresterea densitatii (datorata

cresterii presiunii) este anulata de cresterea temperaturii. Acest lucru poate
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fi insa contracarat prin rdcirea ulterioara a aerului de supraalimentare.
Procesul de rdcire este evidentiat In figura 1.2, in care 1 si 2 reprezintd starile
inainte (la intrare) si respectiv dupa (la iesire) compresor, iar 3 reprezinta
starea dupad rdcitorul aerului de supraalimentare (intercooler). Curgerea prin
rdcitor este Insotitd inevitabil de o pierdere de presiune, ceea ce are ca efect
o reducere a densitatii. Cu toate acestea, densitatea aerului creste
semnificativ mai mult datorita racirii acestuia, astfel ci efectul net este o
crestere a densitatii in comparatie cu starea din punctul 2.

Ecuatia de stare a gazelor ideale poate fi utilizatd pentru a estima influentele
comprimadrii si a rdcirii aerului de supraalimentare asupra densitatii aerului

de supraalimentare. In acest scop se aleg conditiile la limitd din tabelul 1.1:

Compresor A P
 P3
Motor — /
©
5
© P
- - N
H ,
g—. -
Intercooler o
aVATAVAYS ]
- . e v >
Entropia specifica s
Fluid de racire
Motor supralimentat cu récire intermediara Procesul de supraalimentare in

diagrama T-s
Fig. 1.2. Diagrama procesului de comprimare cu ricire intermediard

Tabelul 1.1 Conditii limitd pentru ricirea aerului de supraalimentare

Parametru Valoare U.M.
Presiunea de admisie (pa) 1 bar
Raportul de comprimare (7<) 3 -
Temperatura de admisie (Ts) 293 (20) K (°O)

Eficienta izentropica a compresorului (7ic) 0,7 -
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In cazul unui motor cu aspiratie naturala densitatea aerului este:
p2=pr=1,19 kg/m?® > 100% pr

Daca motorul este supraalimentat insd nu dispune de rdcire a aerului de
supraalimentare (12 =172 °C = 447 K), densitatea aerului de supraalimentare
este:

p2=234kg/m® > 197% pr

In schimb, motorul supraalimentat cu récire a aerului de supraalimentare la
40 °C se obtine o densitate de:

o2 =3,34 kg/m? > 281% p.

Prin urmare, este posibild o crestere semnificativa a densitatii aerului la

intrarea In cilindru cu un efort suplimentar relativ mic.

1.2.2. Lucrul mecanic al turbinei

La fel ca in cazul compresorului, pentru analiza fluxurilor energetice ale unei
turbine se aplica legea I a termodinamicii:

dh=dq+dw, +vdp . (1.13)

dw, =vdp+dw, . (1.14)
Neglijand frecarea, se obtine:

dw, =vdp =dh—dq . (1.15)
In cazul adiabatic (dg = 0), relatia de calcul devine:

4
dw, = [vdp =1, —h, =—(hy=h,) . (1.16)
3
Conform conventiei semnelor, semnul minus Inseamna ca lucrul mecanic

este produs de cdtre turbina.
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Raportul de destindere sau raportul presiunilor prin turbind 7r reprezintd
raportul dintre presiunea la intrarea in turbina (ps) si presiunea la iesirea din
turbinad (p4):

Ps
=0, 117
g P4[ ] (117

Eficienta izentropica a turbinei reprezinta raportul dintre lucrul mecanic
specific obtinut in conditii reale si lucrul mecanic specific obtinut in conditii
ideale (fig. 1.3).

_ |wt| _ |AhS,T| _ h4 _hs

1 = = -]~ (1.18)
|wt,s |AhT| h4s - h3
T, -T
_ 4 3 [_
UNG —ﬁ[ ] . (1.19)
4s 3
Ly
__ '3
e =% [-]- (1.20)
=1
4 A Ps
=
= =
(o
% E AI‘I,-SJT
& i -
Volumul specific v - - s >
P Entropia specificd s
Proces de destindere in diagrama p-v Proces de destindere In diagrama fi-s

Fig. 1.3. Diagramele p-v si h-s ale procesului de destindere
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1.2.3. Metode de supraalimentare

In cazul motoarelor cu ardere internd, in functie de conditiile de functionare
si cerintele de performantd impuse, se utilizeaza diverse metode de
supraalimentare (fig. 1.4). De principiu, exista doud tipuri de sisteme care pot
fi utilizate pentru comprimarea aerului de admisie, respectiv [5]:

(1) Sisteme care se bazeaza pe efectele gazodinamice din sistemul de

admisie (supraalimentare naturald) si

(2) Sisteme care utilizeaza compresoare active (supraalimentare fortata).
In ceea ce priveste antrenarea compresorului, aceasta se poate realiza:

(1) mecanic — antrenare de catre arborele cotit,

(2) cu gaze arse de evacuare (prin intermediul turbinei),

Supraalimentare
Supraalimentare Supraalimentare
externa proprie

(3) cu motor electric.

cu compresor fara compresor

[ cu gaze arse J [fﬁra gaze arseJ [cu utilizarea gazc]ur} [ fara utilizarea J
e

arse ev acuatc gazclor arse evacuat

. Supraalimentare Supmdhmentare cu Supraalimentare
Turbosupraalimentare s
mecanica unde de presiune acustica ( rtvondnta)

Mixtad: externa si

turbosupraalimentare, Mixta: turbosupraalimentare
si supraalimentare mecanica [Supra'lllmentnre cu cunclucté]

de pulsatie

[I'urbosupmalimenmre cu] [Turbosupmalimenmre ]

presiune constanta cu impulsuri

Fig. 1.4. Clasificare a metodelor de supraalimentare (adaptare dupd [5])

Tinand cont de acestea, metodele de supraalimentare a motoarelor cu ardere
interna sunt (fig. 1.5):

a) Supraalimentare acustica;

b) Supraalimentare cu unde de presiune;

¢) Supraalimentare mecanica (supercharging);
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d) Turbosupraalimentare (turbocharging);

e) Turbocompounding.

Fig. 1.5. Metode de supraalimentare: (a) Supraalimentare acusticd,

(b) Supraalimentare cu unde de presiune, (c) Supraalimentare mecanici (supercharging),
(d) Turbosupraalimentare (turbocharging), (e) Turbocompounding (adaptare dupi [14])
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Supraalimentarea bazatd pe efectele gazodinamice utilizeaza undele de
suprapresiune care apar din cauza fenomenelor acustice in sistemele de
transport a gazelor (fluid motor proaspat/gaze arse) motorului. Pentru ca
acest proces de supraalimentare sd utilizeze in mod optim undele de
presiune, sistemele de admisie si de evacuare, precum si fazele distributiei
(momentele de deschidere si inchidere a supapelor) trebuie bine corelate.

In cazul antrendrii mecanice, compresorul este cuplat mecanic la arborele
cotit, astfel ca, pentru actionarea sa, se consuma din energia motorului. O
parte din energia consumatd de la motor este insa recuperatd in timpul
procesului de admisie (lucrul mecanic de admisie), restul fiind pierduta.

Solutia cea mai eficientd si mai rispanditd este turbosupraalimentarea. In
acest caz entalpia ridicatd a gazelor de evacuare este utilizata pentru a genera
putere in turbina cuplatd prin intermediul unui ax la compresor. Astfel,
turbina antreneaza compresorul care comprima aerul inainte de a fi introdus
in cilindrul motorului. Acest surplus de energie, preluat prin intermediul

turbinei, are ca efect cresterea eficientei globale a motorului.

Efecte gazodinamice apar si in motoarele supraalimentate mecanic si in cele
turbosupraalimentate. Scopul este acela de a utiliza undele de presiune in
procesele combinate (proces de supraalimentare si procese de schimbare a
gazelor) si de a crea conditii ca umplerea cilindrului sa nu fie afectata
negativ. De aceea, este important ca si In aceste cazuri sa se utilizeze undele
de presiune, respectiv sa se adopte masurile necesare pentru a nu influenta

negativ supraalimentarea.

1.3. Teoria acustica

Supraalimentarea prin intermediul efectelor gazodinamice se bazeaza pe
influenta pe care undele de presiune din sistemele de admisie si de evacuare
o au asupra umplerii cilindrului. Pentru intelegerea acestor unde de
presiune, se poate utiliza teoria acustica [10,15,16].

In acest scop se fac urmatoarele ipoteze simplificatoare:
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1. se considera o conductd avand o sectiune transversala cu arie
constanta (A = const.);

2. curgerea se considera izentropica (adiabatica si fara frecare).

Pentru analiza se ia in considerare un singur element de control al conductei
(fig. 1.6). Viteza de propagare a undelor de presiune intr-un mediu
corespunde vitezei sunetului c.

_______________ op
R P

P I c |
ou
U -  + > ox
p : ! 3
I e e e e e e e e : pt+ § ox

Fig. 1.6. Element de control pentru calcul - curgere mono-dimensionald nestationard

Aplicand acestui element de control legea conservdrii masei, se obtine
urmatorul bilant:

%(pAdx)=puA—(p+2—§dx](u+2—deJA . (1.21)
0 __olew) 122
a(pAdx)_— P, Adx . (1.22)

Rearanjand termenii si tindnd cont de regulile de derivare, respectiv
neglijand termenii dx? se obtine urmatoarea forma a ecuatiei:

(1.23)
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Pentru conservarea impulsului, se procedeaza in mod analog:

ou op
AdeZt—pa—| p+Lax|A ,
pAdx S —p (p 7 xJ (1.24)
o) ade=—P Ady 1.25
o ox ) ox (1.25)

CENPCLONE A (1.26)
ot ox pox

Pentru a putea aplica teoria acustica trebuie sa se tina cont de urmatoarele
ipoteze simplificatoare:
1. perturbatiile starii de referinta “0” sunt infinitezimale (fig. 1.7);
2. viteza particulelor u este micd In comparatie cu viteza sunetului c.
Prin urmare, termenii cu u pot fi neglijati, iInsa nu si derivata;
3. variatiile de densitate sunt neglijabile (p= oo = const.);
curgerea este izentropica (adiabatica si fara frecare);

5. viteza sunetului este c? = p /p.

07 07z
ot,x ot, x

dt,x

L

N

[
|

t, x

Fig. 1.7. Perturbatie micd a mdrimii de stare cu gradienti mari

Ipoteza izentropiei permite obtinerea unor ecuatii accesibile. Ar fi posibil sa
se considere si sectiuni transversale variabile, dar acest lucru nu ar face decat
sa complice inutil ecuatiile de conservare, ori pentru a intelege principiul,
acest lucru nu este necesar.

Avand in vedere cele cinci ipoteze simplificatoare, ecuatiile de conservare a
masei si impulsului pot fi simplificate suplimentar, obtinandu-se astfel:
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op u op , Oou
—+p,—=—+cp,—=0. 1.27
o DT a 1.27)
op ou
—+p,—=0. 1.28
P (1.28)

Prin derivare in raport cu timpul sau cu spatiul, ecuatiile diferentiale (1.27,
1.28) pot fi combinate pentru a obtine ecuatia mono-dimensionald a undei plane:

2 2
%-&%’:o . (1.29)
Ecuatia de unda este o ecuatie diferentiala partiala de ordinul 2, care descrie
amplitudinea (de exemplu, presiunea) unei unde in functie de spatiu si timp.
De reguld, aceste ecuatii se rezolvd numeric. In acest scop sunt utilizate
programe software precum GT-Power (Gamma Technologies Inc.) [2] sau
AVL-Boost (AVL List GmbH) [1]. In cele ce urmeazi se utilizeazi o solutie
analitica aplicatd sistemului liniarizat pentru a explica fenomenele acustice
care apar in conductele de admisie si evacuare. In realitate, undele de
presiune care apar sunt neliniare. Rezolvarea acestui tip de ecuatii se face
dupd metoda lui d’Alembert. Aceasta metodd se bazeaza pe faptul ca pentru
toate functiile de tipul ¢(x,t) = ax + St sunt valabile:

o)

Z7_0. 1.30
ot’ (1.30)
62¢

Z¥_0. 1.31
ox? (1.31)

¢ satisface ecuatia de unda pentru orice valori ale lui « si £ insa la acest
moment, valoarea acestora este necunoscuta. Pentru ca variabila ciutata
(presiunea) sd indeplineascd ecuatia de undd, aceasta trebuie sa depinda si

de ¢.

p(x,t)=@(¢(x,t)) . (1.32)
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p_dd _00op _ 00
ot dt o¢ ot p op (1.33)

o’p RO
o B Eral (1.34)

op_do _00o¢ _ ov
ox dx opox - og (1.35)

o’y , 0D
? = a¢2 . (136)

Urmatorii pasi sunt introducerea ecuatiilor 1.34 si 1.36 in ecuatia de unda
(1.29) si determinarea coeficientilor a si £

o*d )
2 — C20!2 .

B oF oF (1.37)
B =c’a’ . (1.38)
B=*ac . (1.39)

Daci se alege o =1, se obtine 8 = c si deci ecuatia de unda. In plus se aplica:

#(x,t)=xtct. . (1.40)

Solutia d’Alembert a ecuatiei mono-dimensionale a undelor nestationare
este suprapunerea acestor doua solutii:

p(x,t):CI)l(x—ct.)+(D2(x+ct.) . (1.41)

®1(x — ct.) descrie o undd care se deplaseaza in directia coordonatelor
pozitive. Graficul functiei (fizic perturbatia) ®i(x, ¢t = to) este deplasat spre
dreapta cu viteza sunetului c. De-a lungul tuturor -caracteristicilor
(x —ct. = const.) aceasta perturbatie este egala (comportament liniar). In mod
analog, caracteristica x + ct. descrie o unda care se propaga in directia
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coordonatelor negative. Prin derivarea argumentului functiei (caracteristica)

se obtine viteza de propagare a undei:

% iec (1.42)
ot

0

9 e (1.43)
ot

Pentru a putea descrie propagarea undelor intr-o conducta, trebuie rezolvata
ecuatia diferentiald 1.41. In acest scop se aleg urmatoarele conditii initiale:

p(x,O):Cbl(x)Jr(Dz(x) . (1.44)
6”(;'0) e (x) 4 el (x) =, | (1.45)

Prin integrare se obtine:
_@1(x)+q>2(x)=%j¢0(§)d§+c . (1.46)

Pe baza acestora se pot determina cele doud functii ®1si ®-.

d)l(x):%{p(x,O)—%j'(po(f)dff—C . (1.47)
CDZ(x):%{p(x,0)+%j¢o(§)d§+c : (1.48)

Inlocuind in ecuatia diferentiala 1.41 se obtine:

x+ct.

p(x,t)z%{p(x—ct.)+p(x+ct.)+% I ¢0(§)d§ . (1.49)

x—ct.

