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1. INTRODUCERE

~n

Teza de doctorat intitulata "Contributii la Optimizarea Energetica a Motoarelor Termice” se incadreaza
in domeniul fundamental Stiinte Ingineresti, ramura de stiintd Inginerie mecanicd, mecatronica,

inginerie industriald si management, domeniul de studii universitare de doctorat Inginerie mecanica [1].

Actualitatea si oportunitatea tezei de doctorat rezultd din reglementarile Uniunii Europene privind
eficienta energeticd in transporturi (in contextul Directivei 2012/27/UE [2]) precum si din politicile de
sprijin pentru mobilitatea durabila [3]. Din punct de vedere stiintific, actualitatea cercetdrilor doctorale
o constituie modernitatea modelelor exergetice avansate iar oportunitatea tehnicilor de eficientizare
energetica propuse o constituie progresul din ingineria motoarelor si a sistemelor de recuperare a
energiei, precum si din domeniul instrumentatiei aferente motoarelor— senzori, controlere si standuri
de testare avansate.

Tematica tezei de doctorat este in conformitate cu Planul operational de dezvoltare institutionald a
Universitdtii Transilvania din Brasov, [4], mai ales cu strategia de functionare a ICDT (Institutul de
Cercetare-Dezvoltare al Universitdtii Transilvania) pe a carui infrastructura performantd s-au bazat
mare parte din cercetdrile aplicative prezentate in lucrare. Tematica tezei este centratd pe atributele
energeticsi exergetic utilizate in contextul analizei sau bilantului motorului; conform cu argumentatia
din Capitolul 2, primul termen se va referi la energia propriu-zisd, iar cel de-al doilea, la energia
recuperabila din procesele reale, ireversibile.

Necesitatea acestei lucrdri este motivata de cerinta de crestere a randamentelor efective ale
motoarelor care inseamna o mai buna utilizare a energiei stocate in combustibil; astfel se reduce si
rata de epuizare a rezervelor mondiale de combustibili fosili. Relatia dintre compozitia combustibilului
si emisia de CO, a motorului este una de proportionalitate, bazata pe continutul masic de carbon al
combustibilului; CO, este principalul produs al arderii combustibililor fosili care contribuie la
producerea efectului de sera.

Alinierea la politicile internationale privind eficienta energetica si emisiile poluante. Pactul verde
european propune planuri de masuri care urmaresc obtinerea neutralitatii climatice in Uniunea
Europeana pand in anul 2050; cantitativ, se doreste scaderea emisiilor de gaze cu efect de sera cu cel
putin 55 % fatd de nivelurile din 1990, pana in anul 2030.

Estimarile emisiilor produse de gaze cu efect de serd emise de autovehiculele grele sunt de 25-40%
din cele alocate transportului rutier din Uniunea Europeang, fiind evaluate a fi peste 6 % din totalul
emisiilor de gaze cu efect de sera.

Strategia in domeniul transporturilor pentru scdderea emisiilor cuprinde reducerea drasticd, cu 90 % a
acestora, pana in anul 2050; domeniul transporturilor rutiere se dovedeste a fi mai usor adaptabil la
cerinta de reducere a emisiilor de gaze cu efect de serd decat transporturile aeriene sau maritime, de
aceea presiunea asupra randamentului efectiv al motoarelor autovehiculele grele impune recuperarea
energetica din celelalte surse calde ale motoarelor.

Eficienta energetica reprezintd cea mai rentabila modalitate de reducere a emisiilor si a impactului pe
care il au motoarele cu ardere internda asupra mediului, atat in domeniul industrial, cat si cel al
transporturilor. "Europa nu isi poate permite sa iroseasca energie” afirma Directiva (UE) 2023/1791



privind eficienta energeticd [5], astfel cd obiectivele viitoare sunt reducerea consumului de energie cu
11,7% panad in anul 2030, raportat la situatia din anul 2020.

Totodats, tranzitia catre zero emisii de carbon are ca obiectiv anul 2050. Pentru aceasta, este necesara
o0 atentie sporita asupra sectorului de transporturi, cu obligatia reducerii consumului final de energie,
dar inclusiv sectorului industrial, cel de furnizare si stocare a energiei cat si incdlzirea si racirea
centralizata. Aproximativ 40% din totalul energiei destinate transportului rutier este utilizat pentru
mobilitate urbang, atat pentru transportul calatorilor cat si transportul de marfuri.

In Figura 1.1 este reprezentat impactul directivelor europene asupra emisiilor de CO, ale
autovehiculelor usoare pe parcursul a doua decenii incepand cu anul 2000, pentru zona Uniunii
Europene, Islanda, Norvegia si Regatul Unit.

Existd o tendinta clara in scddere a emisiilor pe mdsura adoptarii directivelor europene, prima fiind in
anul 2009, iar obiectivele pana in anul 2030 sunt relativ agresive cu praguri evidente in scadere (de la
130g/km in 2015 cdtre o tinta de 59,4 g/km in 2030) [6].
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Fig. 1.1 Valorile medii ale emisiilor de CO; pe kilometru pentru autovehicule usoare noi [6]

Tendintele actuale ale dezvoltdrii motoarelor cu ardere interna - in special directiile de optimizare
energetica - au marcat identificarea unor strategii care sporesc randamentul efectiv, simultan cu
reducerea emisiilor poluante; printre acestea se numadra: implementarea unor noi moduri de ardere
care implica stratificarea amestecului aer-combustibil, imbunatatirea procesului de supraalimentare,
recircularea gazelor arse (EGR — Exhaust Gas Recirculation) si perfectionarea procesului de baleiaj,
injectiile multiple, mdrirea presiunii de injectie, injectia simultana a doud tipuri de combustibil,
distributia variabila prin controlul deschiderii supapelor de admisie si evacuare, reducerea pierderilor
prin frecare, cat si electrificarea sistemelor motorului incluzand management termic si energetic.

Motoarele Diesel traditionale turbo-supraalimentate prezintd randamente efective de aproximativ 44%
conform [8]. Intr-un motor Diesel conventional cu randamentul efectiv de 43%, distributia energiei
combustibilului este de 28% prin sistemul de evacuare (incluzand 4% pierderi de pompaj), de 28% prin
mediile de rdcire (lichid de racire, lubrifiant) si de 1% pentru alte pierderi nedeterminate de caldura [8];
datele actuale din literatura de specialitate sunt convergente, valorile medii ale procentelor din
bilantul energetic al motorului fiind ilustrate in Figura 1.2.
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Fig. 1.2 Bilantul energetic mediat al motorului cu ardere internd (Adaptare dupa [8])

In aceasta teza vor fi relevante legile termodinamicii, care descriu calitdtile energiei de a se conserva
si de a se transforma. Prima lege a termodinamicii este numita legea conservarii energiei. A doua lege
a termodinamicii este des folosita in proiectarea sistemelor termice pentru a stabili randamentul
maxim posibil al acestor sisteme; se refera la calitatea energiei, iar introducerea termenului de
"exergie” reprezintd o modalitate de a cuantifica acest concept.

in Figura 1.3 se poate observa distributia energiei si a exergiei conform cercetarii unui motor diesel
conventional [9]. Tn acest caz, transferul de céldura are loc citre peretii camerei de ardere, pistonului si
agentului de lubrifiere, iar in ceea ce priveste cantitatea de caldurd cedata mediului aceasta este in
mare parte pierduta prin gazele de evacuare, nemaiputand fi utilizata pentru a produce lucru mecanic.
Din punct de vedere exergetic, o parte din aceasta cdldura o reprezinta ireversibilitatea procesului de
ardere a combustibilului, Tn timp ce restul este reprezentat de ireversibilitatea cdldurii evacuate
mediului.
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Fig. 1.3 Distributia energiei si exergiei in motorul cu ardere interna (adaptare dupa [9, 11])
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Literatura actuala prezinta mai multe tehnologii pentru optimizarea energetica a motoarelor cu ardere
internd. Printre acestea se numadra si :tehnicile de izolare termicd a camerei de ardere (LHR — Low Heat
Rejection) [10] care include utilizarea unor materiale izolatoare termic precum ceramica, pentru a
obtine un ciclu termodinamic cat mai apropiat de cel adiabatic; mecanismele de distributie variabila,
care poate mari randamentul efectiv al motorului la turatii ridicate, cu reduceri potentiale ale
consumului de combustibil de pana la 5,4% [12] si imbunatatirea randamentului efectiv cu 1,5%;
utilizarea motorului cu amestec omogen HCCl (Homogeneous Charge Compression Ignition), ceea ce
poate conduce la reduceri semnificative ale consumului de combustibil de pana la 25% [14]; utilizarea
tehnologiei RCCI (Reactivity-Controlled Compression Ignition),, reusind sa produca un randament
indicat de pand la 56% [17], imbundtatirea procesului de injectie [20,21] cu atingerea unui randament
efectiv de 49%, si utilizarea sistemelor de recuperare a caldurii care adauga 4-7% randamentului efectiv.

Directiile de cercetare doctorala sunt de natura teoretica si aplicativa.

- directiile teoretice vizand cercetarea fundamentala si modelarea energeticd— exergeticd a
motoarelor cu ardere interna, precum si elaborarea de modele computationale care sa sustind
evaluarea aprofundata a termenilor energetici si exergetici.

- in plan experimental, directiile de cercetare urmaresc integrarea instrumentald a configuratiei
de testare a motoarelor, orientatda pe madsurdrile specifice indicate in standardele de
performanta siin ciclurile specifice de functionare.

Obiectivele corespunzdtoare acestor directii de cercetare sunt:

1.1. Cercetarea fundamentald a bilantului energetic ca aplicare matematica a analizei motoarelor cu
ardere interna pe baza principiilor termodinamicii, in vederea economiei de combustibil si a recuperdrii
de energie.

1.2. Analiza motoarelor cu ardere internad utilizand a doua lege a termodinamicii, pentru diverse tipuri
de aspiratie a aerului: cu aspiratie naturald, turbo-supraalimentate, cu si fard rdcire intermediara.

1.3. Studiul influentei unor parametri constructivi si functionali ai motoarelor, precum sarcina, turatia,
raportul de comprimare, coeficientul de exces de aer si proprietatile combustibilului in scopul evaludrii
termenilor din bilantul energetic si exergetic.

1.4. Modelarea exergiei sub aspect entropic considerand ireversibilitatea proceselor reale —
completarea bilantului energetic printr-un bilant exergetic, precum si evidentierea pierderilor
exergetice prin diagramele specifice Sankey.

1.5. Imbundtatirea modelelor energetice si exergetice - completarea bilantului exergetic extins prin
rafinarea si addaugarea de termeni noi.

2.1. Studiul stadiului actual al standurilor/bancurilor de testare pentru toate categoriile de motoare cu
ardere internd, sub aspectul sistemelor de aprindere, a naturii combustibililor, a destinatiei acestora,
precum si al echipamentelor de mdsurare specifice (moment motor, consum de combustibil, debit de
aer, temperatura, presiune, turatie), cu sub-sistemul de senzori si sonde dedicate.

2.2.Integrareain laboratorul de motoare L9 al ICDT a motorul experimental echipat conform cerintelor
programului de testare.



2.3. Aplicarea modelului exergetic la motoarele diesel - cu aspiratie naturala, turbo-supraalimentate cu
si fard racire intermediard, evaluarea criticd a modelului initial concretizata in identificarea si studiul
influentei unor parametri asupra termenilor din bilant.

2.4, Evaluarea potentialului de recuperare energetica din sursele termice ale motorului in diferite
regimuri si  cicluri de functionare; prefigurarea functiei multicriteriale de optimizare si control a
parametrilor motoarelor cu sisteme de recuperarea a cdldurii (Waste Heat Recovery Systems) in
managementul motoarelor moderne.

In contextul acestei teze de doctorat, abordarea iterativa a implicat dezvoltarea unor modele energetice
apoi testarea si validarea lor experimentald. Un astfel de ciclu permite identificarea unor eventuale
deficiente de model, permitand imbundtdtirea progresivd, conform metodei Agile.

in ce priveste interdisciplinaritatea, metoda foloseste o interactiune stransd intre proiectare-
dezvoltare, implementare, testare si masuri corective, asigurandu-se ca problemele sunt rezolvate in
fazele incipiente (modelare) si se pot face ajustdri adecvate pentru a preveni propagarea efectelor
acestor probleme .Unul dintre principiile cheie ale metodei este flexibilitatea. In contextul acestei teze
de doctorat, a fost importanta adaptabilitatea la schimbari in domeniul de aplicare, cerinte sau
provocari neprevazute - de exemplu, probleme de infrastructura sau chiar restrictiile din pandemie.

Resursele cercetarii:

- Baza Documentarad - publicatii privitoare la stadiul actual al cercetarilor in domeniu, in principal
articole de tip “review” si de cercetare;

- Baza Experimentalda — asigurata in principal de ICDT, dar si de colabordrile cu industria
brasoveand, mai ales cu compania “Avantec” care a preluat si baza de cercetare si arhiva INAR
Brasov— Institutul de Cercetare a Autovehiculelor Rutiere din Romania.

Organizarea tezei corespunde ariilor de cercetare prezentate (Figura 1.4):
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evacuare
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Fig. 1.4 Ariile de cercetare doctorala




2. MODELAREA ENERGETICA A MOTOARELOR CU ARDERE INTERNA

2.1 Modelul energetic

Teoria bilantului energetic

Modelul energetic reprezinta forma matematica a bilantului energetic, fiind de fapt analiza aplicata
motorului a primului principiu al termodinamicii. Scopul cunoasterii termenilor de bilant este acelade a
creste puterea efectiva, si implicit randamentul efectiv, si de a diminua termenii colaterali. Motorul
este considerat a fi un sistem termodinamic deschis, inconjurat de un contur imaginar, pentru care se
face analiza energiilor intrate siiesite, raportate la unitatea de timp. Principalii termeni ai bilantului sunt
puterea efectivd, P,, debitul de caldura evacuat prin sistemele de récire Q, 4 (lichid de racire, lubrifiant),
debitul de caldurd din sistemul de evacuare, Qg,; la acesti trei termeni se adauga termenul rezidual,
Qye, care inchide bilantul si care cuprinde alti termeni care nu au fost inclusi in primii trei, precum si
erorile de masurd. Exista si alte organizdri mai detaliate ale bilantului energetic care includ fie in
termenul rezidual, fie ca termen distinct, contributia transferului de cdldura prin convectie-radiatie a
suprafetelor motorului cdtre mediul inconjurator, a arderii incomplete, a schimbului de gaze din
admisie-evacuare, a scapdrilor de gaze in carter sau a pierderilor mecanice. Clasificarea acestor
termeni de bilant siincadrareain procentele estimate este in realitate mai dificila fiindca acesti termeni
nu sunt izolati, existand pierderi de caldura care se redistribuie; de exemplu referintele [31, 32] arata
cd o parte a termenului rezidual care cuprinde cdldura degajata de suprafetele motorului provine de
fapt din caldura produsa de frecarea suprafetelor si preluatd in parte de sistemele de rdcire.

Evaluarea termenilor de bilant se face pe baza ecuatiilor urmdtoare:
Qp =P + an + Qrac + Qrez
Qcp = MpH;
P, = 2nmnM,
an = m:gacpgaTga - macpaTa - mfcpchcb
in care din bilantul masic rezulta: my, = ni, + mep — My
Qrac = m{”accprac (Trac,e - Trac,i)
Qrez = Qcp — (P + an + Qrac)
in care mg,- debitul de combustibil, H;-puterea calorica inferioarda a combustibilului, n-turatia
motorului, M- momentul motor efectiv, my, - debitul de gaze arse, ni, - debitul de aer, mj};, — debitul
masic al gazelor de carter (blow-by, in limba englezd). Se observa ca in formula Q:qa s-a introdus
contributia caldurii sensibile a combustibilului in ecuatia de bilant energetic, asa cum recomanda mai

multe referinte, pentru o0 mai buna precizie [33, 34]. Particularizarea acestor formule va fi efectuata
pentru cazul determindrilor experimentale la Capitolele 5 si 6.