Pentru a da mai mult sens acestei ecuatii se fac urmatoarele notatii:
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P, =%P(x—ct-) : (1.50)
p :1p(x+ct) (1.51)
=5 ). .
1 x+ct.
Po=70 [ o (£)ds . (1.52)

unde pyn denotd o perturbatie de presiune care se propaga in directia
ordonatei pozitive (p), respectiv negative (1), iar po este presiunea statica din
conductd. Prin urmare ecuatia care descrie propagarea neperturbata a undei

in conducta este:

p:pO+Pp+pn ‘ (153)

Inlocuind ecuatia 1.41 in ecuatia 1.28, se obtine urmitoarea solutie pentru

viteza de propagare a undei:

1
u(x,t)=—[CI)1(x—ct.)—CI>2 (x+ct.)] . (1.54)
cp,
Semnul negativ din fata termenului ®2(x + ct) rezulta in urma integrarii si
rearanjarii termenilor ecuatiei. Pentru a rezolva ecuatia diferentiala 1.54 se
procedeaza in mod analog cu ecuatia diferentiald a presiunii. Pornind de la:

®,(x)= —%{u(x,0)+%jv0 (§)d§+C} : (1.55)
(I)Z(x):%{u(x,o)—%jvo(f)dé—C} . (1.56)

se obtine urmatoarea ecuatie:

u(x,t)zzl {u(x—ct.)+u(x+ct.)+1xt|.d-v0(é)dé} : (1.57)

¢ x—ct.
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Notand
u = 1 u(x—ct.). (1.58)
" 2cp,
u = ulx+ct.) .
" aep, (x+ct.) (1.59)
1 x+ct.
u, = 1% dé .
Ty ft o (&)ds (1.60)
se obtine:
U=ty +U, +U, . (1.61)

Se poate observa cd ecuatia care descrie undele de presiune este foarte
asemanatoare cu cea a vitezei undelor. Pentru a pune in evidenta relatia
dintre presiune si viteza, se considera ecuatia 1.28. Aceasta ecuatie poate fi
rescrisa astfel:

op = —% Py . (1.62)

Tinand cont de rezultatele ecuatiilor 1.42 si 1.43 se obtine:
pp = Cpoup ° (1.63)

pn = _Cpoun : (1.64)

1.3.1.  Conditii la limita conductei

Analizand relatiile de legaturd din sistemele de admisie si de evacuare ale
unui motor cu ardere internd, se observa ca atat deschiderea cat si inchiderea
supapelor genereaza unde de presiune. Atunci cand supapa de admisie se
deschide (presiunea din cilindru pc este mai mica decat presiunea din
sistemul de admisie pin, pei < pin) In canalul de admisie este indusa o unda de
presiune (unda de expansiune). In schimb, atunci cind supapa de evacuare
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se deschide (presiunea din cilindru este mai mare decat presiunea din
sistemul de evacuare pex, peil > pexnaust), In colectorul de evacuare este indusa o
undd de suprapresiune (unda de compresiune). Se poate pune urmdtoarea
intrebare: ”"Cum afecteazd aceste unde de presiune umplerea cilindrilor
motorului?”. Pentru a intelege acest aspect se analizeaza doua situatii:

Capatul conductei este inchis (fig. 1.8): presupunem ca unda de presiune se
propaga in fluidul in repaus (1o = 0). La capatul inchis al conductei (x = I)
apare urmatoarea conditie la limitd pentru viteza de propagare:

u(l,t)=0. (1.65)
Conducti inchisa Conducta deschisa
P=PotP, pP=p,+p,

Po Po |

>o<__
Po Po >< -
Po Po >

X

P=Po+P,+P.
Po ﬂ X Po P/\/ Xb-
.bg ﬂ x.‘ PU /\—/ 1.-
PO p=pl)+pu " PU p=p(]+pu ._

: N
Fig. 1.8. Propagarea undei de supra-, respectiv depresiune intr-o conductd de pulsatie
(adaptare dupdi [15])

Prin reflectarea undelor de viteza si de presiune la capatul inchis al conductei
rezulta:

Py =P, - (1.66)

w,=—u, . (1.67)

Prin urmare, in cazul in care capatul conductei este inchis, o unda de
presiune este reflectatd ca o unda de acelasi tip (suprapresiune/depresiune).



34
Teoria supraalimentarii si teoria acustica

Volum de mari

Capitul liber [Conductﬁ de admisic]
dimensiuni (deschis) al
(colector) conductei

iUndéi de suprapresiune}

[Supapé de admisieJ
[ Unda de depresiune ]

Po

Unda de (de)presiune cauzata de
miscarea pistonului: p <p,
t~DsAavo) Fe | —ax —dx

- dt dtf

"‘:t::::::i::i ——

timpul
b )
L

\J

t~1SA (IVC)

i Crestere de presiune in poarta /
{ supapei inainte de ISA (IVC): p > p, |

Fig. 1.9. Propagarea undei de supra-, respectiv depresiune in conducta de admisie

Capatul conductei este deschis (figurile 1.8 si 1.9): si in acest caz se aplicd o
conditie limita:

P(Z,t)ZPO .

(1.68)
unde po este presiunea din volumul (recipientul/rezervorul de gaz) adiacent.
Tinand cont de aceasta conditie la limitd, pentru undele de presiune si viteza
de propagare se obtine:

(1.69)

(1.70)
Se poate constata cd, in cazul in care capatul conductei este deschis, o unda
de presiune este reflectata ca o undd de tip opus (suprapresiune —
depresiune si viceversa).
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Prin urmare, atunci cand ajunge la capatul deschis al conductei, unda de
depresiune indusa prin deschiderea supapei de admisie (DSA) se va intoarce
spre supapa de admisie ca o unda de suprapresiune care, dacd este captata
in cilindru, va creste randamentul volumetric (nw). Pentru a imbunatati
suplimentar umplerea, acest efect poate fi amplificat prin optimizarea
lungimii conductei de admisie in functie de turatie (din ratiuni practice,
optimizarea lungimii conductei de admisie se face pe intervale de turatie). In
ceea ce priveste unda de suprapresiune care apare in sistemul de evacuare
la deschiderea supapei de evacuare (DSE), aceasta este reflectata ca o unda
de depresiune la capatul deschis al conductei si poate fi folosita pentru a

imbundtati evacuarea gazelor arse din cilindru.

Nota
Dacd turatia minimd a motorului este de 1000 [min’], iar cea maximd de
7000 [min], optimizarea lungimii conductei de admisie se poate realiza, spre
exemplu (fig. 1.10), pe trei intervale de turatie (din ratiuni practice,
optimizarea nu se face pe mai mult de trei intervale de turatie):

- 1000 — 3400 [min];

- 3400 - 5200 [min];

- 5200 — 7000 [min].

— Treapta 1 (lungime mare)
— Treapta 2 (lungime medie)
— Treapta 3 (lungime micd)

450 A
400

350

300

250

Moment motor [Nm]

3400

5200

-
-

— = Y. — — -

200
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000

n [mint]

Fig. 1.10. Exemplu de optimizare a lungimii traseului de admisie (adaptare dupi [3])
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1.3.2. Metode alternative de rezolvare

Dupd cum s-a mentionat anterior, teoria acustica este valabild doar pentru
transformari minore de stare. In cazul in care apar transformari majore de
stare, ecuatiile de conservare a masei, impulsului si energiei trebuie
rezolvate intr-un mod diferit. In acest scop se poate utiliza metoda
caracteristicilor, respectiv metoda diferentelor finite. In cele ce urmeazs, se
prezintd pe scurt aceste doua metode. Pentru o prezentare detaliatd se poate
consulta [15].

Metoda caracteristicilor. Prin utilizarea metodei caracteristicilor se pot lua
in considerare transformari majore de stare. Pe de o parte, aceste abateri de
la starea de referintd influenteaza viteza sunetului (¢ #const.), iar pe de alta
parte, viteza particulelor nu mai poate fi neglijatd iIn comparatie cu viteza
sunetului. Prin urmare ipoteza de liniaritate (valabila pentru teoria acustica)
nu mai este indeplinita.

c=VKkRT = kpv . (1.71)

Analizand aceasta ecuatie, putem constata cd viteza de propagare a undelor
creste odata cu cresterea presiunii. Ca urmare, componentele dintr-o
perturbatie cu presiune ridicatd se propaga mai repede decat cele cu
presiune scazuta. Acest lucru Inseamna ca in timpul parcurgerii conductei
undele isi schimba forma. Metoda caracteristicilor poate fi utilizata pentru
rezolvarea numerica a ecuatiilor de conservare, insa nu a cunoscut o utilizare
larga in practicd din cauza spatiului mare de stocare, respectiv a puterii de
calcul necesare.

Metoda diferentelor/volumelor finite. In cazul acestei metode, domeniul
supus analizei este discretizat (metoda diferentelor finite sau a volumelor
finite). Astfel, ecuatiile diferentiale partiale de conservare a masei,
impulsului si energiei sunt aproximate printr-un sistem de ecuatii algebrice.
Aceste sisteme de ecuatii pot fi apoi rezolvate cu ajutorul unor solveri
numerici adecvati.
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1.4. Compresorul si turbina

In cele ce urmeaza, se analizeaza mai atent componentele care stau la baza
supraalimentdrii mecanice si a turbosupraalimentarii. Compresoarele si
turbinele functioneaza dupa aceleasi principii fizice, cu rol diferit si sens
opus de aplicare (a acestor principii). Se face o distinctie intre doua tipuri
fundamentale de compresoare: volumice/volumetrice si dinamice. Cel mai
frecvent sunt utilizate compresoarele dinamice (mai precis
turbocompresoarele) deoarece utilizeaza energia gazelor de evacuare.

1.4.1. Compresorul

Pentru supraalimentarea motoarelor cu ardere interna se utilizeaza atat
compresoare volumetrice, cat si dinamice. Aceste doud tipuri de
compresoare diferd in ceea ce priveste modul de realizare a comprimarii.
Pentru a creste presiunea, compresoarele dinamice transforma energia
cineticd a fluidului In energie potentiald, respectiv presiune statica.
Presiunea staticd a fluidului creste continuu la trecerea prin compresor, in
timp ce energia cinetica si implicit presiunea dinamica scad. Acest lucru
poartd denumirea de comprimare interni. in functie de designul lor,
compresoarele volumetrice functioneazi cu sau fird comprimare internd. In
cazul compresoarelor farda comprimare internd fluidul este condus prin
compresor fard a-i creste presiunea (motiv pentru care acestea sunt numite
suflante). Comprimarea pana la presiunea statica dorita are loc atunci cand
fluidul din compresor intrd in contact cu volumul (recipientul) din aval: cu
alte cuvinte, comprimarea are loc prin cresterea numarului de molecule in
volumul dat.

In figura 1.11 este reprezentat, prin intermediul unei diagrame p-V, ciclul
unui compresor ideal cu (1-2-3-4) si fara comprimare interna (1-2'-3-4'). Zona
rosie (1-2’-2) corespunde lucrului mecanic suplimentar pe care trebuie sd il
realizeze compresorul fard comprimare interna pentru a obtine aceeasi

valoare a presiunii in aval.
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Diferentele de principiu dintre compresoarele dinamice si compresoarele
volumetrice pot fi explicate folosind diagramele Raport de comprimare/Debit
volumic (tig. 1.12). In cazul acestor caracteristici, debitul volumic este
reprezentat pe abscisa, iar raportul de presiuni (comprimare) al
compresorului pe ordonata. Pe aceste diagrame sunt incluse si liniile/curbele
de turatie constantd a compresorului, respectiv liniile de eficientd constanta
a compresorului.

Volum mort

Presiunea p >

admisie _ P

P1 O >
44 - Volum efectiv de admisie - 1
+
v Volumul Vv Vo

niin

Fig. 1.11. Diagrama p-V a compresorului ideal cu si fird comprimare internd (adaptare
dupi [10])

In cazul compresoarelor volumice se poate observa ci (fig. 1.12a), sunt
caracteristice liniile de turatie constantd a compresorului cu inclinare spre
stanga. Motivele scaderii debitului volumic odata cu cresterea raportului de
comprimare sunt: reducerea volumului liber (care, odata cu cresterea
raportului de comprimare duce la o inrdutdtire a umplerii), respectiv
pierderile prin scdpari. Din aceste motive, presiunea maxima de
supraalimentare a compresoarelor volumice depinde, in primul rand, de
tipul compresorului si nu de turatia sa. In ceea ce priveste debitul volumic

acesta este proportional cu turatia compresorului.

Nota
Gazele din interstitiile compresorului reduc randamentul maxim posibil

deoarece nu se poate aspira o altd masdi de gaz inainte de destinderea acestora.
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Caracteristicile compresoarelor dinamice (exemplu in figura 1.12b), sunt
limitate la stinga de limita de pompaj, iar la dreapta de limita de debit a
compresorului. Turatia maxima, care limiteaza caracteristica in partea din
dreapta-sus, depinde de fortele de inertie care pot fi tolerate de rotor, astfel
cd aceasta poate fi influentatd de dimensiunea si materialul rotorului.

Asa-numitul fenomen de pompaj al compresorului se manifesta atunci cand la
rapoarte mari de comprimare debitul masic refulat este foarte mic. Puterea
compresorului este prea mica pentru a continua sa comprime si sa refuleze
aerul la nivelul ridicat de presiune din aval. Ca urmare, are loc o inversare a
directiei de curgere, care are ca efect reducerea presiunii la iesirea din
compresor. Odatd ce presiunea din aval scade, aerul poate fi transportat
inapoi in directia initiald, iar ciclul de pompaj se reia. Transportul ciclic al
aerului si curgerea inversa sunt insotite de vibratii puternice, suprasolicitdri
mecanice datorate fluctuatiilor de presiune si o cresterea rapida a
temperaturii In compresor. Consecintele posibile ale pompajului
compresorului sunt: deteriorarea lagarelor, respectiv a paletelor rotorului si
cresterea frecarilor. In functie de amploare, pot fi afectate chiar si
componente ale motorului.

e !
|
i
g
: Limita
i de debit
1
i
i
)
i
i
SUTX i
i \ 7 C,1
* -~ 1) = const. :
> -
vy Vi

Compresor volumic [E] Compresor dinamic

Fig. 1.12. Reprezentare schematici a caracteristicilor compresoarelor volumice si dinamice
(adaptare dupid [5])
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Atunci cand se atinge Mach 1 In cea mai Ingusta sectiune transversala a
compresorului, curgerea se blocheaza. Din acest motiv nu este posibila
cresterea debitului masic prin cresterea raportului de comprimare. Un alt
aspect important este faptul ca zonele stabile de lucru ale caracteristicii se
ingusteaza pe masura ce raportul de comprimare creste.

Compresoare volumice. Cele mai comune compresoare volumice sunt
compresoarele cu piston cu deplasare alternativa si cele cu piston rotativ.
Spre deosebire de compresoarele dinamice, compresoarele volumice
refuleazd, de obicei, In mod discontinuu. Astfel, nu numai motorul, ci si
compresorul genereazd unde de presiune in conductele de admisie. Acest
lucru poate duce la o umplere diferitd a cilindrilor cu efecte negativ asupra
functionarii motorului. O alta diferenta fata de compresoarele dinamice este
lipsa zonei de instabilitate. Prin urmare, acest tip de compresor poate fi
utilizat pe intreg domeniul de functionare. Totodata, raportul de
comprimare este independent de turatia compresorului.

Compresoare  dinamice. = Compresoarele dinamice utilizate la
supraalimentarea MAI sunt proiectate ca si compresoare axiale sau radiale
(fig. 1.13), care transforma presiunea dinamica in presiune statica. Rotorul
compresorului (antrenat) transfera energie cinetica aerului aspirat, care apoi
este transformata in energie potentiald (presiune staticd). Transformarea
energiei cinetice In energie potentiala are loc datoritd deceleratiei fluidului
in canalele dintre palete si difuzorul din aval (prevazut cu palete directoare).
In cazul compresorului axial, directia de curgere prin compresor nu se
schimba. Aceste compresoare sunt potrivite pentru debite mari, insa nu
realizeaza decat rapoarte de comprimare relativ mici pe treapta. In ceea ce
priveste compresorul centrifugal, geometria rotorului modifica directia de
curgere a fluidului: aerul este aspirat axial si refulat radial. Compresoarele
centrifugale sunt caracterizate prin rapoarte de comprimare mari care,
alaturi de un design compact au contribuit semnificativ la utilizarea pe scara
larga a acestui tip de compresor la motoarele cu ardere internad. Pentru a
proteja compresorul de suprasolicitdri (cu un factor de siguranta suficient)
chiar si in timpul functiondrii tranzitorii, punctul de functionare din
diagrama compresorului nu trebuie sa fie prea aproape de limita de pompa;j.
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Fig. 1.13. Exemple de compresoare
(elicoidal — adaptare dupi [18], Roots cu doi lobi, axial [19], centrifugal [20])
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Daca se neglijeaza energia potentiald gravitationald, pentru un sistem
adiabatic deschis, procesul de comprimare poate fi descris cu ajutorul Legii
1 a termodinamicii astfel:

v:ov?
We =2 =ty =y (1.72)

unde h = u + (p/p) reprezinta variatia energiei potentiale specifice:

Vi-V?
&—ﬂ—wc——2 1 —(uz—ul).
Py P 2

(1.73)

Pentru a intelege modul in care se realizeaza cresterea presiunii in
turbosuflante, mai intdi trebuie explicate relatiile geometrice si cele
hidrodinamice. Pentru inceput se analizeaza un compresor dinamic axial.