Evaluarea termenilor energetici

Literatura clasica [31, 35] precizeazd procentele acestor termeni din bilant pentru motoare
functionand cu combustibili conventionali (Tabelul 2.1):



Tab. 2.1 Ponderea energeticd a principalilor termeni de bilant (adaptare dupa [31, 35])

Tipul motorului Termenul [%]

efectiv racire evacuare rezidual
Motoare cu aprindere prin 33-38 16-35 23-37 2-6
comprimare
Motoare cu aprindere prin 25-28 17-26 36-45 3-10
scanteie

Procentele termenilor energetici au reflectat progresul tehnic, dar si specificul fiecarei utilizari. De
exemplu referinta [33] indica efectul cresterii randamentului prin supraalimentare , dar si distributia
energiilor eliberate prin diferite medii de racire, conform datelor prezentate in Tabelul 2.2.

Tab. 2.2 Exprimarea comparativa a termenilor de bilant (adaptare ref. [33])

Termenul [%]
Tipul motorului : — .
efectiv racire evacuare | rezidual
Motor diesel aspirat
. 33 25 34 8
natural (autoturism 2,5 1)
efectiv ricire evacuare conyec;ie
Motor diesel turbo- ichid o 2er- radiatie
supraalimentat (250 kW) cn Y€ | supraalimentare
38 25 3 10 20 4

Literaturaactuald consemneaza cresteri importante ale procentelor randamentului efectiv fatd de cele
din tabelele de mai sus; pentru motoarele diesel care echipeaza in prezent autovehiculele pentru
transportul de marfuri acest procent se inscrie in intervalul 38-47%.

2.2 Modelul exergetic

Premisele teoretice

Termodinamica clasica examineaza procesele termodinamice ca fiind succesiuni de stari intermediare
de echilibru pe care sistemele termodinamice le parcurg cu viteze infinit lente, intr-un mod reversibil.
Spre deosebire de aceste procese reversibile ideale, procesele reale sunt ireversibile si nu se
desfdsoara in conditii de echilibru termodinamic. De aceea termodinamica tehnica, a proceselor din
masinile termice, a trebuit sa adapteze teoria clasica la realitatea evidentd; de exemplu, s-a constatat
ca transformarea caldurii in lucru mecanic nu este totald, fapt care a condus la ideea cad energiile sunt
diferite calitativ in ceea ce priveste capacitatea lor de a se transforma dintr-o forma in alta.

Astfel, energiile s-au clasificat in:

- energii ordonate, care se pot transforma total in oricare alta formd de energie (energia
mecanica- cineticd si potentiald, energia electricd, lucrul mecanic) fara a depinde de conditiile

mediului inconjurator;



- energii neordonate, care se pot transforma partial in energii ordonate (caldura, energia internd,
entalpia) si care depind de conditiile de stare ale proceselor termice si de conditiile mediului

inconjurator.

Atributul de ordonat /neordonat se refera la gradul de aranjare si mobilitate a unor particule din
sistemul termodinamic; de exemplu un corp solid cristalin are atomii pozitionati intr-o retea bine
definita, foarte ordonatd, in timp ce moleculele unui gaz se misca liber in toate directiile, fiind
necunoscute pozitiile si vitezele lor, astfel ca aranjarea lor este haotica si imprevizibila. Aceasta
proprietate este strans legatda de conceptul de entropie, care este o masura a gradului de dezordine
dintr-un sistem. Din punct de vedere cantitativ, ambele tipuri de energii, ordonate sau neordonate,
respecta principiul conservdrii energiei. Cu cat un proces termic se apropie mai mult de conditia de
reversibilitate totald, cu atat transformarea partiald a energiei neordonate in energie ordonata tinde
spre o valoare maxima. Conform legii a doua a termodinamicii, entropia unui sistem termodinamic
izolat adiabatic este constanta atunci cand procesele interne sunt reversibile; in cazul aparitiei
ireversibilitatilor interne entropia sistemului creste. in cazul unei masini termice care schimbd masé si
cdldurd cu mediul ambiant, mai apare o componentd a entropiei, ca urmare a schimbului de caldura si
masa cu exteriorul, care genereaza ireversibilitati externe.

Cresterea entropiei ca urmare a ireversibilitatilor duce la scaderea capacitdtii de transformare a
energiei unui sistem termodinamic in lucru mecanic. Aprecierea acestei capacitati a fost propusa de
fizicianul Z. Rantin 1956 care i-a dat denumirea de exergie. Definitia acestei marimi este urmatoarea:
Exergia unui sistem termodinamic intr-o stare datd este cantitatea maxima de energie ordonata care
poate fi eliberata prin trecerea reversibila a sistemului din starea data in starea de echilibru cu mediul
inconjurdtor [36]. Ca urmare a acestei definitii, s-a numit anergie partea netransformabila in lucru
mecanic a energiei.

Pana in anul 1970, aproximativ 50 de articole despre exergie au fost publicate in jurnale stiintifice sau
prezentate la conferinte. In 2004, acest numér a depasit cu mult 500. Toate revistele importante
dedicate studiului energiei publica, in medie, 1 sau 2 articole despre concepte legate de exergie in
fiecare numar. Din anul 2000 exista "International Journal of Exergy”, care a publicat peste 1000 de
articole pand in prezent. Conform Clarivate Analytics, in anul 2023 au fost publicate aproximativ 3095
articole despre exergie pe platforma Web of Science, din care 57 in domeniul exergiei motoarelor cu
ardere interna. Aproximativ 2683 au fost publicate pand la sfarsitul anului 2024, iar 40 dintre acestea
acopera cuvintele cheie "internal combustion engine”.

Spre deosebire de energie, care se conservd, exergia poate fi distrusa in procese ireversibile,
transformandu-se in energie inutilizabilg, in anergie. Ireversibilitatile pot fi interne sau externe, ca
urmare a proceselor care au loc fie in interiorul sistemului termodinamic, fiein interactiunea acestuia
cu mediul inconjurator. Impactul proceselor termodinamice ireversibile asupra capacitdtii de conversie
a energiei unui sistem termodinamic in lucru mecanic este rezumat in teorema Guouy-Stodola, prin
care se enuntd cd la trecerea 1 kg de agent termic prin sistem, pierderea provocata de ireversibilitatea
internd si externd a proceselor m; este egalda cu pierderea de lucru mecanic tehnic produs de
ireversibilitatile interne si externe, Al,.

J

T = Al = To * ASjy [W

]
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in cadrul unui proces termodinamic, exergia poate fi conservatd numai intr-un proces reversibil.
Pierderea provocatd de ireversibilitatea interna si externd a proceselor, m;., este dependenta de
temperatura mediului ambiant, 7, si de variatia entropiei sistemului termodinamic agent termic-
mediu ambiant, AS;,, carezultat al ireversibilitatilor, atat interne, cat si externe a proceselor energetice
in care agentul termic interactioneaza cu mediul ambiant. Dat fiind faptul cd evolutia ireversibila a
proceselor reale este corelatd cu cresterea entropiei, este imperios necesar sa se introduca in teoria
acestor procese conceptul de producere a entropiei. Prin aceasta abordare s-a putut elabora o ecuatie
de bilant entropic similard cu ecuatiile de bilant ale marimilor conservate, precum energia si masa.
Acest bilant, fundamentul dinamicii proceselor ireversibile, arata ca variatia entropiei unui sistem
termodinamic este rezultatul productiei de entropie cauzatd de ireversibilitatea interna a proceselor
care au loc in conditii de dezechilibru in sistemul respectiv, precum si a variatiei de entropie cauzatd de
schimbul de cdldurd si masa cu mediul extern [40, 41].Principalele procese ireversibile din domeniul
termodinamicii tehnice sunt arderea combustibililor, transferul de caldurd la diferente finite de
temperaturd, procesele reale de comprimare si destindere, laminarea (reducerea presiunii agentului
termic la parcurgerea sectiunilor foarte mici), amestecarea fluidelor si frecarea.

Analiza motoarelor cu ardere interna utilizand a doua lege a termodinamicii

Aplicarea celei de-a doua legi a termodinamicii la motoarele cu ardere interna se bazeaza pe un model
matematic al diferitelor procese din interiorul cilindrului si a subsistemelor motorului, formulat in
referinta [41]. Pentru cazul cel mai general al motoarelor termice supraalimentate si cu rdcire
intermediara principalele ireversibilitdti provin din:

- procesul ireversibil de ardere a combustibilului;

- procesele ireversibile de comprimare a aerului in compresor si de destindere in turbing;

- procesul ireversibil al evacudrii in conditiile diferentelor de presiune si temperaturd;

- procesele ireversibile de laminare a agentului termic la trecerea prin canalizatiile motorului, la
aspiratia in compresor, la trecerea prin racitorul intermediar si la trecerea prin turbing;

- procesul ireversibil de admisie-baleiaj;

- procesele ireversibile de transfer de caldura dintre gazele de evacuare si mediul ambiant la
iesirea din turbing, dintre aerul comprimat si mediul inconjurdtor la iesirea din rdcitor, dintre
gazele evacuate din motor si aerul de baleiaj;

- procesul ireversibil al frecdrilor mecanice din interiorul motorului.

Aplicarea celei de-a doua legi a termodinamicii la motoarele cu ardere internd se bazeaza pe modele
matematice ale proceselor interne. Un model simplificat, numit "single-zone", considera agentul termic
omogen cu proprietdtile aerului. Aceastd ipoteza simplifica calculul si oferd o precizie rezonabila.
Modelele neomogene considerd zone distincte pentru amestecul aer-combustibil si gazele arse.
Motorul este un sistem deschis cu schimburi de energie si masa cu mediul. Energia eliberata prin ardere
este obtinuta aplicand prima lege a termodinamicii.

In vederea simplificarii modelului de calcul, mai sunt necesare urmatoarele ipoteze:

- fluidul de lucru este considerat un gaz ideal;
- presiunea si temperatura sunt omogene in interiorul sistemului termodinamic sau pentru

fiecare zond consideratg;
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- proprietatile gazului sunt considerate invariabile cu temperatura si presiunea;

- cdldura gazelor arse este distribuita uniform in camera de ardere si cilindru;

- gazele de carter sunt neglijate, fiind aplicat principiul conservarii masei;

- entalpia combustibilului in procesul de injectie este neglijata;

- nu existd transfer de caldurd intre motor si mediu in procesele de admisie, comprimare,

destindere si evacuare, insa exista transfer de caldurd intre gazele de evacuare si mediu;

in Figura 2.1, utilizand diagrama p-V/, este prezentat modelul simplificat al ciclului termodinamic folosit
pentru analiza unui motor cu ardere mixtd cu aspiratie naturald, in 4 timpi. Parametrii asociati
proceselor si marimilor specifice sunt prezentati in Tabelele 2.3 si 2.4.

p ‘ Qp
Pz
. v z
Qv
__.,
Pe
C
: d
é_‘
P r e
Po ‘\ 1 /
pa i 2 a
= mi m.e
0 << P P > ,
\"C \'?S ‘

Fig. 2.1 Ciclul motorului cu ardere izocor-izobara reprezentat in p-V (Adaptare dupa [41])

Tab. 2.3 Procesele termodinamice ale ciclului termodinamic

Proces Denumire Parametri specifici
2-a Procesul de admisie izobara Ya=Ap./po
a-c Procesul de comprimare adiabatica reversibila €
c-y Procesul de ardere izocora A
y-z Procesul de ardere izobara P
z-d Procesul de destindere adiabatica reversibila (A7 p)
d-e Procesul de evacuare izocora Pa, Pr
e-r Procesul de evacuare izobara Y= Ap./ p-=(p--pd pr
r-2 Procesul de destindere adiabatica reversibild T, Ta

12



Tab. 2.4 Marimi specifice ale ciclului termodinamic

R Constanta gazului ideal [J/kgK]

Cpr Cy Caldura specifica a gazului la presiune / volum constant
H; Puterea calorica inferioara a combustibilului [M)/kg]
€ Raportul de comprimare

Valoarea stoichiometricd a cantitdtii de aer necesara pentru

L
° arderea a 1kg de combustibil [kg aer/kg combustibil]
W.=Apa/po Pierderea relativa de presiune in procesul de admisie
Y.=Ap./p: Pierderea relativd de presiune in procesul de evacuare

Pentru fiecare etapd a acestui proces au fost determinati si evaluati parametrii termodinamici conform
urmatorilor pasi [41]:

Presiunea de admisie:

Pa =Pz =1 —19g) Do

Temperatura de admisie:
1

To. 1
1-(1--3

I,=T,=Ty"

Coeficientul de umplere:

m=0-%a) = (1-3 )

Sl
el =

Comprimarea creste presiunea la valoarea p. si temperatura 7.:
Pc =Pa- ek
T, =T, k1

Cresterea presiunii in timpul procesului de ardere izocor este:

by = Ap¢
cu parametrul A ce poate fi calculat cunoscand presiunea maxima din cilindrul motorului.
Cresterea temperaturii in procesul izocor este :

T, = AT,
Pentru a determina parametrul p care defineste procesul y-z, se aplica bilantul energetic pentru
procesul de combustie. Cdldura totald a combustibilului @, este formata din cdldura eliberata in timpul

procesului izocor @, si caldura eliberatd in timpul procesului izobar @, unde m. si my,reprezinta masa
corespunzdtoare punctelor ¢ si y din Fig.2.1.

Qar = Qy + Qp = mccv(Ty - Tc) + mycp(Tz - Ty)
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A—1+kA(p—1)
' k_l =meHl

Masa de agent termic /7. difera functie de tipul motorului, astfel:

Qar = M¢RT,

- pentru motoarele cu aprindere prin comprimare (MAC) reprezintd suma dintre masa de combustibil
injectata in cilindru /M., masa de aer introdusa in motor /7, si masa gazelor reziduale ;.

Mgg = Mep + Mg + My = [1+ (1 +y)aLylme,
- pentru motoarele cu aprindere prin scanteie (MAS) reprezintd suma dintre masa amestecului aer-
combustibil admisa in motor /m.. si masa gazelor reziduale ramase in cilindru /7.
Mgg = Mg + My = 1+ y)A + aLo)me

Calculand raportul dintre Q. si volumul dislocat I, rezulta mdrimea q,, care se intituleaza cdldura
arderii raportata la unitatea de cilindree si cu care se poate determina p :

:%:mchi: A—=1+kA(p—1)
L A A (S ) [C))

_1+k—1 c—1 1 A1-1
p_ k pZ Qar k_l A )

Temperatura maxima a ciclului este in punctul z:
T, = pT,
Temperatura medie a arderii 7 :

r g A=D1
mar — fc In (l'pk)

Temperatura si presiunea la sfarsitul destinderii:

Pz

__ T _
Ty =—%= Pa =

&
()
Coeficientul gazelor arse reziduale:

1
Yr=—"7
pedk — 1
Temperatura gazelor de evacuare 7; este determinata utilizand ipoteza unui proces adiabatic de
constanta 4, in timpul evacudrii libere a gazelor arse. In timpul baleiajului, are loc un proces izobar in
care gazele proaspete sunt amestecate cu cele arse ramase in cilindrul motorului, pastrandu-se

entalpia gazelor.

k-1
()
Pa
Pentru a identifica ecuatia de bilant al pierderilor generate de ireversibilitate, este necesar sa se
foloseasca ecuatiile de bilant energetic si entropic integrate intre sectiunile de intrare si iesire din
motor:
2Q=L—5L+XL
Sy = Sp = YXASy + XASirin
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in ecuatiile de mai sus /> — / reprezinta cresterea entalpiei agentului in timpul schimbului de caldura
2@ si a lucrului mecanic tehnic efectuat X/, cu exteriorul, 5:- 5, reprezinta cresterea entropiei
agentului in timpul schimbului de caldura £AS, cu mediul ambiant si a ireversibilitatii interne a
proceselor de lucru XA S, . Se obtine:

YEq = AE + L + Yirin,

care reprezinta ecuatia de bilant a pierderilor cauzate de ireversibilitate. X£, este totalul exergiilor
cdldurii absorbite de agentul termic in timpul admisiei si procesului de ardere.