Viteza absolutd ¢ de curgere prin compresor este formata din viteza relativa
w si viteza perifericd u. Acest aspect este evidentiat in figura 1.14, folosind ca
exemplu o treaptd de compresor axial. In aceasta figur, 1 se referd la starea
la intrarea in rotor, 2 la starea la iesirea din rotor (si intrarea in difuzor), iar
3 la starea dupa iesirea din difuzor. Pasul si profilul paletelor sunt
responsabile de cresterea continud a sectiunii transversale (perpendiculara
pe suprafata profilului) de la intrare si pana la iesirea din rotor (d: > di).
Aceasta Inseamnd cd viteza relativd de curgere prin compresor scade
conform ecuatiei lui Bernoulli (w2 < w1). Viteza absoluta ¢ a fluidului creste
datoritd lucrului mecanic tehnic primit de sistem de la rotorul
compresorului. Energia cinetica rezultata din viteza absoluta este utilizata in
difuzor (roata de ghidare) pentru a creste presiunea (cz2 > c3).
Conversia energiei cinetice In energie potentiala poate fi explicata folosind
ecuatia lui Bernoulli. In cazul compresoarelor axiale, pentru a creste
presiunea sunt utilizate douda componente ale vitezei:

1) deceleratia fluidului in rotor datorita cresterii sectiunii transversale

de curgere (Ap ~w2? —w1?),
2) cresterea presiunii in difuzor (Ap ~ c3? — ¢2?).
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Fig. 1.14. Variatia vitezelor la curgerea printr-un compresor axial (adaptare dupi [15])

Se pune intrebarea: , De ce se pot obtine rapoarte de comprimare mai mari in
compresorul radial (centrifugal) decit in cel axial?” Primul motiv este faptul ca
diametrul de iesire al rotorului compresorului centrifugal este mai mare
decat diametrul de intrare. Ca urmare, viteza periferica creste pe masura ce
fluidul traverseaza compresorul, ceea ce genereaza un surplus de energie
cinetica care, poate poate fi de asemenea folosita pentru a creste presiunea.
Pentru o mai bunad intelegere a fenomenului, in figura 1.15 sunt prezentate
triunghiurile vitezelor la rotorul unui compresor centrifugal. La fel ca in
cazul anterior, 1, 2 si 3 indicd stdrile la intrarea si la iesirea din compresor,
respectiv la iesirea din difuzor.
Se poate observa ca existda trei componente ale vitezei care determina
cresterea presiunii iIn compresoarele centrifugale:

1. cresterea presiunii In campul centrifugal (Ap ~ u2? — u:?),

2. deceleratia fluidului in rotor datorita cresterii sectiunii transversale

de curgere (Ap ~w2?* —w1?),
3. cresterea presiunii in difuzor (Ap ~ c3? — c2?).
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Rotorul compresorului  Difuzor

Uq U

Fig. 1.15. Variatia vitezelor la curgerea printr-un compresor radial (adaptare dupi [14])

1.4.2. Turbina

Turbinele turbocompresoarelor utilizate la supraalimentare pot fi axiale sau
radiale. Principiul fizic de functionare este acelasi ca si In cazul
compresorului dinamic, dar acum energia fluidului este folositd pentru a
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antrena rotorul. In cazul turbinei radiale, fluidul patrunde radial in rotor si
iese In directie axiala. Presiunea, temperatura si debitul masic la intrarea in
turbina depind in mare masura de regimul de functionare al motorului cu
ardere internd. In schimb, presiunea la iesirea din turbind este aproape
aceeasi cu presiunea ambientala. Analiza curgerii gazelor prin turbina se
poate face utilizand modele de diferite complexitati si nivele de detaliu. Un
model simplificat (utilizat cand timpul de calcul este critic), are la baza
ipoteza unei clapete obturatoare avand aceeasi arie ca sectiunea de curgere
efectivd a turbinei Arq. La fel ca in cazul compresorului, reprezentarea prin
diagrame caracteristice este deosebit de utild pentru analiza functiondrii
turbinei. Pentru a putea realiza o astfel de caracteristica, ecuatia curgerii
printr-un ajutaj [6] trebuie modificata astfel Incat sa se poata calcula debitul
masic prin turbind (tindnd cont de ipoteza curgerii printr-o clapetd
obturatoare). Folosind ecuatia de stare a gazelor, se obtine:

: / 2 [k
= Ap WP, T {?g} : (1.74)
3

Se poate observa ca debitul masic este proportional cu p,/ \/i ceea ce

inseamnd ca depinde de starea de la iesirea din motor. Pentru a putea realiza
reprezentarea printr-o caracteristica ecuatia este transformata intr-o varianta
independents de parametrii presiune si temperatura. In acest scop, debitul
masic este normalizat prin raportare la marimile de stare totale ,3rf”
(presiunea totala ps s si temperatura totald T ).

@ . (1.75)

i, =i,
pS,ref

T,red —

Analog compresorului dinamic, raportul de destindere (sau de presiuni) este

definit ca:

Ty =12 (1.76)
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Cu aceste date debitul poate fi reprezentat grafic sub forma unei diagrame
caracteristice In functie de raportul de presiuni al turbinei (fig. 1.16.a). Pentru
a reprezenta turbina si compresorul intr-o singura diagrama caracteristica,
ordonata si abscisa trebuie inversate. Rezultatul este o diagrama Raport de
destindere - Debit masic redus (fig. 1.16b). In figura 1.16 se poate observa ci la
o valoare de aproximativ 1,8 — 2,0 (in functie de x) exista un raport de

presiuni, care limiteaza debitul masic. In acest punct turbina ajunge la limita
de debit.
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Raport de destindere pa/p, [-] Debit masic redus 7, [10% kg VK/s bar]
Diagrama @ Diagrama
Debit masic — Raport de presiuni (destindere) Raport de presiuni (destindere) — Debit masic

Fig. 1.16 Caracteristici ale turbinei (adaptare dupa [10])

Daca masa de gaze nu poate fi evacuata corespunzator de turbina, creste
contrapresiunea la evacuare si, ca urmare, consumul motorului. Astfel,
gradientul de presiuni se reduce si poate deveni chiar negativ. Aceasta ar
insemna ca turbinele cu un raport de expansiune mai mare de aproximativ 2
nu mai pot fi folosite in mod rational. Cu toate acestea, in practica exista
turbine cu rapoarte de destindere mai mari. Motivul este acela ca doar viteza
relativd si nu viteza absolutd, este criticd pentru viteza sunetului. Aceste
relatii sunt ilustrate de triunghiurile vitezelor pentru turbina radiala din
figura 1.17. Prin urmare, este foarte posibil ca Intr-o turbina, sa se obtind
rapoarte de destindere mai mari de 2, deoarece viteza relativa la intrarea in
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turbind este mai mica decat viteza absoluta. Din aceste motive, pentru
rapoarte de expansiune mai mari de 2, teoria curgerii printr-o clapetd
obturatoare nu mai poate fi aplicata f4ra alte modificari. In realitate, relatiile
sunt mult mai complicate, deoarece undele de presiune fac ca turbina sa fie

supusa unei curgeri nestationare.

Figura 1.18 prezinta debitul masic redus si randamentul izentropic al unei
turbine axiale pentru diferite turatii ale turbinei. In contrast cu modelul
simplificat de turbina (cu clapeta obturatoare), se poate observa ca odata cu
cresterea raportului de destindere, debitul masic prezinta o usoara crestere ,
chiar si la rapoarte de destindere mai mari ca 2. Provocarea in pregatirea
datelor pentru simulare constd in a extrapola din aceste puncte mdsurate
comportamentul turbomasinii (ex. turbocompresorului) pe intreg domeniul
de functionare al turbinei.

C; C1
C3

w)

3 _ 5
l w,\ Rotorul turbinei  Difuzor

Fig. 1.17. Variatia vitezelor la curgerea printr-o turbind radiali (adaptare dupa [10])
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Fig. 1.18. Caracteristici ale turbinei (debit masic redus si randament izentropic) (adaptare

dupd [10])
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2. Interactiunea dintre motor si compresor

Prin studiile si cercetdrile efectuate pana in prezent, se poate afirma ca
problema interactiunii dintre motor si compresor nu a fost incd clarificata.
Ca urmare, in cele ce urmeaza se vor trata aspecte privind comportamentul
motoarelor in doi si patru timpi supraalimentate, abordandu-se aspecte
importante ale functiondrii acestora in regim stationar si tranzitoriu. Pentru
clarificare la sfarsitul capitolului se vor prezenta cateva exemple de aplicatii
intalnite la autovehicule in productie de serie.

Caracteristicile motorului

Pentru a putea analiza interactiunea motor-compresor, diagrama Raportului
de presiuni-Debit a motorului trebuie structurata in acelasi mod ca si cea a
compresorului. Pe abscisa se poate reprezenta fie debitul volumic, fie cel
masic, iar pe ordonata raportul de presiuni. Suplimentar, pentru a putea
determina interactiunea dintre motor si compresor, caracteristica motorului

trebuie sa tind cont de starea dinaintea compresorului.

Motorul in doi timpi. Pentru reprezentarea caracteristicii motorului in doi
timpi se poate tine cont de faptul cd sectiunile transversale de admisie si de
evacuare sunt deschise simultan pe o perioada lunga de timp. Aceste sectiuni
sunt inlocuite cu o sectiune transversala care, mai apoi, este introdusa in

ecuatia de curgere:

A A
Are = S : 2 1
CJAa A @1
. ,0 J‘Areddqo
Vi=vyy ;j\/ZRTz Hiea 360 (2.2)

In ecuatia 2.2, 2 denota starea de dinaintea motorului, iar 3 starea de dupa
motor. ura este coeficientul de curgere al ambelor sectiuni transversale.
Totodata se tine cont de faptul cd sectiunea transversala redusa a orificiului
variazd pe parcursul ciclului motor.
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In figura 2.1a este exemplificatd caracteristica unui motor in doi timpi in
functie de raportul de presiunii p2/p: si contrapresiunea la evacuare ps. Pe
masura ce contrapresiunea la evacuare creste, pentru a creste debitul masic
este necesar un raport de comprimare mai mare. In cazul
turbosupraalimentarii, contrapresiunea gazelor de evacuare creste odata cu
debitul, motiv pentru care curba de functionare prezintd o crestere mai
rapida.

Motorul in patru timpi. In ceea ce priveste partea de aspiratie, un motor in
patru timpi se comportd in mod similar cu un compresor cu piston. Admisia
are loc la presiunea de supraalimentare p2. In cazul in care aceasti presiune
creste, va creste si debitul volumic. Din acest motiv, liniile de turatie
constantd a motorului din caracteristica de debit a compresorului sunt
inclinate spre dreapta. Debitul volumic poate fi determinat utilizand
urmadtoarea relatie simplificatd de calcul:

re ¢
V—;nw,+y/23 22 ORT 4, I ’ (2.3)
1

Se poate observa ca au fost introduse o serie de variabile suplimentare,
respectiv cilindreea unitara, turatia si eficienta volumetrica.

In figura 2.1b este prezentati caracteristica de debit a unui motor in patru
timpi cu (linii Intrerupte) si fara (linii continue) suprapunere a deschiderii
supapelor. Se poate constata ca, In cazul In care existd o suprapunere a
deschiderii supapelor, debitul volumic este mai mare, motiv pentru care
liniile intrerupte sunt deplasate inspre dreapta. Pentru un raport de
comprimare definit, diferenta dintre cele doua linii reprezinta cantitatea de
fluid motor care a traversat cilindrul pana in sistemul de evacuare.

In cele ce urmeaza se analizeaza comportamentul mai multor combinatii
compresor-motor.
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Fig. 2.1. Curbele de functionare si de aspiratie a unor motoare in doi, respectiv patru timpi
(adaptare dupdi [16])

Motoare in doi timpi supraalimentate. In figura 2.2 se prezinta diagramele
caracteristice ale unui motor in doi timpi supraalimentat cu un compresor
dinamic, respectiv cu unul volumic. Se poate constata ca pe masura ce creste
debitul, diferenta dintre linia de functionare si limita de pompaj a
compresorului dinamic creste. In principiu, cuplarea unui compresor
dinamic antrenat mecanic cu un motor in doi timpi este posibild, insa apar
dificultati In timpul accelerdrii, atunci cand este necesar un surplus de

moment motor. In schimb, cuplarea unui motor in doi timpi cu un compresor
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volumic antrenat mecanic este o solutie frecvent intalnita pentru motoarele
diesel cu cap de cruce si cilindree mare. Actualmente, aceastd combinatie
motor-compresor este arareori folosita, deoarece existd concepte mai
favorabile din punct de vedere al complexitatii tehnice (tindnd cont cd
debitul volumic creste proportional cu dimensiunile de gabarit).
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S o

o &

&~ 1, =const.
. . . . >
Debit volumetric Debit volumetric
Motor in doi timpi si Motor in doi timpi si
compresor dinamic compresor volumic

Fig. 2.2. Caracteristica compresorului (volumic/dinamic) unui motor in doi timpi (adaptare
dupii [16])

Motoare in patru timpi supraalimentate. Compresoarele volumice si cele
dinamice pot fi utilizate si pentru supraalimentarea motoarelor in patru
timpi. In figura 2.3 se pot observa diagramele caracteristice pentru aceste
dous cazuri. In cazul in care compresorul dinamic este cuplat la motor cu un
raport de transmitere constant, caracteristica de debit a motorului nu poate
fi acoperita complet de cdtre compresor (altfel spus, existd zone ale
caracteristicii de debit a motorului unde compresorul nu poate asigura
necesarul de aer la presiunea doritd si/sau nu poate functiona). Odatd cu
cresterea turatiei motorului si, prin urmare, a debitului, presiunea de
supraalimentare creste aproximativ parabolic, ceea ce face ca aceastd
combinatie motor-compresor sd nu fie potrivitd pentru aplicatii in care
sarcina este variabild (asa cum este cazul autovehiculelor). In schimb, pentru
motoarele stationare de nave si statii de generare a curentului electric, unde
variatiile dinamice de sarcina sunt reduse, aceasta solutie devine viabila.
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In cazul compresoarelor volumice antrenate mecanic cu raport de
transmitere constant, pentru un raport de comprimare definit, punctele de
functionare se pot identifica ca puncte de intersectie intre liniile de
supraalimentare si cele de turatie ale motorului. Pentru un punct de
functionare, raportul de comprimare creste odatd cu cresterea turatiei si
depinde de suprapunerea deschiderii supapelor (SDS). Ca urmare, modul de
variatie a presiunii de supraalimentare permite acoperirea unui numar mare
de aplicatii. Datoritd faptului ca se poate obtine un moment motor
aproximativ constant pe intreg domeniul de variatie al turatiei motorului

acest tip de supraalimentare este potrivit in special pentru utilizarea in

autovehicule.
A
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Motor In patru timpi si compresor Motor in patru timpi (cu si fard suprapunerea
dinamic antrenat mecanic deschiderii supapelor - SDS) si compresor volumic

Fig. 2.3. Caracteristica compresorului (volumic/dinamic) unui motor in patru timpi
(adaptare dupd [17])

2.1. Supraalimentarea mecanica

In cazul in care compresorul (volumic sau dinamic) este antrenat direct sau
printr-o cutie de viteze de catre arborele cotit al motorului cu ardere interna,
solutia de supraalimentare poarta denumirea de supraalimentare mecanicd.
In acest caz, turatia compresorului depinde de turatia motorului si de

raportul de transmitere. Din cauza pierderilor care apar in timpul procesului



54

Interactiunea dintre motor si compresor

de comprimare, consumul de energie al compresorului este intotdeauna mai
mare decat lucrul mecanic castigat prin schimbul de gaze (in timpul
procesului de admisie). Ca urmare, supraalimentarea mecanica are ca efect
o reducere a eficientei motorului. Eficienta poate fi imbunatatita doar daca
se poate schimba punctul de functionare al motorului astfel incat sa se
reduca pierderile mecanice si cele termice ale acestuia (pierderi prin frecare
si pierderi de caldurd prin pereti) pentru a compensa lucrul mecanic
consumat de cdtre compresor.