AE reprezintd pierderea de exergie prin caldura cedata de catre gazele de evacuare mediului ambiant
in procesul izobar de rdcire de la temperatura 7; la 75:

AE = HQe = |Qe| —To- |ASQe|r

Q- reprezentand cdldura disponibila in gazele de evacuare, iar 45¢ variatia entropiei gazelor de
evacuare.

Termenul 211, descrie suma pierderilor cauzate de ireversibilitatea proceselor de admisie si evacuare,
de tip laminare sau de diferente finite de presiune si temperatura.

Ecuatia de bilant a pierderilor cauzate de ireversibilitatea proceselor de lucru ale motorului cu ardere
internd poate fi scrisd astfel:

{ Qar = L + peq + Mirgr + e + g + 1l
Qar =L+ 1-[Qer + HirATa + Hirar + Hire + 1-[la + 1-[le '

iar sub o forma restransa:

n
Qar =L +Znirj

j=1
O parte din cdldura produsa prin arderea combustibilului se transforma in lucru mecanic, in timp ce
restul sunt pierderile cauzate de ireversibilitatea interna si externa a ciclului.Pierderile de exergie pot
fi exprimate in trei moduri: in unitatea de energie, I, [M]], sub forma de energie raportatd la masa
combustibilului r,, [M)/kg], sau de energie raportatd la energia degajata prin arderea combustibilului,

exprimata procentual 7, (%):
I
Mcep ’

T, =

_ _T[x o
T, = 7100 (A))

l
Pierderile de exergie generate de ireversibilitate pentru motorul cu aspiratie naturala sunt urmdtoarele:

Pierderea cauzata de ireversibilitatea arderii,

T, T, 1 .
Mirar = To " ASgar = To(ASqy + ASgp) = Tomep (cy 1nF +cpIn T—) = m,RT, - 1 InAp
c y

Rezultd pierderea cauzata de ireversibilitatea arderii raportata la unitatea de combustibil:

Mgy = 00 Ry In 2, pentru MAS;

Mipgr = %mchTo In Ap¥, pentru MAC;
Pierderea cauzata de ireversibilitatea evacuarii:
k Te
Mire = ToASire = 1 1+ aLO)mchTO lnT_r;
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Pierderea cauzata de ireversibilitatea lamindrii in timpul admisiei:
Mg = ToAS, = (1 + aLy)me,RT, lnj ;

Pierderea cauzata de ireversibilitatea laminarii in timpul evacuarii:

M, = TyAS;, = (1 + aLy)mepRT, lnj;

Pierderea cu exergia caldurii cedate mediului ambiant:

k . T, T,
l_[Qea = |Qeal — TOlASQeal = m 1+ aLO)meRTO(T_O - T_O - lnT_a)

In cazul motoarelor turbosupraalimentate Si cu racire intermediard, sunt prezenti factori suplimentari
in comparatie cu motorul aspirat natural, care determind ireversibilitatea proceselor [41]:

- ireversibilitatea comprimarii aerului in suflanta si destinderii in turbing;

- ireversibilitatea transferului de cdldura la variatie finita a temperaturii in racitor;

- ireversibilitatea proceselor de laminare la trecerea prin suflantd, transferul de caldura in racitor

si evacuarea gazelor din turbing;

Parametrii specifici proceselor termodinamice sunt prezentatiin Tabelul 2.5.

Tab. 2.5 Procesele termodinamice [42]

Proces | Denumire Parametri specifici
Compresor 0-1 Aer aspirat in compresor la p;<po W.=(po-p1)/ po
1-s Comprimarea aerului, adiabatic ireversibil k, ps Ts
Rdcitor s-s' Rdcirea izobard a aerului T =A0Tx/D Tamnax
s'-2 Laminarea aerului izotermad in racitor la, Ap- Yo=(ps-p2)/ ps
Motor 2-a’ Procesul de admisie izobara Y.=(p-pa)/ p>
a’-a Procesul ireversibil de baleiaj B
a-c Procesul de comprimare adiabatic €
c-y Procesul de ardere izocora A
V-2 Procesul de ardere izobara p
z-d Procesul de destindere adiabatica (A/ p)
d-e Procesul adiabatic de evacuare libera Pd, Pr
e-t Procesul izobar de evacuare fortata Ye=(p,-p:)/ pr
Turbing ‘3 Procesul ireversibil de destindere adiabatica "
a gazelor de evacuare
3-er Evacuarea gazelor cu scaderea presiunii pana Ws=(p5-p0 )/ ps
la valoarea po
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Similar motorului aspirat natural, se determind parametrii termodinamici: presiunea la intrarea in
compresor (p; ), presiunea la iesirea din rdcitor (p:), presiunea de admisie (p. ), temperatura la iesirea
din compresor (7J), temperatura la iesirea racitorului (72 ), densitatea aerului la iesirea din racitor (p-),
temperatura aerului la intrarea in motor (7. ), coeficientul de crestere a temperaturii (¢.). Se calculeaza:
presiunea si temperatura la sfarsitul comprimarii (p. , 7c), raportul de crestere a presiunii in arderea
izocora (A), raportul de crestere a volumului in arderea izobara (p), cdldura totala eliberatd in ardere
(@.), cdldura arderii raportatd la cilindreea unitara (g.-), temperatura maxima a ciclului ( 72 ), temperatura
si presiunea la sfarsitul destinderii (7, ps ), presiunea gazelor arse (p; ). Se evalueaza: temperatura
gazului in galeria de evacuare (7. ), concentratia de gaze arse (y, ), temperatura gazelor de evacuare
(7,), temperatura procesului de baleigj ( 75 ), factorul de baleiaj (8 ), temperatura gazelor inaintea turbinei
(7:), temperatura gazelor de evacuare la iesirea din turbind (73), si presiunea de iesire din turbina (ps).

in cele din urmd se calculeaza pierderile exergetice specifice motorului supraalimentat: pierderile
cauzate de ardere (m;,4,), transferul de cdldura in rdcitor (mqg), transferul de cdldura intre gazele de
evacuare si mediu (), ireversibilitatea comprimadrii in suflantd (m;,.g), ireversibilitatea destinderii in
turbina (m;,r), ireversibilitatea baleiajului in admisie (r;,,,), ireversibilitatea procesului de evacuare
(mire), ireversibilitatea transferului de cdldurd intre gazele de evacuare si aerul de baleiaj (it ),
laminarea in compresor (m;,s), laminarea in rdcitor (m;g), laminarea la admisia in motor (m;qy),
laminarea la evacuarea din motor (mr;.y), i laminarea la iesirea din turbina (mer).

Modelul numeric evalueaza presiunea medie indicata a ciclului (pxc) si randamentul termic al ciclului
motor (n,). Presiunea medie indicatd a ciclului este echivalentad cu presiunea medie indicatd a motorului
(pmi). Formulele pentru pc sunt valabile pentru ambele tipuri de motoare.