Pentru o mai buna intelegere a acestei solutii de supraalimentare, in figura
2.4 este prezentat schematic un motor supraalimentat mecanic cu racirea

intermediard a aerului de supraalimentare alaturi de evolutia procesului in

q..

diagrame p-v si T-s.
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Fig. 2.4. Supraalimentare mecanicd
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2.1.1. Cazuri de utilizare

Spatiul de instalare necesar pentru sistemele de supraalimentare mecanica
creste proportional cu debitul, motiv pentru care, acestea sunt utilizate mai
ales la motoarele cu cilindree redusa. Supraalimentarea mecanica a fost
utilizatd mult timp, cu precadere la motoarele pe benzinad. Motivul este acela
cd temperaturile ridicate ale gazelor de evacuare ale MAS necesitau turbine
cu palete mai rezistente si astfel mai scumpe in comparatie cu turbinele
utilizate la motorul cu aprindere prin comprimare.

In lipsa unei turbine pe traseul de evacuare, contrapresiunea la evacuare este
similard cu cea a motorului cu aspiratie naturald. O consecinta a acestui lucru
este faptul ca intotdeauna existd un gradient de presiuni (admisie-evacuare)
pozitiv, ceea ce favorizeaza schimbul de gaze. De asemenea, nu mai apare
un conflict intre o buna eficientd a turbinei si atingerea rapidd a temperaturii
de initiere a catalizatorului.

2.1.2.  Controlul presiunii de supraalimentare

Indiferent de tipul compresorului volumic sau dinamic, controlul este
necesar atat pentru reglarea mai rapida a punctului de functionare, cat si
pentru protejarea componentelor motorului, respectiv cresterea eficientei.
Este important ca presiunea de supraalimentare sa poata fi reglata In mod
continuu pe intreg domeniul de functionare a motorului. Oprirea
compresorului In domeniile de sarcind redusd, unde admisia poate fi
realizata prin aspiratie natural poate aduce beneficii de eficienta. In acest caz,
rotorul compresorului este decuplat de motor prin intermediul, spre
exemplu, a unui cuplaj magnetic. Aerul traverseaza compresorul fard a fi
nevoie de un consum de lucru mecanic. In cazul compresoarelor cu
comprimare internd, aceasta deconectare este necesara in toate punctele in
care umplerea se poate realiza prin aspiratie naturald pentru a minimiza
pierderile.

Cea mai complexd varianta de supraalimentare mecanicd este cea care
permite controlul turatiei compresorului. In acest scop, este necesard o
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transmisie In trepte sau continuu variabild, ceea ce implica spatiu
suplimentar de instalare, creste costurile si mareste efortul de implementare.
Controlul compresoarelor antrenate mecanic poate fi realizat in multiple
moduri, o parte dintre acestea fiind intalnite si la turbocompresoare:

» blow-off control sau controlul prin descarcare (nu prezinta probleme
din punct de vedere termodinamic),

» blow-by control sau controlul prin bypass/recirculare,

» masuri de stabilizare a caracteristicii compresorului (MSC),

» grila de ghidare,

> difuzor cu palete.

Controlul prin descdrcare (blow-off). Cel mai simplu mod de a controla
presiunea de supraalimentare este eliberarea in atmosfera a surplusului de
aer (control prin descircare), insd aceasta solutie este ineficienta. In plus, in
acest caz nu pot fi utilizate conceptele de control a motorului bazate pe
determinarea masei de aer, deoarece masa de aer si, prin urmare, masa de

combustibil nu mai pot fi ajustate iIn mod corespunzator.

Controlul prin bypass/recirculare (blow-by). Pentru a deplasa punctul de
functionare a compresorului mai departe de linia de pompaj, se utilizeaza
adesea asa numitul control prin bypass/recirculare. Acest tip de control
presupune ca o parte din aerul comprimat este redirectionat in amonte de
compresor (altfel spus, aerul comprimat este recirculat) printr-o supapa (fig.
2.5a). In acest caz, compresoarele fird comprimare internd si volum mort
doar refuleaza aer, fara a-1 comprima, motiv pentru care puterea consumata
este mai redusa. Aceasta madsurd Imbunatateste partial eficienta
compresorului, precum si rdspunsul motorului supraalimentat. In cazul
turbosupraalimentdrii, debitul volumic mai mare duce la un punct de
functionare care este mai departe de limita de pompaj (fig. 2.5b), aceasta
masurd avand rolul doar de stabilizare a compresorului.
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Raport de comprimare

\

_\/\/\/\/_ Debit volumetric
|

Supapa de recirculare @ Modificarea comportamentului de functionare
a compresorului cu supapa de descircare

Fig. 2.5. Controlul prin recirculare (blow-by) pe partea compresorului (adaptare dupd

[10])

Madsuri de stabilizare a caracteristicii compresorului (MSC). Prin MSC se
face referire la un canal de bypass din carcasa unui compresor dinamic (fig.
2.6). Pe de o parte, acest canal de bypass are un efect similar cu cel al supapei
utilizate la controlul prin bypass. Deoarece aerul comprimat este recirculat
(conform figurii 2.6a), punctul de functionare de pe caracteristica este
deplasat spre dreapta, departe de limita de pompaj. Pe de alta parte, atunci
cand se atinge Mach 1 in sectiunea transversala cea mai ingusta si curgerea
este franatd, prin acest bypass, aerul poate fi transportat in amonte (fig. 2.6b).
Acest lucru creste debitul volumic maxim, ceea ce are un efect pozitiv asupra
limitei de pompaj. Prin urmare, compresorul cu MSC poate furniza un debit
masic putin mai mare decat un compresor de aceeasi dimensiune, insa fara
aceastd optimizare. Se poate afirma cd MSC madreste domeniul de

functionare al compresorului dinamic atat la debite mici, cat si la debite mari.

Grild de ghidare. O altd modalitate de control a compresorului este
geometria variabila. In acest caz, se imbundtateste curgerea la intrarea in
paletele compresorului prin intermediul unei grile de ghidare, ceea ce reduce

pierderile de curgere.



58

Interactiunea dintre motor si compresor

Difuzor cu palete. O alta posibilitate de control a presiunii este utilizarea
unor palete cu pozitie variabila in difuzor care, sd permita controlul cresterii

de presiune in difuzor.

[E] MSC la limita de pompaj [B MSC la limita de debit

Fig. 2.6. Reprezentare schematicd a MSC (adaptare dupd [14])

2.1.3. Pozitionarea clapetei obturatoare

Chiar si In cazul supraalimentarii, motoarele pe benzina necesita o supapa
obturatoare pentru controlul sarcinii. La motoarele cu ardere internd care
dispun de un sistem de distributie complet variabil si unde controlul sarcinii
se face doar prin intermediul supapelor, clapeta obturatoare este utilizata ca
o solutie de rezervi (in mod normal este deschisd). In cazul motoarelor pe
benzina supraalimentate care nu dispun de un sistem de distributie complet
variabil, clapeta obturatoare poate fi pozitionatd in doud locuri in sistemul
de admisie — inainte sau dupi compresor. In figura 2.7 este pusi in evidents
influenta pozitiei clapetei obturatoare asupra presiunii din conducta de
admisie.

Prin pozitionarea clapetei obturatoare Inainte de compresor se observa

urmatoarele:
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» la sarcini partiale compresorul prezinta un comportament mai bun;
datoritd presiunii mai reduse, scade densitatea, ceea ce mareste debitul
volumic prin compresor (V =1p);

» presiunea redusa din compresor la sarcini partiale necesitd un sistem
costisitor de etansare (la curgerea uleiului de ungere);

» in cazul in care se utilizeaza un intercooler (racitor intermediar),
raspunsul la accelerare se deterioreaza deoarece volumul dintre clapeta
obturatoare si motor creste.

o Clapeta obturatoare dupa de compresor

e Clapeta obturatoare inainte de compresor
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asupra evolutiei presiunii functionarii compresorului

Fig. 2.7. Influenta pozitiei clapetei obturatoare asupra functiondrii compresorului (adaptare
dupi [10])

Pozitionarea clapetei obturatoare dupd compresor pune in evidenta
urmatoarele:
» in lipsa unei supape de bypass sau a MSC apare pericolul pompajului

compresorului atunci cand, la sarcini mari, clapeta obturatoare se
inchide rapid;

» din cauza inertiei sistemului puterea turbinei este ridicata ceea ce,
alaturi de lipsa unui surplus de debit volumic pe partea compresorului,

duce rapid la pompajul compresorului.
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2.2. Turbosupraalimentarea

Dupa cum se poate observa in figura 2.8, presiunea din cilindru la sfarsitul
procesului de destindere este mai mare decat presiunea ambientald, insa,
datoritd geometriei (pistonul este in PMI), aceastd energie nu poate fi
transformata in lucru mecanic. Prin urmare, procesele care folosesc aceasta

energie sunt in mod inevitabil in afara cilindrului.

In cazul supraalimentdrii cu gaze de evacuare, acestea se destind intr-o
turbind. Energia mecanica generata este transferata printr-un ax cdtre un
compresor dinamic, care comprima aerul proaspat. Acest tip de
turbosupraalimentare este utilizat pe scarad foarte larga in practicd atat la
motoarele pe benzina, cat si la cele cu aprindere prin comprimare, datorita
eficientei ridicate, cerintelor reduse de spatiu de montaj si comportamentului

favorabil in ceea ce priveste emisiile.
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Fig. 2.8. Supraalimentarea unui motor ideal in diagrama p-v

2.21. Functionare

Dupad cum se poate observa in figura 2.8 (zona rosie) la sfarsitul procesului
de destindere este inca disponibila o cantitate insemnata de energie. Aceasta

energie este utilizata de turbocompresor astfel:
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» gazele arse evacuate cedeazd energie turbinei (destindere 5 - 6)
imprimand acesteia o miscare de rotatie;
» prin intermediul axului de legdturd, rotorul turbinei antreneaza rotorul

compresorului pentru comprimarea aerului de alimentare (0 - 1).

Spre deosebire de compresorul cu actionare mecanicd, turbocompresorul nu
este cuplat rigid la motorul cu ardere internd, ci termodinamic, prin
intermediul debitelor masice de aer si de gaze arse evacuate (fig. 2.9). Turatia
si punctul de functionare al turbocompresorului sunt determinate de o stare
de echilibru intre compresor si turbini. In cazul stationar, lucrul mecanic al
turbinei este egal cu lucrul mecanic al compresorului. in regim tranzitoriu,
din cauza inertiei rotorului (cauzata de masa acestuia), presiunea de

supraalimentare se stabilizeaza cu o anumita intarziere.

Fig. 2.9. Turbosupraalimentare cu ricire intermediard (intercooling)
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2.2.2.  Ecuatiile fundamentale ale turbocompresorului
In cele ce urmeaza se va descrie pe scurt interactiunea dintre compresor si
turbina pe baza asa-numitelor ecuatii fundamentale ale turbocompresorului.

In acest scop, se va porni de la ipoteza conform céreia comprimarea aerului
si destinderea gazelor de evacuare pot fi descrise ca transformari izentropice
de stare. Astfel, pentru o variatie izentropicd a entalpiei Ahsc compresorului
se poate scrie:

Ah o =c,. (T,,-T,) . (2.4)

Tinand cont de relatiile dintre p, T si V1a comprimarea izentropica a unui gaz
ideal:

K=1 x1
.Ec[ﬁ) :(&J”_ (2.5)
LN 2
si de randamentul izentropic al compresorului 1s,c= Ahsc/Ahc se obtine:

xo—1

c

T Kc
Ahq — _pcr [&j -11. 2.6
e [\n (26)

Pentru calculul puterii compresorului Pc se poate utiliza ecuatia:

Kc—1

i1 Ah, m c - T, K
P =Hee e (&J -1/ - (2.7)
nm,C 775,C nm,C p]

Analog, tinand cont de randamentul izentropic al turbinei, se poate calcula
puterea turbinei Pr:

Kxp—1

PT = T p T T ﬂs,T nm/T 1 _[% ‘ (28)
3
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Principial, in regim stationar puterile la cele doua capete ale axului de
legdtura dintre compresor si turbind sunt egale Pc = Pr . Definind eficienta
globald a unui turbocompresor ca

e =050 Mr M0 M - (2.9)

si tinand cont de ecuatiile 2.7 si 2.8 se poate determina prima ecuatie
fundamentald a turbocompresorului:

xp—1 TC—l
z =P 1+M,7Tc 1_[&] N _ (2.10)
P, m:C,c T Ps

unde 71 si ps corespund conditiilor ambientale. Presupunand ca raportul
debitelor masice prin turbin si compresor 1 /1. variaza intr-un interval

restrans de valori ( 1. = +m £ unde m ; este relativ mic), devine clar ca

presiunea de supraalimentare este influentata semnificativ de Ts si ps.

L, P
— 3 4
s _fLF'UTc'_J : (2-11)
1 Ps
Temperatura gazelor de evacuare T3 depinde de procesele interne ale
motorului (presiunea medie efectivd), In timp ce presiunea ps inainte de
turbina depinde de debitul masic si de starea gazelor [5]. Dupa cum s-a aratat
anterior, curgerea prin turbind poate fi aproximata cu o curgere printr-o
clapetd obturatoare avand sectiune transversala constanta (Ar.), ceea ce

duce la a doua ecuatie fundamentald a turbocompresorului:

2 x4l
. 3 K P_4 K_ p_4 K
e A e o [pj [pj ' (2.12)

=y
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k-1

v, = |22 Palq [ Paim ) (2.13)
x=1p; Ps

Principalele marimi necesare pentru calculul procesului de supraalimentare
al unui motor cu ardere interna dupa metoda umplerii si golirii sunt puse in
evidenta in figura 2.10.

Compresor Turbind
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Fig. 2.10. Reprezentare schematica a turbosupraalimentdrii pentru calcul dupd metoda
umplerii si golirii (adaptare dupd [15])

2.2.3.  Controlul turbocompresorului

Cuplarea termodinamica a turbocompresorului la motor are ca si consecinta
dependenta valorii presiunii de supraalimentare de turatia si sarcina
motorului  (in  conformitate cu  ecuatiile fundamentale ale
turbocompresorului). Pentru modificarea presiunii de supraalimentare
trebuie sa se modifice echilibrul de putere intre compresor si turbina. Pentru
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controlul presiunii de supraalimentare, pe partea compresorului, sunt
disponibile aceleasi optiuni ca si pentru supraalimentarea mecanica (bypass,
MSC, grila de ghidare si difuzor cu palete). in schimb, pe partea turbinei pot
fi aplicate mai multe optiuni de control:

» blow-off control sau controlul prin descdrcare,

» bypass control sau controlul prin bypass (supapd de bypass —

wastegate),

» turbind cu geometrie variabild (VTG),

» blow-by control sau controlul prin bypass,

» controlul prin adaptarea punctului de functionare a motorului.

O atentie suplimentara trebuie acordatd motoarelor de autoturisme, unde
sunt necesare masuri care sa asigure un raspuns rapid al turbocompresorului

la modificarea punctului de functionare pe intreaga gama de turatii.

Solutiile de control amintite (wastegate, VTG si blow-by) pot fi aplicate si la
motoarele de capacitate cilindricd mare pentru a Imbunatati punctul de
functionare al turbocompresorului, pentru a asigura un raspuns mai rapid,
respectiv pentru a reduce si mai mult consumul de combustibil.

Controlul prin descdircare (blow-off). O eliberare controlatd a gazelor arse
evacuate in mediul inconjurdtor cu scopul de a controla puterea turbinei ar
fi teoretic posibild, insd acest lucru nu este permis din cauza legislatiei
privind emisiile.

Controlul prin bypass (wastegate). In cazul in care presiunea de
supraalimentare dorita este mai mica decat presiunea de supraalimentare
actuald, o parte din volumul de gaze arse evacuate poate fi directionat pe
langa turbina (fig. 2.11) printr-o supapa de bypass (wastegate), iar ca urmare
puterea turbinei se va reduce. Astfel, se va reduce si puterea compresorului
si implicit va scadea presiunea de supraalimentare. Cu ajutorul supapei
wastegate presiunea de supraalimentare poate fi limitata superior, astfel ca,
nu mai este posibild o crestere suplimentara a presiunii de supraalimentare.
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E] Supapa bypass turbina inchisa @ Supapa bypass turbina deschisa

Fig. 2.11. Turbind cu geometrie fixd si control prin bypass (wastegate)

(2) Turbin VTG - Neactionatd  (b) Turbini VTG - Actionat3
Fig. 2.12. Turbind cu geometrie variabild (VTG)

Turbind cu geometrie variabili (VIG). In cazul in care turbina
turbocompresorului dispune de palete directoare reglabile, aceasta poarta
denumirea de turbind cu geometrie variabila (VTG). In cazul acestor sisteme,
presiunea de supraalimentare se regleaza prin modificarea pozitiei paletelor
(in figura 2.12 sunt prezentate paletele directoare in pozitie deschis si inchis).
Spre deosebire de controlul wastegate, turbina este traversata intotdeauna

de intreaga cantitate de gaze arse evacuate (fig. 2.13).
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Fig. 2.13. Curgerea prin turbind cu geometrie fixd, respectiv variabild
(adaptare dupa [14])

Pentru a pune in evidentd modul in care pozitia paletelor directoare
influenteaza functionarea turbinei, in figura 2.14 este reprezentata o paleta
directoare In pozitiile deschis, neutru si inchis, aldturi de triunghiurile

vitezelor (|C1| = cz| =|C3|). La turatii mici, paletele directoare sunt setate in

pozitia ,inchis”, astfel ca sectiunea transversald de curgere este redusd. Ca
rezultat, debitul masic al gazelor arse evacuate este franat, iar presiunea
gazelor arse evacuate In amonte de turbind (contrapresiunea la evacuare)
creste. Analizdnd prima ecuatie fundamentald a turbocompresorului
(ecuatia 2.10) se poate constata cd si puterea turbinei creste, iar ca o
consecintd, va creste presiunea de supraalimentare (fig. 2.15). La turatii mari
ale motorului, paletele directoare sunt setate in pozitia ,, deschis”. Acest lucru
are ca efect scaderea presiunii gazelor arse evacuate in amonte de turbina
(contrapresiunea la evacuare) si a raportului de destindere, In timp ce
presiunea dinamicd creste. Ca urmare, presiunea de supraalimentare se
reduce.
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5 Deschis (3)

Neutru (2)

w,
1w,

Fig. 2.14. Triunghiul vitezelor in functie de pozitia paletei directoare a turbinei VTG
(adaptare dupd [10])
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Fig. 2.15. Influenta pozitiei paletelor directoare asupra presiunii de supraalimentare la o

turatie datd

Deoarece odata cu modificarea pozitiei paletelor directoare se modifica si
directia vitezelor relative, gazul va lovi paletele turbinei intr-un mod care nu
este Intotdeauna optim. Acest lucru este important deoarece, curgerea la
intrarea in turbina, mai precis unghiul la care gazul loveste paleta turbinei,
are o influenta considerabila asupra eficientei turbinei.
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Controlul prin bypass (blow-by). Solutia aceasta presupune scurtcircuitarea
traseului de admisie cu cel de evacuare al motorului. Acest lucru face
posibila livrarea prin compresor si turbina a unui debit masic mai mare decat
are nevoie motorul. Aceastd mdsura poate fi utilizata pentru a deplasa
punctul de functionare a compresorului mai departe de limita de pompaj,
dar si pentru a imbunatati eficienta compresorului si a turbinei. Avantajul
controlului prin bypass in apropierea punctului limita scade si poate chiar
sd duca la un raport de comprimare mai mic. Prin urmare, aceastd masura
este utilizata doar in domeniul sarcinilor partiale (fig. 2.16b).

In functie de pozitia supapei de bypass, inainte sau dupa intercooler, exist
doua tipuri de bypass: ,cald” sau ,,rece”.
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Debit volumetric

Bypass cald/rece la turbocompresor @ Influenta recircularii aerului de supraalimentare
(reprezentare schematica) asupra caracteristicii compresorului

Fig. 2.16. Controlul prin bypass (blow-by) pe partea turbinei (adaptare dupdi [10])

Ajustarea punctului de functionare a motorului. Prin modificarea punctului
de functionare a motorului, se poate controla (in limite inguste) disponibilul
de entalpie al turbinei. Solutiile care maresc sau reduc contrapresiunea la
evacuare sau temperatura gazelor de evacuare afecteaza entalpia in turbina,
putand astfel sa reduca in limite relativ inguste puterea turbinei si presiunea
de supraalimentare.
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2.24. Functionarea in regim stationar

Scopul proiectdrii pentru regimul stationar al turbocompresoarelor este de a

obtine o putere ridicata concomitent cu o eficienta optima a compresorului,

turbinei si motorului. O presiune mare de supraalimentare favorizeaza

baleierea gazelor arse, ceea ce duce la un randament mai bun. Suplimentar,

este important ca atat compresorul cat si turbina sa fie dimensionate astfel

incat sa poatd sa asigure un debit suficient de aer, iar intreaga cantitate de

gaze arse sa fie evacuata din motor.

Pe langa motorul propriu-zis, in proiectarea termodinamica a motoarelor cu

ardere internd turbosupraalimentate, trebuie luate in considerare

urmatoarele sisteme:

1. sistemul de admisie (tubulaturg, filtru de aer, intercooler etc.)

2. sistemul de evacuare (tubulaturd, catalizator, filtru de particule, amortizor
de zgomot etc.)

3. sistem de supraalimentare (compresor, turbind, wastegate etc.)

Pierderile mari de presiune din conductele de admisie - fie inainte, fie dupa
compresor - maresc raportul de comprimare necesar. Ca urmare, linia de
functionare a compresoarelor este deplasata in sus. Ca rezultat, in domeniul
turatiilor mici, functionarea compresorului se apropie de pompaj (fig. 2.17a).
Analog, la turatii mari ale motorului, functionarea compresorului se apropie
de turatia maxima admisa. Datorita acestor aspecte conductele sistemului de
admisie al motoarelor supraalimentate sunt dimensionate astfel incat
pierderile de presiune sd fie minime. Un raport de comprimare mai mare are
carezultat un raport mai mare de destindere prin turbina si, in cele din urma,
un consum mai mare de combustibil a motorului deoarece consumul de
energie al sistemului de supraalimentare creste. Aceastd legatura este
prezentatd in figura 2.17b. La intrarea in compresor, pe langa pierderile
minime de presiune, este importantd si componenta aerodinamicd, care
necesitd o ghidare corespunzatoare. Scopul este realizarea unui profil de
vitezd cat mai uniform posibil al fluxului de aer. Este deosebit de important
sd se evite turbulentele, care afecteaza negativ functionarea compresorului si
eficienta acestuia. O alta componenta critica pentru siguranta este
intercooler-ul (racitorul intermediar al aerului de supraalimentare). Acesta
trebuie sa reduca cresterea de temperatura cauzatd de procesul de
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comprimare din compresor. Totodata, caderea de presiune la curgerea prin
intercooler trebuie sa fie minima. In acest scop se pot utiliza diferite tipuri de
racitoare intermediare [5].
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Efectele unei pierderi mai mari de @ Efectele negative ale pierderilor de
presiune asupra caracteristicii presiune pe partea de aspiratie

Fig. 2.17. Efectele pierderilor de presiune asupra functiondrii compresorului
(adaptare dupdi [10])

Conductele sistemului de evacuare sunt optimizate pentru conversia optima
a energiei gazelor de evacuare in turbind. In cazul acestora se urméreste
reducerea la minim a pierderilor de presiune si temperatura. Spre exemplu,
pentru diminuarea pierderilor de cdldura, conductele de evacuare ale
motorului sunt izolate termic. Uzual, aceste conducte au pereti dubli pentru
izolare cu aer, scopul fiind de a mentine o temperatura cat mai ridicata a
gazelor de evacuare. Conductele de evacuare scurte cu sectiuni transversale
mici conduc undele de presiune in mod optim catre turbina, ceea ce are un
efect pozitiv asupra comportamentului in regim tranzitoriu. Cu toate
acestea, la debite masice mari, aceste sectiuni transversale mici au un efect
negativ, provocand o cddere de presiune mai mare.

Pentru a atinge nivelul de supraalimentare impus, compresorul trebuie sa fie
capabil sa realizeze raportul de comprimare necesar pe intreg domeniul de
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functionare. In acest scop, turbina trebuie proiectatd in asa fel incat sd existe
putere suficientd pentru a antrena compresorul pe intreg intervalul de
functionare.

Pentru aplicatiile stationare, cele mai importante criterii de proiectare sunt
consumul de combustibil si respectarea normelor de emisii poluante. Pentru
sistemul de turbosupraalimentare acest lucru are ca rezultat cerinta de a
asigura o functionare optima cu cea mai mare eficientd posibild,
contrapresiune scazutd la evacuare, presiune de supraalimentare optima,
raport aer-combustibil optim si un lucru mecanic redus al schimbului de gaze.

Temperatura gazelor de evacuare si, prin urmare, debitul volumic al gazelor
de evacuare, sunt puternic influentate de turatia motorului. Din acest motiv
debitul volumic de gaze arse de evacuare variaza mai mult decat debitul
volumic prin compresor, in special in cazul motoarelor pentru autovehicule.
Pentru a putea folosi diferite debite volumetrice in regim stationar intr-o
turbing, se pot utiliza solutiile de control prezentate anterior: wastegate sau
VTG.

2.25. Functionarea in regim tranzitoriu

O functionare in regim pur stationar nu este suficientd pentru motoarele de
autovehicule, in special pentru cele cu cilindree mare, deoarece motorul cu
ardere internd ar trebui sa reactioneze rapid si previzibil la schimbarile de
sarcind (spre exemplu, accelerarea). In principiu existi trei moduri de a
influenta punctul de functionare al unui motor normal aspirat:

1. aprinderea,

2. injectia,

3. masa de aer admisa in cilindrii.

Din cauza post-tratarii gazelor de evacuare, la motoarele pe benzina, injectia
si traseul de curgere al aerului sunt interdependente. La motoarele cu
aprindere prin comprimare, injectia controleaza si inceputul arderii, iar
necesarul de aer rezulta din turatia motorului. La motoarele moderne pe
benzind pentru autoturisme, masa de aer necesara unui punct de functionare
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poate fi controlata prin intermediul clapetei obturatoare, al cursei supapelor
si fazelor distributiei. In comparatie cu modificarea aprinderii si a injectiei,
modificarea masei de aer este cea mai lenta. Acest aspect se acutizeaza
suplimentar in cazul motoarelor supraalimentate si al rdcirii aerului de
supraalimentare. Volumele de aer necesare duc la o crestere a dimensiunilor
conductei de aspiratie. In plus, in cazul turbosupraalimentarii, admisia este
cuplatd cu evacuarea pe perioada suprapunerii deschiderii supapelor. Din
aceste motive, este necesara o examinare mai detaliatd a efectului

turbosupraalimentarii asupra traseului aerului.

La proiectarea turbocompresorului pentru regimuri tranzitorii, trebuie
acordata o atentie deosebitd comportamentului la acceleratie al sistemului
format din compresor, motor si turbind. Pentru aceasta, puterea teoretic
posibild a turbinei trebuie sd fie mai mare decat puterea necesard
compresorului. In cazul autoturismelor sunt acceptati timpi de crestere a
presiunii de supraalimentare la valoarea maxima de aproximativ 0,5-1 s [10].

In figura 2.18 este exemplificat comportamentul unui turbocompresor cu o
turbina mica (wastegate), respectiv cu o turbina mare. Ambele turbine sunt
proiectate astfel incat performanta maxima a turbinei sa se obtind la valoarea
maximad a debitului masic. Zona marcata cu verde reprezinta domeniul in
care necesarul de putere al compresorului depaseste puterea turbinei.

In zona marcata cu rosu deschis, existd un surplus de putere al turbinei, care
poate fi folosit pentru accelerarea compresorului. Se poate constata cd pentru
a obtine un comportament de raspuns mai bun in conditiile unui debit masic

redus, trebuie utilizata o turbina mai mica.

Dupa cum s-a mentionat deja, compresoarele centrifugale sunt utilizate la
motoarele cu ardere interna datorita spatiului redus de montaj si a gradului
ridicat de supraalimentare. Odata cu cresterea raportului de comprimare,
diagramele caracteristice ale acestor compresoarelor devin mai inguste.
Pentru exemplificare, in figura 2.19 sunt prezentate caracteristica unui
compresor pentru autoturisme, respectiv a unuia pentru autoutilitare. Se
poate observa ca un aspect deosebit de problematic apare in cazul
rapoartelor mari de comprimare ale motoarelor autoutilitarelor. Pe de o
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parte, trebuie sa fie disponibild o presiune de supraalimentare cat mai mare
posibil de la nmin, iar pe de alta parte, distanta pana la limita de debit a

turbinei la nmax trebuie sa fie inca suficienta.
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Fig. 2.18. Comportamentul dinamic al turbocompresorului cu turbind micd, respectiv mare
(adaptare dupd [10])
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Fig. 2.19. Comparatie intre caracteristica compresorului pentru un autoturism, respectiv
pentru o autoutilitard (adaptare dupd [17])
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2.2.6. Supraalimentarea cu presiune constanta si cu impulsuri

In capitolul 1 s-a pus in evidentd faptul ci efectele gazodinamice pot fi
utilizate pentru supraalimentare. Undele de presiune apar atat in sistemul
de admisie, cat si in cel de evacuare. Pe partea de evacuare exista doua
posibilitati pentru realizarea supraalimentarii, ambele implicand utilizarea
perturbatiilor de presiune:

» supraalimentare cu presiune constantd: energia perturbatiilor este
acumulatd (intr-un colector) pentru a creste eficienta turbinei;

» supraalimentare  cu  impulsuri:  impulsurile de  presiune
(corespunzatoare proceselor succesive de evacuare ale cilindrilor
motorului) sunt utilizate pentru a imbunatati raspunsul motorului in
regim tranzitoriu.