Randamentul termic al ciclului motor (1) este raportul dintre lucrul mecanic indicat si cdldura degajata
prin ardere, similar cu randamentul indicat (1,). Diferenta dintre ele apare la termenul caldura (degajata
vs. disponibild). Raportul celor doua cdlduri este randamentul arderii incomplete, care in acest model

=M.

dar

_ Pmc

este considerat egal cu unitatea (ardere totald). Deci, n, =

Pe baza marimilor si ecuatiilor prezentate anterior s-a construit un program de calcul care a permis
determinarea presiunilor si temperaturilor din ciclu, a randamentului indicat, a presiunii medii indicate,
precum si a pierderilor exergetice raportate la energia combustibilului, 7r;, formulate anterior.
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3. INTEGRAREA STANDULUI EXPERIMENTAL

Acest capitolul descrie standurile clasice pentru testarea motoarelor cu ardere internd ale Institutelor
de cercetare ( INAR , INMT BRASOV), fiind mai detaliat prezentat standul modern, utilizat din cadrul
Institutului de Cercetare si Dezvoltare (ICDT) al Universitatii Transilvania din Brasov. Infrastructura de
cercetare pusd la dispozitie de cdtre ICDT cuprinde celula de testare a motoarelor cu ardere interna,
din cadrul Centrului de cercetare Produse high-tech pentru autovehicule.

E - Setari de injectie

. o combustibil E
l .‘—rv“.‘. <

Control Madsurare Senzori de Senzori de Senzor
emisii consum de presiune temperatura oxigen AVL PUMA Open
poluante combustibil

arderii combustibilului |

Fig. 3.1 Schema standului de testare AVL [50]

Componentele principale ale standului de testare sunt frana electrica, motorul de cercetare, unitatea
pentru controlul lichidului de racire (la intrarea si la iesirea din motor), cat si a uleiului (in carter sau pe
circuit), unitatea de control a aerului aspirat in motor si monitorizarea gazelor de evacuare. Configuratia
generald a instalatiei (Figura 3.1) prezinta functionarea cu reglare continud in circuit inchis a sistemului
motor-frana. Standul de testare din dotarea ICDT utilizeaza o celulda de testare controlata prin
software-ul AVL Puma Open ca panou principal de comanda si un motor monocilindru modular AVL
5402, reconfigurabil pentru diferite tipuri de aprindere si combustibili. Standul include o frand electrica
reversibila, sisteme de control al temperaturii lichidului de rdcire si a uleiului, un sistem de alimentare
cu aer (simulator de supraalimentare) si un sistem de achizitie de date (AVL Indicom). Cercetarea
experimentald se bazeaza pe un stand cu un motor monocilindru modular AVL, in patru timpi,
reconfigurabil atat ca motor cu aprindere prin scanteie, cat si ca motor cu aprindere prin comprimare
(AVL 5402), fiind adaptat pentru diferite tipuri de combustibili (motorind, benzing, esteri ai uleiurilor
vegetale, compusi oxigenati), avand configuratia camerei de ardere in capul pistonului in forma literei
w ilustratdin fig.3.2,iar datele tehnice in Tab. 3.2. Presiunea de injectie este asiguratd printr-un sistem
de injectie Bosch, tip Common Rail CP4.1.

Principalele marimi specifice au fost debitul masic de combustibil mdsurat cu AVL735S,debitul masic
de aer masurat cu debitmetrul AVL Flowsonix, parametrii instalatiei de reglare a supraalimentarii
aerului aspirat tip AVL Supercharger 515 Unit, temperaturile fluidelor de lucru (Pt100, NiCr-Ni),
termometru infrarosu Optimus AT 420, viteza aerului din apropierea  blocului cilindrului cu
anemometrul cu fir cald, portabil, AirFlow TA46E0, presiunea din cilindru cu senzorul piezoelectric
GU21D si alte presiuni cu senzorul piezorezistiv APT100, coeficientul de exces de aer cu sonda lambda
tip Bosch LSU 4.9, conditionarea temperaturilor lichidului de racire si a uleiului cu unitatea AVL 577,
debitul gazelor de carter cu sistemul AVL Blow-by 442S.
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Fig. 3.2 Geometria camerei de ardere a motorului AVL 5402 [51]

Tab. 3.1 Caracteristicile tehnice ale motorului AVL 5402 [20, 52]

Parametrul Valoarea U.M.
Tipul motorului 4 timpi, monocilindru -
Raport cursa/alezaj 90/85 mm
Capacitatea cilindrica 510,7 cm?
Lungimea bielei 138 mm
Tip combustie Injectie directa cu un injector -
Turatie nominala/maxima 4200/4500 rpm
Domeniul puterii nominale
6-16 kW
(aspirat natural-supraalimentat)
Presiune maxima de injectie 180 MPa
Raport de comprimare 17,51 -
Sistem de inaltd presiune Common rail CP 4.1 Bosch -
Sistem de management AVL-RPEMS + ETK7 Bosch -
Presiunea maxima din cilindru 17 MPa
Diametrul scaunului supapelor Admisie 24,9 / Evacuare 24,5 mm
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Standul de testare a utilizat software-ul AVL PUMA Open pentru controlul turatiei, sarcinii si
parametrilor aerului de admisie, reglati de unitatea AVL Supercharger. Achizitia datelor s-a realizat cu
sistemele AVL Indicom si AVL IndiModul 621, monitorizand presiunea in cilindru, performanta injectiei,
presiunile din colectoare si alti parametri operationali. De asemenea, s-au mdsurat temperaturile
suprafetelor exterioare ale motorului si viteza aerului in celula pentru analiza transferului de caldura
prin convectie si radiatie.

Programul de testare a motorului AVL a avut ca scop principal analiza bilantului energetic si exergetic
al motorului monocilindru cu aprindere prin comprimare, AVL 5402, in diverse regimuri de functionare,
variind turatia, sarcina si parametrii aerului de admisie. Motorul a fost operat intr-un interval de turatie
limitat la 1600-3600 rpm pentru comparabilitate. Testele au inclus functionarea cu aspiratie naturala
si cu simularea supraalimentarii la diferite presiuni (100mbar, 250mbar, 400mbar), utilizand motorina
conform standardului EN 590 si ulei SAE 15W40. Sarcina motorului a fost variata intre 25%, 50%, 75%
si 100%. Injectia a inclus o injectie principala si o injectie pilot pe ciclu, controlata prin intermediul
modulului software AVL Fire, fara modificarea parametrilor specifici de injectie in timpul testelor.

Se pot observa in Figura 3.3 datele specifice ale AVL Fire cum sunt turatia, sarcina, presiunea de
injectie, precum si avansul lainjectie si debitul injectat pe cursa pentru injectia pilot si injectia principala.
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Fig. 3.3 Captura de ecran din software-ul AVL Fire |a turatia nominald si sarcina totala

Folosind software-ul integrat standului de testare, AVL PUMA Open (Figura 3.4), s-au putut seta ca
date de intrare turatia si sarcina, controlabile prin intermediul motorului electric asincron trifazat.
Totodatd, programul PUMA este folosit pentru a afisa in timp real consumul orar de combustibil,
presiunea gazelor de evacuare, presiunea de ulei, presiunea atmosfericd, temperatura gazelor de
evacuare si coeficientul excesului de aer, oferind posibilitatea calculului marimilor specifice derivate,
cum ar fi puterea efectivd si cuplul motor.

Rezumand cele descrise Tn acest capitol, o privire retrospectiva asupra progresului tehnic din ultimele
decenii indicd scaderea considerabila a erorilor de mdsurare, cu doua realizari deosebite: PT100 scade
eroarea de 50 de ori, iar eroarea pentru consumul de combustibil scade de 8 ori, conform Tabelului

3.1
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Fig. 3.4 Interfata AVL PUMA Open

Tab. 3.1 Evolutia erorilor de masurare

Erorile de masurare Erorile de masurare
Marimea
[45] [50]
Temperatura gaze arse, Pt100 +5K +0,1K
Temperatura gaze arse, NiCr-Ni +2K +1,5K
Consum de combustibil 1% 0,12%
Consum de aer +2% <+1%

A fost integrat un sistem complex cu performante avansate (capacitate mare, rezolutie/precizie,
controlabilitate) care ofera capabilitdti de a inchide bucle de control automat in timp real. Cercetarea
experimentald a avut ca rezultat integrarea unei importante configuratii de test (masurare - control
prin achizitie de date — senzori) si actiondri. insemnatatea acestei solutii constd in deschiderea citre
strategiile de monitorizare si control automat care se pot transpune in implementari ECU (Electronic
Control Unit). Aceasta abordare moderna combind Informatica Instrumentala cu Realitatea Mixta
inscriind aceste contributii in categoria tehnicilor avansate de dezvoltare inginereasca (mecanica,
roboticd, instrumentatie, comunicatii ) care fac parte dintre obiectivele ICDT Brasov [50].
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4. APLICAREA MODELULUI EXERGETIC LA MOTOARELE DIESEL

Capitolul 4 prezinta validarea modelului exergetic initial descris in Capitolul 2. Studiul utilizeaza
programul de calcul cu modelul sau exergetic pentru a evalua performanta si pierderile de exergie in
diverse conditii de functionare si configuratii de motoare. Pentru aceasta, s-a utilizat o serie de date
experimentale ale motoarelor, ridicate pe standuri de testare. In acest scop s-a constituit o baza de
date formata din motoarele cu ardere interna pentru autovehicule rutiere si tractoare dezvoltate si
produse in Romania. Activitdtile de dezvoltare a acestor motoare au avut loc pe parcursul catorva
decenii la institute de cercetare din Brasov, la Institutul INAR -Institutul de Cercetare pentru
Autovehicule Rutiere, devenit ulterior societatea comerciala SC INAR SA si INMT - Institutul National
de Motoare Termice, filiala Brasov. Pentru obtinerea datelor necesare s-a solicitat si s-a obtinut
permisiunea de consultare a arhivei INAR (Anexa 4.1.1), depozitarul comun al buletinelor de testare ale
motoarelor.Au fost analizate 8 tipuri de motoare cu aprindere prin comprimare, in patru timpi, cu
injectie directd, toate fabricate in Romania, ordonate dupa cilindreea totald (3,12-13,8 litri), detaliate in
Tabelul 4.1. Pentru o parte din acestea au fost considerate variantele cu aspiratie naturala (N), turbo-
supraalimentate (T) si cele turbo-supraalimentate cu racirea aerului de admisie (RI).

Tab. 4.1 Caracteristicile principale ale motoarelor investigate

Nr.crt. Codul Tipul aspiratiei Configuratia Turatia Turatia de
motorului de aer cilindrilor nominald cuplu maxim
(rot/min) (rot/min)
1. D127 N 4 cilindriin linie 3200 1600
T 2800 1600
2. 392-L4 N 4 cilindri’in linie 2800 1600
T 2800 1800
RI 2600 1600
3. 550-L6 N 6 cilindriin linie 2800 1800
T 2700 1800
RI 2600 1700
4, 1035-L6-DTO T 6 cilindriin linie 2100 1400
5. 1070-L6-DTI RI 6 cilindriin linie 2150 1400
6. 1230-L6-DTI RI 6 cilindriin linie 1900 1200
7. 1240-V8-DT T 8 cilindriin V 2600 1600
8. 1380-V8-DT T 8 cilindriin V 2200 1400
1380-V8-DTlI RI 2200 1400
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Prin rularea programului s-a obtinut o baza de date ale analizei exergetice corespunzatoare modelului
initial, care sunt prezentate grafic sub forma unor diagrame Sankey.

Aceste diagrame constituie reprezentari ale bilanturilor materiale si energetice ale sistemelor
termodinamice in evolutia lor.

Prelucrarea datelor si prezentarea rezultatelor s-a efectuat astfel:

- pentru fiecare motor s-au comparat rezultatele obtinute prin analizele exergetice ale celor doua
regimuri reprezentative de functionare, pentru regimul de sarcind totala la turatia nominala si pentru
regimul de sarcina totala la turatia cuplului maxim, fiind comentate comparativ cu datele din literatura
stiintificd, pe categorii de motoare definite dupa tipul aspiratiei (N, T si Rl );

- pentru fiecare clasd de motoare, definitd dupa tipul aspiratiei ( N, T, Rl ) s-au comparat termenii
omologi din bilanturile exergetice la regimurile corespunzatoare; prin simulare numerica s-a
determinat influenta unor parametri asupra termenilor exergetici (N, T si Rl );

Au fost analizate patru motoare cu aspiratie naturald: D127, 392-L4, 550-L6 si D30.

Programul de calcul a considerat cinci termeni exergetici principali, reprezentand pierderile cu
ireversibilitatea proceselor de lucru:

- pierderea cauzata de ireversibilitatea arderii - ;g

- pierderea cauzata de ireversibilitatea evacuadrii - ;..

- pierderea cauzata de ireversibilitatea laminarii in procesul de admisie - ;,
- pierderea cauzata de ireversibilitatea laminarii in procesul de evacuare - m,
- pierderea de exergie a cdldurii cedate mediului inconjurator - mgeq

Termenii de ireversibilitate a lamindrii agentului termic in procesele de admisie si evacuare sunt foarte
mici, aproape neglijabili.

Pierderile exergetice ale celor patru motoare sunt ilustrate in Anexa 4.2.1 (ce cuprinde si un detaliu al
programului de calcul). Ele se caracterizeaza prin valori mari ale ireversibilitatii arderii m;,.q, Si ale
pierderii de exergie a caldurii spre mediu 7., , ambele in intervalul (20-24%).

Pierderea cauzatd de ireversibilitatea evacuarii, ;.. , se incadreaza in intervalul (1,3-1,95%), iar suma
pierderilor prin laminare a admisiei si a evacudrii este de circa 2% .

Influenta turatiei asupra termenilor exergetici aratd cd m;,,, Creste usor cu turatia, in timp ce g,
scade putin. ;.. scade cu turatia, iar suma pierderilor prin laminare creste.

Aceste tendinte sunt similare cu cele din literatura de specialitate [40].

Bilanturile exergetice sub forma diagramelor Sankey trasate pentru cele doua turatii reprezentative la
sarcind totala ale motorului 392-L4-D sunt ilustrate in Figura 4.1:
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H;= 42,5 MJ/kg (100%) H,= 42,5 MJ/kg (100%)

T=21,65% o= 21,16%
irar irar
ST =2,02% 1,22%
mo=1,21% 1,68%
Toea = 22,18% Moo, = 22,55%
n, = 52,89% n, = 53,34%
2800 rpm 1600 rpm

Fig. 4.1 Diagramele Sankey — motor 392-L4-D

Sase motoare cu indicativul T au fost analizate. Bilantul exergetic a inclus unsprezece termeni, specifici
proceselor din motor si turbosuflanta. Termenii suplimentari fata de motoarele N includ:

- pierderea cu exergia cdldurii cedate de gazele evacuate din turbina in mediu - mger

- pierderea cauzatd de ireversibilitatea comprimadrii aerului in compresor - ;.

- pierderea cauzatd de ireversibilitatea destinderii gazelor in turbina - ;¢

- pierderea cauzatd de ireversibilitatea proceselor de admisie-baleigj - ;-4

- pierderea cauzata de ireversibilitatea transferului de caldura dintre gazele evacuate din motor
si aerul de baleiaj - myrep

- pierderea cauzatd de ireversibilitatea lamindrii in admisia in motor - 4y,

- pierderea cauzatd de ireversibilitatea lamindrii in evacuarea din motor - ;.

- pierderea cauzatd de ireversibilitatea lamindrii in aspiratia in compresor (suflantd) - ;4

- pierderea cauzata de ireversibilitatea lamindrii in evacuarea din turbind - ;.