In cazul supraalimentarii cu presiune constanta , conductele de evacuare se
intalnesc intr-un corp comun cu volum mare numit colector de evacuare. In
acest volum mare, undele de presiune generate de deschiderea si inchiderea
supapelor de evacuare sunt atenuate. Fluxul masic de gaze arse care
traverseaza turbina (situata dupa colectorul de evacuare) este ,mai” uniform
si astfel, se va obtine o eficienta ridicata a turbinei. Pentru supraalimentarea
cu impulsuri se utilizeaza conducte scurte cu volum redus. In acest fel,
undele de presiune ajung la turbina neatenuate unde asigura un surplus de
energie cineticd a gazelor arse. Dezavantajul este cd, In timpul
supraalimentarii cu impulsuri, turbina este supusa unei sarcini tranzitorii,
iar acest lucru afecteaza eficienta.

Cele doua solutii de supraalimentare, cu presiune constantd, respectiv cu
impulsuri, sunt prezentate in diagrame h-s in figura 2.20. In starea 5, in
cilindru este disponibila entalpia /5, care reprezinta entalpia totala. La iesirea
din cilindru prin supapa de evacuare, o parte din aceasta entalpie este
transformata in energie cinetica, in timp ce presiunea statica scade de la psla
ps (pierderea totald de presiune este neglijatd). Pentru claritate se neglijeaza

transformarile de stare 6-7 (ps > p7 > ps, / 2>0). In starea 8, fluidul este

franat intr-un volum (reprezentand colectorul de evacuare) ceea ce duce la o
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scadere a energiei cinetice. Acest lucru este asociat cu o scadere (pierdere) a
presiunii totale si o crestere a entropiei. In cele din urma gazele de evacuare
se destind in turbina (8-9).

In cazul supraalimentarii cu impulsuri, procesele 5-6-7 au loc in mod analog
supraalimentarii cu presiune constantd. Diferenta este ca nivelul energiei
cinetice in conducte este mentinut, iar scaderea (pierderea) presiunii totale
este mai mica decat In cazul supraalimentdrii cu presiune constanta.
Presiunea in amonte de turbina (ps) este mai mare decat in cazul
supraalimentarii cu presiune constanta, astfel incat se poate genera mai
multd energie mecanicd In timpul destinderii (8-9). Cu toate acestea,
fluctuatiile de presiune si viteza (cauzate de undele de presiune din sistemul
de evacuare), duc la o reducere a eficientei turbinei.
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Fig. 2.20. Comparatie intre supraalimentarea cu presiune constantd, respectiv cu impulsuri
(adaptare dupd [15])
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Diferentele dintre supraalimentarea cu presiune constanta si
supraalimentarea cu impulsuri pot fi rezumate astfel:
» in cazul supraalimentdrii cu presiune constanta, pierderile de presiune

din sistemul de evacuare sunt mai mari decat in cazul supraalimentarii
cu impulsuri. Acest lucru are ca rezultat o contrapresiune la evacuare
mai mica cu efecte pozitive asupra randamentul motorului;

» din cauza pierderilor de presiune mai mari puterea teoretic utilizabila a
turbinei este mai micad in cazul supraalimentarii cu presiune constanta
decat in cazul supraalimentarii cu impulsuri. Acest dezavantaj poate fi
insd compensat prin randamentul mai mare al turbinei.

» supraalimentarea cu impulsuri are avantaje in ceea ce priveste
comportamentul dinamic al motorului. In cazul unei schimbari de
sarcind, turbocompresorul reactioneaza mai rapid, deoarece volumul si,

prin urmare, inertia sistemului este mai mica.

2.2.7.  Supraalimentarea in doua trepte

Supraalimentarea in doua etape se refera la conectarea in serie a doua
turbocompresoare, de obicei, cu rdcire a aerului de supraalimentare dupa
fiecare treapta de comprimare (fig. 2.21). In cazul in care atat compresoarele,
cat si turbinele sunt dispuse pe un singur arbore, se vorbeste de un grup de
supraalimentare in doua trepte.

In figura 2.22 este prezentatd supraalimentarea in doua etape cu ricire
intermediara intr-o diagrama h-s. In aceast3 diagrama / (negru) corespunde
cresterii entalpiei In cazul supraalimentdrii cu presiunea ps intr-o singura
treapta. hi, g si h2 (albastru si rosu) reprezinta transformarile de stare in cazul
supraalimentarii iIn doua trepte cu rdcire intermediara. Nu in ultimul rand,
Ah este proportional cu lucrul mecanic castigat in comparatie cu
supraalimentarea intr-o singura treapta.
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h J
Turbocompresor
de joasd presiune

Fig. 2.21. Reprezentare schematicd a supraalimentdrii in doud trepte

|

Entalpia specifica h

Entropia specifica s

Fig. 2.22. Reducerea consumului de lucru mecanic la supraalimentarea in doud trepte cu
rdcire intermediard (adaptare dupd [15])
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Supraalimentarea in doua trepte are o serie de avantaje fatd de
supraalimentare intr-o singura treapta:
» se pot obtine presiuni de supraalimentare si prin urmare presiuni
efective medii mai mari;
> eficienta este mai bund, deoarece eficienta intr-o treaptd scade odata cu
cresterea raportului de comprimare;
» datorita rdcirii intermediare lucrul mecanic al compresorului se reduce.

Cu toate acestea, supraalimentarea in doua etape are si dezavantaje:

» comportamentul dinamic se inrdutateste deoarece trebuie accelerate
masele suplimentare (atunci cand intrd In functiune ambele
turbocompresoare);

» cresc spatiul de montaj, masa si costurile ;

> sistemul de evacuare este mai lent din punct de vedere termic, crescand
timpul necesar pentru atingerea temperaturii de functionare a
catalizatorului.

2.2.8. Supraalimentarea secventiala

Termenul de supraalimentare secventiala se refera la utilizarea
turbocompresoarelor in functie de cerintele de sarcina. In acest caz, doua sau
mai multe turbocompresoare de dimensiuni reduse sunt dispuse in paralel
(fig. 2.23). La pornire si la sarcini partiale, jumatate dintre turbocompresoare
nu sunt utilizate. Datoritd acestui lucru, intregul debit masic de gaze de
evacuare curge prin turbocompresoarele care sunt in functiune, iar ca
urmare, in domeniul sarcinilor partiale se vor obtine presiuni de
supraalimentare mai mari. Turbocompresoarele de dimensiuni reduse au un
comportament dinamic mai bun. Suplimentar, se poate obtine o
caracteristica avantajoasa de moment motor intr-un domeniu mai larg.

In cazul supraalimentirii secventiale in doud trepte, se utilizeazd un
turbocompresor de joasd presiune si unul de inalta presiune conectate in
serie. Cele doua turbocompresoare sunt controlate in functie de sarcind si
turatie prin intermediul unor clapete, fie individual, fie Impreuna cu debitul
masic al gazelor de evacuare.
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Fig. 2.23. Reprezentare schematicd a supraalimentdrii secventiale
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3. Aspecte  privind  proiectarea/identificarea
turbocompresorului pentru un MAI

3.1. Etapele identificdrii turbocompresorului pentru un
MAI

In cele ce urmeaza se va exemplifica modul de proiectare/identificare a
turbocompresorului pentru un motor oarecare, a carui date sunt prezentate
in tabelul 3.1. Pentru analizd se porneste de la valoarea maxima a

momentului motor la sarcina plina.

Tabelul 3.1 Date initiale motor

Parametru Valoare U.M.
Timpi motor (7) 4 -
Numidr cilindri (i) 4 -
Cilindreea unitara (Va) 422,5 cm?
Combustibil Motorina
Moment motor maxim (Memax) 180 Nm
Turatia de moment motor maxim (N, max) 1500 min~!
Raportul aer-combustibil stoichiometric (AFRs) 14,6 -

Pe baza datelor initiale se calculeazad puterea efectivd a motorului la turatia

de moment motor maxim si sarcind plina:

P =2mM,, =-"M107 = 28,3[kW]. 3.1)
In aceleasi conditii, presiunea medie efectiva este:

p  BMEPV iy

3.2
‘ 300007 G2
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puep - D 300007

=13,4|bar | . 3.3
o [bar] (33)
Analizand caracteristicile complexe ale unor motoare similare se estimeaza

cd valoarea consumului specific efectiv este de 200 [k\%/—h} . Tinand cont de

aceastd valoare si de puterea efectiva, debitul masic de combustibil este:

mf g
11, = BSEC-P, =1,57 F} . (3.5)
S

Stiind cd raportul aer-combustibil este AFRs=14,6 [-], iar coeficientul de exces
de aer A =1,6 [-], se poate calcula debitul masic de aer consumat de motor:

. _ g
m, = 1 AFR A= 36,7 {g . (3.6)
Pentru a asigura debitul masic de aer necesar motorului este nevoie de o
presiune corespunzdtoare de supraalimentare pc. Procesele de schimbare a
gazelor sunt Insotite intotdeauna de pierderi, astfel ca, pentru calculul pc
trebuie sa se tina seama si de randamentul volumetric (770):

17.’1[1 mu ma ) Ra ) 'I:z
77'1;01 =" = = .
Z.n.mtheor l]’l pv l'n'pahvd (37)
R : T inainte de
cilindru

Rearanjand termenii se obtine urmadtoarea expresie a presiunii de
supraalimentare:

ml’l ) Ra ) ]—:J
Pe="7"—"—,- (3.8)
i-n- 77vol ) Vd
Se poate observa cd ecuatia rezultatd are la baza ecuatia termica de stare a
gazelor ideale. In continuare, pentru simplitate, se poate considera c& 7o = 1.
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In ceea ce priveste temperatura aerului de supraalimentare (Ts), aceasta
depinde de prezenta sau nu a unui ricitor intermediar (intercooler). In
schimb, temperatura de dupa compresor se calculeaza tinand cont de
randamentul izentropic al compresorului 7sc care, dacd se neglijeaza energia
cinetica (KE), se poate scrie sub urmatoarea forma:

PCs WCS AHCS ma .Cp,ﬂ (T:?x,C,s _T;'n,C) Texcs _T;'nC
= == = = — - . 39
US,C PC,real WC,rezzl AHC,real ma : Cp,g (]—;xlc - T;‘n,(j ) Tex,C - ’I;'n,C l: ] ( )

unde ,exc” reprezinta conditiile la iesirea din compresor, iar ,inc” conditiile

7

la intrarea in compresor. Indicele ,s” se referd la evolutia izentropicd a
procesului. Rearanjand termenii se obtine cresterea de temperaturd in

compresor.
T ..-T
AT. =T, .~T, = % [-]. (3.10)
5,C

Temperatura rezultatd in urma procesului izentropic de comprimare se
calculeaza pe baza transformarii izentropice a unui gaz ideal:

k-1 x1
L_[Y] _[P]" . (3.11)
L Vv, Py

Combinand ecuatiile 3.10 si 3.11, temperatura la iesirea din compresor poate
fi exprimata astfel:

x,—1
pex, i
’Tex,C,s = ’I;'n,C < I:_:| : (3'12)
pin,C
x,~1
1 ex g
T, =T, 1+ —|| D= |7 (3.13)
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Cu toate ca s-au determinat ecuatiile 3.8 si 3.12 pentru calculul presiunii si al
temperaturii la iesirea din compresor, acestea nu se pot rezolva explicit ci
doar iterativ.

——04 06 ——08 ——1
480
A
420
T 360

Temperatura aerului de
supraalimentare [°C
— — ) [S3]

R o® e O
S & 5 &

[o)
=

==}

1 1.5 2 25 3 35 4 4.5 5

Raportul de comprimare p,/p; [-]

Fig. 3.1. Variatia temperaturii de supraalimentare in functie de raportul de comprimare si

randamentul izentropic al compresorului

In figura 3.1 este reprezentatd variatia temperaturii in functie de presiunea
de supraalimentare si randamentul izentropic al compresorului, atunci cand
temperatura ambientala este de 20 [°C], iar presiunea ambientald de 1 [bar].
Se poate observa faptul cd, odata cu scaderea randamentului izentropic al
compresorului, temperatura de supraalimentare creste. Acest lucru are ca
efect o crestere mai mica a densitatii in comparatie cu cresterea de presiune.
Pentru a pune in evidenta evolutia densitatii se scrie urmatoarea expresie:

Pj

pex,C — (RT ex,C — pex,C T;'n,C — pex,C 1

Pin,c (P] Pine Lo Pinc 1 KT_l (3.14)
RT ), c 1+— Pac -1

77s,C pin,C
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Pe baza acesteia s-a trasat graficul din figura 3.2, unde se poate observa ca
cresterea maxima de densitate (si astfel a valorii maxime a momentului
motor) se obtine atunci cand transformarea este izotermica. Solutia tehnica
implementatd pe motoarele cu ardere interna presupune utilizarea unui
intercooler pentru racirea aerului de supraalimentare. Se poate concluziona
ca valoarea maxima a densitatii se obtine atunci cand aerul de
supraalimentare este rdcit la valoarea temperaturii aerului la intrarea in
compresor (comprimare izotermica).

—04 0.6 0.8 1 T=ct.

-

e ol B
o o oo

2.0

Raportul densitatilor p»/p; [-]

—_ =
[=IS )|

1 1.5 2 2.5 3 35 -+ 45 5

Raportul de comprimare p,/p; [-]

Fig. 3.2. Variatia densitdtii in functie de raportul de comprimare si randamentul izentropic
al compresorului

Motoarele cu ardere interna actuale dispun (aproape fara exceptie) de
intercooler. Prin urmare se considerd cad si motorul analizat dispune de un
intercooler care reduce temperatura aerului de supraalimentare (Texintercooter) la
valoarea de 50 [°C] sau 325,15 [K]. Pe baza acestor valori se poate estima
presiunea aerului de supraalimentare (pexintercooter):

mex,infercoaler ) Rrx,inl‘rmw[er ) '1—;1,1nlcr:unlrr
Pe = : =1,612[bar] . (3.15)
r-n: ﬂvol ’ Vd
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unde exintercooter” indica faptul ca madrimile se refera la starea aerului de
supraalimentare la iesirea din intercooler. Daca se considerd cd la trecerea

prin intercooler nu apar pierderi de presiune atunci: p, ... =p ..

Raportul de crestere a presiunii se calculeaza ca raportul dintre presiunea la
iesirea din compresor si presiunea la intrarea in compresor:

pexC 1/612
7. =l =1,64[-]. .
= 0981 -] (3.16)

Analizand caracteristici de compresoare utilizate la motoare similar se
estimeaza ca randamentul izentropic al compresorului este 7,c = 65 [%].

Cunoscand aceastd valoare se poate calcula puterea necesard antrendrii

compresorului:
. (’le Cs T;'n C)
PC =m,: Cp,a ( ex,C T:'n,C ) = ma ' Cp,a n =
C
. 1 v
:mu Cp,u._"Tin,C 4_1 - :
775,C T;'n,C 4 (317)
3 1 ex o
iy, T, || P | 21| 22,53 kW]
a p.a m,
ﬂs,C pin,C

Deoarece acum se cunosc datele de baza ale compresorului (randamentul,
valorile la iesirea din compresor si puterea consumata), se poate proceda la
calculul datelor turbinei. Legatura dintre compresor si turbina este descrisa
de doud conditii:

1) turatii egale (rotorul compresorului si al turbinei sunt conectate printr-

un ax)
n.= ng . (3.18)

2) puteri egale (puterea consumata de compresor este egala cu puterea

produsa de turbina

P.=P, . (3.19)
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Nota
Pentru calcul se considerd cid puterea turbinei este si ea pozitivd (contrar
conventiilor termodinamicii).

Ecuatia eficientei turbinei se poate determina analog eficientei
compresorului, cu urmatoarele diferente: semnul este schimbat, iar eficienta
este la numarator:

x,—1
. 1 ex K
pc =71, -c,, '_'Tin,c p_c 1. (3‘20)
ns C pin,C
Ko —1
PT = mexh : Cp,exh : 775,T : ’I;'n,T 1 - Z’L/T 4 (3'21)
ex, T

Pentru simplitate, uzual, pierderile prin frecare ale intregului
turbocompresor sunt incluse in randamentul turbinei, astfel ca acesta

include si randamentul mecanic al turbocompresorului 7, =17,

71, Asacum
s-a aratat si anterior, egaland cele douad puteri si rezolvand pentru raportul

presiunilor se determind prima ecuatie fundamentald a turbocompresorulusi:

o
erl171 K,~1
_ pex,C _

n./l -C 'T Keoxt
R AEE Pesi (322
Pin,C ma'cp, )

a in,C in, T

Zc

care aratd legatura dintre raportul presiunilor compresorului si cel al
presiunilor turbinei (fig. 3.3). In figura 3.3 x reprezinta:

’ T;n,T
X= S (3.23)

a in,C
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x=1.5 x=2

el el
o o
\
\
\

1.8 -

B
\
\

Raportul de comprimare
—_
o)
\
\

[y
=T NSRS
\
\
A

x =25 ————linia Biichi

1 1.2 1.4 1.6 1.8 2 2.2 24

Raportul de destindere p;/p, [-]

2.6 2.8 3

Fig. 3.3. Dependenta raportului de comprimare al compresorului de raportul de destindere

al turbinei pentru diferite valori ale lui x

Produsul dintre eficienta compresorului si eficienta turbinei reprezintd

randamentul turbocompresorului. Rearanjand termenii se poate scrie:

x, -1
K,
‘ Pex,C ! _ 1
_ mexh 'Cp,exh ’ T;'n,T pin,C
UTC - m -c T ) Koy~ 1
a p.a in,C p K,
1 _ ex,T
pin,T

sau ecuatia de calcul a raportului presiunilor turbinei:

Pt m,-c, -T

Kexn —

pex,C] o _1
pin,C

/— = 1— - 4 .
pex,T mexh "

(3.24)

exh

(3.25)

Pentru exemplul de fata se considerd ca eficienta turbinei este de 60 [%], iar
temperatura gazelor de evacuare la intrarea in turbina (Ti,r) este de 550 [°C]
(823 [K]). In baza acestor date, raportul presiunilor din turbina este 1,64.
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Dupa cum s-a amintit in capitolul anterior, comportamentul la curgerea prin
turbind poate fi aproximat cu o curgere prin supapa (ec. 2.12). Acest lucru
permite introducerea unei ecuatii suplimentare pentru bilantul masic al
turbocompresorului care descrie curgerea prin turbind (a doua ecuatie
fundamentald a turbocompresorului). Ecuatia 2.12 poate fi rescrisa sub forma:

Ko 1

2
i 2 K o Kexh ox Kexh
mcxh = AT L’ffpin T = p - - p_’T : (3'26)
' ' R T Kexh - 1 pin,T pin,T

exh " in,T

Aria efectiva de curgere (Are) a fost introdusa pentru a tine cont de faptul
cd debitul masic real este mai mic decat debitul ideal (izentropic). Intr-o
prima etapa, pentru simplitate, se poate considera ca At este constanta.
Pentru motorul considerat, aria efectivd de curgere prin turbina este:

Ar oy = Mo - —=0,017 [dmﬂ

P 2 Kexh P ex, T Ko _ p ex,T Kot (327)
e Rexh’I;’n,T Kexh - 1 pin,T pin,T

Aceasta valoare a sectiunii efective de curgere poate fi utilizata pentru

calculul turbocompresorului si in alte puncte de functionare ale motorului.
Pentru motorul considerat se va efectua calculul la putere maxima. In tabelul
3.2 sunt prezentate datele de intrare, valorile estimate si cele calculate. Se
poate observa cd valoarea raportului presiunilor este de 1,47, ceea ce necesita
o sectiune transversala de curgere de 0,056 [dm?]. Prin comparatie, pentru a
obtine momentul motor maxim, sectiunea de curgere trebuie sd fie mai mics,
ceea ce implica o turbind mai mica. Acest lucru poate fi rezolvat fie prin
utilizarea unei turbine cu geometrie variabila, fie prin utilizarea unei supape
de bypass (wastegate). Pentru exemplificare, in tabelul 3.2 s-a inclus o
coloana in care sunt prezentate rezultatele calculului pentru situatia in care
50 [%] din debitul masic de gaze trece prin turbind, iar 50 [%] este deviat prin
supapa de bypass pe langa turbina.
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Observatie

In cazul in care turbina nu este controlati (are geometrie fixd si este fird
wastegate), aceasta trebuie dimensionatd pentru punctul de putere maximd.
Aceastd supradimensionare a turbinei are insd ca efect o functionare

suboptimd si presiuni de supraalimentare mai scazute la sarcini reduse.

Calculele prezentate au permis doar o estimare a eficientei compresorului si
turbinei. In cazul in care se dispune de caracteristicile corespunzatoare,
precizia datelor poate fi imbunatatita.

Tabelul 3.2 Date initiale motor, compresor si turbingd

Parametru Punctul Punctul Pomex U.M.
Me,max
Moment 180 159,1 Nm
Mirimi
Putere 28,3 70 kW
date
Turatie 1500 4200 min™!
Consumul specific efectiv de combustibil 200 240 g/kWh
Coeficientul de exces de aer 1,6 14 -
Randamentul volumetric 1 0,95 -
. . . Temperatura aerului de supraalimentare 323 (50) 323 (50) K (°Q)
Marimi .
. (dupa intercooler)
estimate
Temperatura gazelor arse la intrarea in 823 (550) 823 (550) K (°C)
turbina
Randamentul izentropic al compresorului 0,65 0,66 -
Randamentul izentropic al turbinei 0,60 0,63 -
Raportul de comprimare 1,64 1,61 -
Raportul de destindere 1,64 1,47 2,32 -
Marimi
Aria efectiva de curgere a turbinei 0,017 0,056 0,017 dm?
calculate
Procentul de gaze arse prin turbind (cu 100 100 50 %
wastegate)

Dupad efectuarea calculelor, urmatorul pas este identificarea unui compresor
care corespunde cerintelor, mai precis, care poate livra debitul de aer dorit
la presiunea dorita. Acest lucru se poate face pe baza caracteristicii
compresorului (diagrama standardizata a compresorului) care pune in
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evidentd urmatoarele: raportul de comprimare, debitul masic normalizat,

turatia normalizata si eficienta izentropicd. O astfel de caracteristicd este

prezentata in figura 3.4. Pentru determinarea acesteia, presiunea si
temperatura de referinta au fost 0,981 [bar], respectiv 293 [K].

Observatie

Pe caracteristica compresorului sunt intotdeauna indicate valorile de referinti
ale presiunii si temperaturii (la care s-au efectuat determindrile datelor din

diagrama).
T,or=293 [K]
prpf= 0,981 [bar]
34 A .
Turatia redusd a
compresorului [min!] Randamentul
3 - - —_— izentropic al
\\ Limita de turatie | compresorului
203000 —m—7 7
- ’
0,73
g ) 191 000 2 ’
£ 26 | puncrul de X —on
E moment / 0,70
b I
g‘ motor “'g.174 000/ 0,68
g 22 || _maxim |\ ¢ T 0,65\ |—
] 0\ . 0,74 b D
o 7 ’ \ [}
= 154 000\ ,5—————<—__ s
i \ 0,60
-— )r 7 @
518 A T 05 \ | =
& 129000 | > o X | £
g llﬁ—--—_ E
7 =T ’. X £
/! N 050
14| 96000 A i |
’ 0,60 \\ i Punctul de
W—'—"‘\ ! | putere maximi
1 - 5 >
0 001 002 003 004 005 0.06 007 0.08 009 01 011 012 013

Debit volumic redus [m?/s]

Fig. 3.4. Caracteristica compresorului propus (adaptare dupdi [21])

Pentru acest exemplu de calcul valorile reduse (normalizate) sunt:

» in punctul de moment maxim



92

Aspecte privind proiectarea/identificarea turbocompresorului pentru un MAI

. . .
vo=a M =31,4[drn }

) s (3.28)
R,
T dm?®
. . ref m
Vo = Ve T :31,4{ 5 } . (3.29)
» in punctul de putere maxima
3
v M _gp g dm
P, P S (3.30)
R,
, | T dm’
red,C = VC B 81,8 |: :| . (331)
in,C 5

Observatie
Valorile reduse sunt aceleasi cu valorile reale deoarece, in acest exemplu de
calcul s-a considerat cd valoarea temperaturii utilizate in proiectare este
aceeasi cu valoarea temperaturii de referintd. Acest lucru este valabil si pentru
valoarea redusi a turatiei.
Pentru a exemplifica acest aspect se considerd cd Tinc =300 [K]. In acest caz
valorile reduse sunt:

- in punctul de moment maxim:

; . 1293 dm?® .
Verc = Vc\’% =31,03 { < } respectiv

- in punctul de putere maximd:

.| T 3
—y | =80,84{dm]

Vred,C —7c S
in,C

Utilizand aceste valori din caracteristica compresorului se estimeaza o
eficienta de 65 [%] si turatiile reduse:



93

Aspecte privind proiectarea/identificarea turbocompresorului pentru un MAI

» in punctul de moment maxim

- — i1 .
T 130000 [mm ] .

in,C

» in punctul de putere maxima

150000 [min'] .

Ty (3.33)

T;n,C

nred,C =

La nevoie, eficienta compresorului, identificata din caracteristica sa, se
utilizeazd pentru recalcularea temperaturii de iesire din compresor, ducand
astfel la o determinare iterativa a punctului de functionare al compresorului.
Pentru exemplul de fata, deoarece temperatura si presiunea de calcul au fost
alese astfel incat sa corespunda cu valoarea de referinta, eficienta este deja
corect estimata.

Nota
De principiu, alegerea compresorului se poate face utiliziand caracteristica

compresorului, peste care se suprapune caracteristica de consum de aer a
motorului. Criteriile care trebuie avut in vedere la alegerea compresorului
sunt:

- turatii mici: functionarea si se realizeze cit mai departe de limita de
pompaj,

- turatii mari: o distantd suficientd fatd de limita de turatie (se urmdreste
asigurarea unei rezerve in cazul functiondrii la altitudini ridicate).
Actualmente, compresorul se poate alege cu precizie pe baza simuldrilor
numerice. In acest scop, se porneste de la o caracteristicd cunoscutd a
compresorului. Tindnd cont de datele (exacte ale) motorului se identifici
compresorul ideal pentru motorul dat prin metoda scaldrii [10].

Pentru calculul raportului presiunilor prin turbina se procedeaza similar,
utilizand prima ecuatie a turbocompresorului (ec. 3.22). Prin utilizarea
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valorilor obtinute se identificd o turbind corespunzdtoare (fig. 3.5), mai
precis, o turbind care poate sa asigure valorile necesare de debit masic de
gaze arse si raport de destindere. Valorile reduse pentru debitul masic de
gaze arse si turatia turbinei sunt:

> in punctul de moment maxim

T
_ ref _ .1
i =7 =134000 [ min™ | . (3.34)
. . in k * K
i =i, 2 0,68| ~8 VK (3.35)
' pm T S bar
» in punctul de putere maxima
e |2 Z149000 [min™ | (3.36)
red, T T;H,T .
mred T mT = = 0’ 77 g—\/_ . (337)
’ Pin,r s-bar

Pentru simplitate, la proiectarea turbocompresorului se poate considera ca
aria efectivd de curgere prin turbina este constanta. In cazul caracteristicilor
reale de turbind acest lucru nu este valabil. Din acest motiv, in punctul de
putere maxima, valorile obtinute prin calcul difera de cele reale. Prin urmare,
este necesard ajustarea supapei de bypass astfel Incat sa se atinga un punct
de functionare la care, pentru raportul de presiuni calculat, debitul masic
redus si corespunda turatiei cerute (impuse) a turbinei. In cazul de fati se
obtine un raport de presiuni de 2,14 si o eficienta de 63 [%] doar atunci cand
prin turbina trece 53 [%] din debitul masic de gaze arse, restul fiind
directionat prin supapa bypass.
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T,,= 873 [K]
Prer= 0,981 [bar]

Ve .
0.74 ‘ Turatia redusi a ‘
turbinet [min-l =)
tbinei fmin™] 160 000 180 000 0 £
120000 140000 =2
0.70 =] =
— £o
= 9& ! Punctul de 06 =
= e N ’ w
& 0.66 | 060000 Punctul de moment pl.lltere maxima g
2" / motor maxim H 180 000 g
g 04
T s U B ° 160 000 4
Z 0.62
5 e 140000 E
£ 02 =
] 9
e _ o
£ 058
o
0,0
90 000 120 000
0.54
0.50 >

1 1.2 14 1.6 1.8 2 22 24 26 2.8 3

Raportul de destindere in turbina [-]

Fig. 3.5. Caracteristica turbinei propuse (adaptare dupd [21])

Pentru un nivel suplimentar de detaliu, la proiectarea turbocompresorului
se poate utiliza simularea intregului motor. Astfel se pot estima cu precizie:
raportul aer-combustibil, consumul de combustibil, consumul de aer,
temperatura aerului de supraalimentare si temperatura gazelor de evacuare,

respectiv se poate tine cont de energia cinetica la curgerea prin compresor.
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3.2.

Limite in  proiectare  pentru  motoarele
supraalimentate

Datoritd solicitarilor suplimentare care apar la supraalimentarea motoarelor

cu ardere interna si a limitarilor tehnologice, in faza de proiectare se impun

valori maxime atat pentru motor (tabelul 3.3) cat si pentru turbocompresor.

a) Motor:

>

presiunea maxima din cilindru (pmxei) este proportionala cu
presiunea de supraalimentare (pc); motoarele care functioneaza cu
grad ridicat de fortare sunt proiectate pornind de la presiunea
maxima admisa in cilindru;

fara intercooler, temperatura de supraalimentare creste
semnificativ cu efecte atat asupra solicitdrilor termice, cat si a
emisiilor poluante;

odatd cu cresterea presiunii din cilindru (p.i)) creste si coeficientul de
transfer termic (a), ceea ce amplificd pierderile de caldura prin
pereti;

motoarele Diesel pot fi supraalimentate pana la atingerea limitei de
fum;

motoarele pe benzina pot fi supraalimentate pana la limita de
detonatie (din acest motiv, raportul de comprimare rc este mult mai

mic in comparatie cu cel al motoarelor fara supraalimentare).

b) Turbocompresor:

>
>
>
>

temperatura gazelor de evacuare;
limita de pompaj;
turatia turbinei;

raportul de comprimare (solutie: supraalimentarea in trepte).
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Tabelul 3.3 Intervale de valori pentru presiunile MAI cu si fird supraalimentare

. . Supraalimentare Admisie normala
Tip autovehicul -
Apmax BMEPmax BMEPmax
motor
[bar] [bar] [bar]
Autovehicul de mare
. <2 11..22 7..9
tonaj - Diesel
Autoturism - Diesel 0,5..1,0(...2,2) 12 .21 75..85
Autoturism - MAS 04..10 14 ... 20 9..14
Motor de curse - MAS 1,8...2,0 31,9 ...56 <16

3.3. Caracteristici ale supraalimentarii

La turatii scazute momentul motor scade rapid. Acest lucru poate fi rezolvat
prin:

» o sectiune de curgere prin turbina redusa si o limitare a presiunii de

supraalimentare prin bypass pe admisie sau evacuare;

» sectiune variabila a turbinei;

» supraalimentare secventiala;

> asistare electrica a turbocompresorului (e-Turbo).
Cu cat creste cilindreea motorului cu ardere interna si cu cat acesta
functioneaza mai putin la sarcini reduse, cu atat este mai probabil sa se
implementeze un turbocompresor. Este necesar insa sa se aiba in vedere
costurile si cerintele de montaj.
In cazul motoarelor pe benzind trebuie avut in vedere faptul ci se poate
ajunge la temperaturi ale gazelor de evacuare chiar si de 1.050 [°C], ceea ce

limiteaza optiunile la alegerea turbocompresorului.
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3.4. Exemple de utilizare la autovehicule de serie

In cele ce urmeaza sunt prezentate diverse solutii de supraalimentare
intalnite la autovehicule in productie de serie.

Motor pe benzind cu supraalimentare mixtd. O solutie intalnitd In practica la
unele motoare pe benzina este combinatia dintre turbosupraalimentare si
supraalimentare mecanicd. Principiul de functionare al acestei solutii este
prezentat in figura 3.6 aldturi de diagrama de variatie a momentului motor
in functie de turatie. In cazul acestor sisteme se pot mari dimensiunile
turbinei turbocompresorului, ceea ce va duce la o contrapresiune mai mica
pe evacuare. Supraalimentarea mecanica se realizeaza cu un compresor de
tip Roots (compresor cu piston rotativ) antrenat de arborele cotit si activat cu
ajutorul unui cuplaj magnetic.

1. Turatii mici: la turatii mici si presiuni efective medii spre mari, clapeta de
control este complet inchisd, iar compresorul este cuplat (altfel spus, exista o
supraalimentare mecanica a motorului). Deoarece compresorul antrenat
mecanic are un raspuns instantaneu (datoritd cuplajului cu arborele cotit),
acesta va asigura un raspuns rapid al motorului.

2. Turatii medii in domeniul sarcinilor mari: la presiuni medii ridicate,
compresorul asistd turbocompresorul pentru a asigura un comportament
dinamic al autovehiculului. In caz contrar, clapeta de control este deschis3 si
compresorul este decuplat.

3. Functionare prelungitd in domeniul sarcinilor medii si mari: clapeta de
control este deschisa si compresorul este decuplat pentru a reduce consumul
de energie. In aceasta situatie motorul este supraalimentat doar cu ajutorul

turbocompresorului.

4. Domeniul sarcinilor mici: in acest domeniu motorul functioneaza in regim
de aspiratie, deoarece nu este necesard energia de supraalimentare.
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Curea

Roata de antrenare
Supapa bypass

Supapa obturatoare
Filtru de aer

Compresor Roots

Intercooler

Turbocompresor
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Domeniul 1
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Fig. 3.6. Supraalimentare mixtd a unui MAI: supraalimentare mecanicd si
turbosupraalimentare (adaptare dupa [11,12])

Motor diesel cu supraalimentare in doud trepte. In acest caz,
supraalimentarea se realizeaza frecvent prin intermediul a doua
turbocompresoare avand dimensiuni de gabarit diferite: un turbocompresor
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de dimensiuni mari (numit si turbocompresor de joasa presiune) si un
turbocompresor de dimensiuni reduse (numit si turbocompresor de inaltd
presiune). Principiul de functionare al acestui sistem este prezentat in figura
3.7:

1. Turatii / sarcini mici: la turatii scazute ale motorului, respectiv in
domeniul sarcinilor mici, debitul masic si energia gazelor de evacuare nu
sunt suficiente pentru antrenarea turbocompresorului de dimensiuni mari.
Din acest motiv, turbocompresorul de joasd presiune este doar traversat de
gaze fara a induce o rezistenta (mare) la curgere, tocmai datorita
dimensiunilor sale. In schimb, turbocompresorul de inalti presiune porneste
foarte repede, furnizand imediat presiunea de supraalimentare dorita.

2. Domeniul turatiilor medii: in domeniul turatiilor medii, supapa de bypass
a turbinei de inalta presiune este deschisa In mod controlat, in functie de
sarcina. Ca urmare, in functie de deschiderea supapei de bypass, o cantitate
din ce In ce mai mare din energia gazelor de evacuare este transferata
turbinei de joasa presiune, care va actiona compresorul de mari dimensiuni.
In aceasta situatie, cele doud compresoare functioneaza ca un grup unitar de
supraalimentare in doua trepte.

3. Domeniul turatiilor mari + domeniul sarcinilor mari: In domeniul
turatiilor si sarcinilor mari, supapa de bypass a turbinei de inalta presiune
este complet deschisa pentru a nu depasi limita de turatie a
turbocompresorului de inalta presiune si presiunea maxima admisa in
cilindrul motorului. Alaturi de supapa de bypass a turbinei se deschide si
supapa de bypass a compresorului. In aceasti situatie energia gazelor de
evacuare este transferatd integral turbinei de joasa presiune, iar ca urmare
turbocompresorul de dimensiuni mari va prelua efortul de supraalimentare.

4. Domeniul turatiilor si sarcinilor mari: in acest caz energia gazelor de
evacuare este atat de mare incat o parte din debitul masic trebuie directionat
pe langa turbina de joasa presiune. In acest scop, alaturi de supapele de
bypass a turbinei si compresorului de inalta presiune, se deschide si supapa
de bypass a turbinei de joasa presiune .
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P Supapa bypass
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Fig. 3.7. Supraalimentare in doud trepte a unui MAI (adaptare dupa [13])
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Motor diesel cu supraalimentare secventiald cu trei turbocompresoare.
Pentru acest concept de supraalimentare se combina doua turbocompresoare
de dimensiuni reduse cu unul de dimensiuni mari (figurile 3.8 si 3.9).

1. Domeniul turatiilor mici: la turatii mici, un compresor de dimensiuni
reduse asigurd un bun comportament la accelerare. Raspunsul se
imbundtateste suplimentar in situatia in care controlul turbocompresorului
este de tip VIG.

2. Domeniul turatiilor medii: 1n domeniul turatiilor medii,
turbocompresorul de dimensiuni mari este pus in functiune pentru a facilita

obtinerea unui moment motor ridicat constant.

3. Domeniul turatiilor mari: in domeniul turatiilor mari intrd in functiune
un al doilea turbocompresor de dimensiuni reduse si control VIG.

Pentru a pune in evidenta complexitatea controlului acestei solutii de
supraalimentare, in tabelul 3.4 sunt prezentate pozitiile clapetelor de control
si efectul acestora asupra turbocompresoarelor. Modurile de functionare

specificate in tabel pot fi urmarite in figura 3.9.
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Fig. 3.8. Caracteristica supraalimentdrii secventiale cu trei turbocompresoare a unui MAI
(adaptare dupd [7])
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BX Supapa bypass
| \/\/] Intercooler

H Turbocompresor

—p Traseu aer
- Traseu gaze arse

Supapa
control gaze
arse

Turbocompresor de

Bypass inaltd presiune 1
compresor .
g (permanent)

HP-TC1

Supapa recirculare
compresor HP

Turbocompresor de inalta
presiune 2 (actionat) v

HP-TC2
Bypass

compresor
LP

Waste-gate

Turbocompresor de joasd presiune
(carcasa compresor cu racire)

LP-TC

v

Fig. 3.9. Supraalimentare secventiald cu trei turbocompresoare a unui MAI

Tabelul 3.4 Controlul supraalimentarii secventiale cu trei turbocompresoare [7]

S a S a
Mod de  Bypass flpapa Bypass e
X recirculare control
functio- compresor compresor Wastegate HP-TC1 HP-TC2
compresor gaze
nare LP HP1
HP2 arse
Deschis ) . . . .
. . Deschis Inchis Inchis Inchis Controlat  Inchis
(dinamic)
2 Inchis Deschis Inchis Inchis Inchis Controlat  Inchis
3 Inchis Deschis Inchis Inchis Controlat  Controlat  Inchis
4 Inchis Inchis Deschis Deschis Inchis Controlat  Controlat
5 Inchis Inchis Deschis Deschis  Controlat  Controlat Controlat
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Dictionar

Dictionarul este adaptat dupd Burnete si Burnete [6].

2-Stroke

4-Stroke

A

AFR (A/F) Air-Fuel Ratio
Aftertreatment

Air Cleaner / Air Filter
Air Equivalence Ratio
Air Humidity

Angle

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

2 timpi
4 timpi

Raport aer combustibil (kgaer/kgcombustibir)
Post-tratare

Filtru de aer

Raport de echivalenta

Umiditatea aerului

Unghi

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 electronicd de control

Bilant energetic

Motor

Turatia motorului

Entalpie

Entropie

Echivalent

Evaporare



Evaporation Heat
Excess Air Ratio
Exhaust

Exhaust Manifold
Exhaust Pipe
Exhaust Valve

F

Filter

Firing Angle
Firing Order
Flow Area

Flow Coefficient
Flow Type
Friction

Friction Coefficient
Fuel

Fuel Film

Fuel Mass / Cycle
Fuel Temperature
Fuel Vapor
Fueling

G

Gas

Gas Exchange
Gasoline

Gross

H

Heat

Heat Capacity
Heat Release

Heat Transfer Coefficient
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Céldura de vaporizare
Coeficientul de exces de aer
Evacuare

Galerie de evacuare
Conducta evacuare

Supapd de evacuare

Filtru

Unghi de aprindere

Ordine de aprindere

Aria de curgere

Coeficient de curgere

Tip de curgere

Frecare

Coeficient de frecare
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
Degajare de caldura

Coeficient de transfer termic



Hole Diameter

I

Ignition Delay
Increment
In-cylinder Swirl Ratio
Initial

Injection Angle
Injection Nozzle
Injection Pump
Injector

Inlet/Outlet Collector
Inner Valve Seat Diameter
Intake

Intake Manifold
Intake Pipe

Intake Port

Intake Valve
Intercooler
Intermittent Injection
Internal

K

Kinetic

L

Laminar

Length

Lift

Liner

Load

Location

Loss

Lower Heating Value
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Diametrul orificiului

Intarzierii la aprindere

Increment

Cifra Swirl (de vartej) din cilindru

Initial

Unghiul (in °RAC) la care se realizeaza injectia
Pulverizator

Pompad de injectie

Injector

Colector intrare/iesire

Diametrul interior al scaunului de supapa
Admisie

Galerie de admisie

Conducta admisie

Orificiu de admisie

Supapa de admisie

Récitor intermediar

Injectie intermitenta

Intern
Cinetic

Laminar

Lungime

Ridicare, cursa

Cilindru (oglinda cilindrului)
Sarcina

Pozitie

Pierdere

Putere calorica inferioara



M

Mass fraction

Mass flow

Maximum Needle Lift
Mean Crankcase Pressure
Measured

Mixture Preparation
Model Parameters
Monolith

Motion

N

Net

Needle

Normalized Rate of Injection

Normalized Valve Lift
Number Of Injector Holes
(0]

Oil

Open Frontal Area
Output

P

Parameter

Particulate Filter

Peak

Peak Firing Pressure
Peak Firing Temperature
Perfect Mixing

Physical Properties

Pilot

Piston

110

Dictionar

Fractiuni de masa

Debit masic

Indltime maxima de ridicare a acului injectorului

Presiunea medie din carter
Masurat

Formarea amestecului
Parametri model

Monolit

Miscare

Net

Ac

Viteza de injectie normalizata
Debitul de injectie normalizat
Cursd supapa normalizata

Numarul de orificii de injectie al injectorului

Ulei
Suprafata frontala deschisa

Valoare de iesire

Parametru

Filtru de particule

Varf/maxim

Presiunea maxima pe ciclul cu ardere
Temperatura maxima pe ciclul cu ardere
Amestecare perfecta

Proprietati fizice

(Injectie) Pilot (Pre-injectie)

Piston



Piston Pin Offset
Pollutant

Port

Premixed

Pressure

Pressure Ratio

Pressure wave charging
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
Scavenge Model
Simulation Interval
Soot

Species Transport
Spray

Steady state

111

Dictionar

Excentricitatea boltului pistonului
Poluant

Port

Preamestecat/preformat

Presiune

Raport presiuni

Supraalimentare cu unde de presiune

Productie

Cantitate

Raza

Presiunea din rampa (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

Modelul de schimbare a gazelor
Interval de simulare

Funingine

Transportul speciilor chimice gazoase
Jet

Stationar



Stroke
Supercharging
Surface Area

Swirl Port

T

Tangential port
Target Pressure Drop
Temperature
Thickness

Time Constant
Transient

Trapping Efficiency
Turbine

Turbine Discharge
Coefficient

Turbine Inlet/Outlet

Turbine Overall Efficiency

Turbocharger
Turbulent

U

Upstream
User Defined
A"

Value

Valve

Valve Clearance
Valve Closing
Valve Lift
Valve Opening

Valve Timing
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Cursa
Supraalimentare mecanica
Aria suprafetei

Canal de turbionare

Canal tangential

Céadere de presiune impusa
Temperaturd

Grosime

Constanta de timp
Tranzitoriu

Eficienta de retinere

Turbina
Coeficient de debit al turbinei

Admisie/refulare turbind

Eficienta globald a turbinei (tine cont si de eficienta
mecanica a ansamblului turbocompresor)

Turbocompresor

Turbulent

Amonte

Definit de utilizator

Valoare

Supapa

Jocul supapei
Inchiderea supapei
Cursa supapei
Deschiderea supapei

Timpii distributiei



Valve Train

Variable

Volumetric Efficiency
W

Wall

Wall Temperature
Work
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Mecanism de distributie
Variabil, variabila

Eficientd volumetricd/coeficient de umplere

Perete
Temperatura peretelui

Lucru mecanic
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Selectie de abrevieri utilizate In literatura internationald

internationala

abrevieri

utilizate 1n literatura

Selectia de abrevieri este adaptata dupa Burnete si Burnete [6].

ATDC
ABDC
BDC
NSC

50 MFB
(50 mfb)

BMEP

BSFC

BTDC
BBDC
CA
CAI

CFD

DI
DISI
DOC
DPF
EGR
EIVC
EV
EVC
EVO

FMEP
GPF
HCCI

HRR
(hrr)
ID

After Top Dead Center
After Bottom Dead Center
Bottom Dead Center

NOx Storage Catalyst

50 % Mass Fraction Burned

Brake Mean Effective
Pressure

Brake Specific Fuel
Consumption

Before Top Dead Center
Before Bottom Dead Center
Crank Angle (°CA)
Controlled Auto-Ignition
Computational Fluid
Dynamics

Direct Injection

Direct Injection Spark Ignition

Diesel Oxidation Catalyst
Diesel Particulate Filter
Exhaust Gas Recirculation
Early Intake Valve Closing
Exhaust Valve

Exhaust Valve Closing

Exhaust Valve Opening

Friction Mean Effective
Pressure

Gasoline Particulate Filter

Homogenous Charge
Compression Ignition

Heat Release Rate

Ignition Delay

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 pierduta prin frecare

Filtru de particule pentru benzina
Amestec omogen cu aprindere prin
comprimare

Viteza de degajare a caldurii

Intarziere la aprindere



IMEP

ISFC

IV
IvVvC
IVO
LIVC

LNT

MFB
NA
PDF
PF
PFI
ROI
SCR
SOC
SOI
TC

TDC
TWC
VTG

VVA

VVL

VVT
WG
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Indicated Mean Effective
Pressure

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

Wastegate

Presiunea medie indicata

Consumul specific indicat

Supapad 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 catalitica 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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