Termenii de ireversibilitate a lamindrii sunt foarte mici, suma lor nedepasind 1%. Motoarele T se
caracterizeaza prin valori relativ mari ale m;.q., (16,33-18,70%), dar mai mici decat la motoarele N.
Pierderile de exergie a cdldurii spre mediu, mger, (14,53-19,50%) sunt de asemenea mai reduse
decat my,, la motoarele N. Aceste valori nu sunt semnificativ sensibile la variatia turatiei. Pierderea
cauzatd de ireversibilitatea evacuarii (1,38-2,20%) creste odatd cu scdderea turatiei. Ireversibilitatile
compresorului m;.¢ (0,48-3,60%) sunt mai mari decat cele ale turbinei m;+ (0,23-1,34%), ambele
crescand in medie cu cresterea turatiei. Termenii 1t;,,4 Si TaTep U variatii mici. Pierderile prin laminare
cresc cu turatia.

Rdcirea intermediara (RI) a aerului de admisie are ca efect cresterea masei de incdrcatura proaspata in
cilindru. in lista motoarelor in discutie exista cinci motoare turbo-supraalimentate carora li s-a aplicat
racirea aerului de admisie prin intermediul unor racitoare tip aer-aer.
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Programul de calcul pentru motoarele Rl include treisprezece termeni exergetici, addaugand inca doi
termeni asociati racitorului intermediar:

- pierderea de exergie a cdldurii din schimbatorul aer-aer- myg
-pierderea cauzatad de ireversibilitatea lamindrii in schimbatorul de cdldura aer-aer - m;

Suma termenilor de ireversibilitate a laminarii nu depdseste 1.8%. Pierderile exergetice ale celor cinci
motoare se caracterizeaza prin valori mari ale ireversibilitatii arderii (18,56-21%), mai mari decat a
motoarelor turbo-supraalimentate. Pierderile de exergie a caldurii spre mediu (11,78-17,57%) sunt mai
reduse decat omoloagele lor de la motoarele turbo-supraalimentate. Pierderea de exergie prin
transferul de caldura al rdcitorul de aer variaza intre 0,22-1,22% cu valori mai mari pentru turatiile mai
mari. Pierderile cauzate de ireversibilitatea evacuarii se incadreaza in intervalul (1,65-2,48%). Siin acest
caz ireversibilitatile compresorului (0,93-2,71%) sunt mai mari decat cele ale turbinei (0,56-1,18%).
Termenii Ty Si Tarep @U @ambii 0 variatie mica, primul 0,54-0,83%, iar cel de-al doilea 0,23-1,06%,
primul crescand cu turatia, iar cel de-al doilea scdzand la cresterea turatiei. Pierderile prin laminare sunt
mai mari decat la motoarele T, explicabil prin laminarea suplimentarad in rdcitor cu o contributie medie
de 0,2%. Valorile totale ale pierderilor prin laminare oscileaza in intervalul 0,67-1,75%, crescdtoare cu
cresterea turatiei.

Fatd de cazul T prin aplicarea RI, se confirma cresterea notabild a ireversibilitatilor arderii caracterizate
de intervalul (16,33-18,70%) pentru T, la intervalul (18,56-21%) pentru RI. Pe de alta parte, pierderea
cu schimbul de cdldurd a gazelor arse la iesirea din turbing, my.r, S-a micsorat la R, (11,78-16,34)%
fatd de T (14,53-19,50%).

Influenta calitativa, pe media motoarelor prezentate, a cresterii turatiei asupra termenilor de bilant
pentru cele trei tipuri de motoare este sintetizatd in Tabelul 4.2.

Tab. 4.2 Radspunsul termenilor exergetici la cresterea turatiei

Tirar | TeaT | Tire 2m Tirs Tirr Tirba TaTeb TQR
N 7 pY N 7 - - - - -
T - N N s s a s \ _
RI 7 N N 7 7 7 7 N 7

Cu exceptia termenului ;,.4,- Se poate observa pastrarea tendintei de evolutie a termenilor exergetici.

Ultima parte a Capitolului &4 prezinta studiul influentei unor parametri asupra termenilor din bilantul
exergetic. Studiul a utilizat o metodd de calcul variational, aplicand mici variatii asupra parametrilor
pentru a observa efectul asupra termenilor din bilantul exergetic. Influentele au fost analizate separat
pentru motoarele N, T si RI.

Figurile urmdtoare ilustreazda evolutia catorva parametri ale motoarelor aspirate natural,
supraalimentate, cat si supraalimentate cu rdcire intermediard, |a cele doua turatii specificate.

Pentru cazul motorului aspirat natural, parametrii considerati au fost factorii atmosferici (temperatura
si presiune), raportul de comprimare si coeficientul de exces de aer. Temperatura mediului ambiant 75,
in cazul testarii celor doua motoare a fost de 290K sau aproximativ 17°C.
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Pentru a studia influenta acestui parametru asupra ciclului motor si a bilantului exergetic s-a simulat
functionarea motoruluiin intervalul de temperaturi (273-310K) sau 0-37°C.

Marimile afectate de variatia 7, sunt densitatea aerului admis, p, , temperaturile din ciclu precum si
Tmar- temperatura termodinamica medie a arderii, presiunea medie indicatd, p.;, randamentul indicat
al ciclului, n; , incarcarea termica volumica a cilindrului q4, si caldura raportata cedata mediului din
gazele arse Q... In bilantul exergetic termenii relativi cei mai sensibili sunt pierderea cauzatd de
ireversibilitatea arderii, m;.4., pierderea cu exergia caldurii cedate mediului inconjurdtor mpe, |
pierderea cauzata de ireversibilitatea evacudrii, m;ye.

Cu cresterea temperaturii mediului are loc o scddere a densitatii aerului p, , explicabild prin ecuatia de

stare a aerului, considerat gaz ideal : p, = %. Temperaturile proceselor din ciclu 75, 7, 7, T, T4cresc
0

si acestea firesc, cu 7, Se prezinta rezultatele modelelor numerice aplicate pentru motoarele 392-L4-

D si 550-L6-D, in paralel.

Tendinta cresterii 7. cu 7y este evidentd pentru ambele motoare, avand valori mai mari pentru turatia
de cuplu maxim, conform Figurii 4.2.

Motorul 392-L4-D Motorul 550-L6-D
1550 - 1600
1500 4 1550
1450 ~
- = 1500
= 1400 -
E —
= 1450
1350
1300 4 1400
1250 T | | I 1350 I T T
270 280 290 300 310 270 280 290 300 310
Temperaturaatmosferica [K] Temperatura atmosferica [K]
—+—Temperatura medie de ardere 1600rpm ——Temperatura medie de ardere 1800rpm
—e—Temperatura medie de ardere 2800rpm —e—Temperatura medie de ardere 2800rpm

Fig. 4.2 Variatia cu 7, a temperaturii termodinamice medii a arderii, 7

Caldura dezvoltata prin arderea combustibilului care revine unitatii de cilindree a motorului, garis, se
dovedeste a fi relativ stabila cu cresterea temperaturii 75, inregistrand valori mai mari pentru turatia
cuplului maxim, conform Figurii 4.3.

Presiunea medie indicatd, p,, sufera variatii minore cu temperatura, cu valori mai mari pentru turatia
de cuplu maxim decat pentru turatia nominala.

Caldurile gazelor arse (. cresc usor cu 7, Randamentul indicat, n; , scade foarte putin cu cresterea
temperaturii (Figura 4.4).
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Motorul 392-L4-D
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Fig. 4.3 Variatia cu 7, a garys
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Fig. 4.4 Variatia pmi, 1/, QeaCU 7o
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Ireversibilitatea arderii m;.q, Creste usor, pierderea cu exergia cdldurii gazelor arse cedatd mediului
inconjurdtor 7y, Creste odatd cu 75, iar pierderea cauzata de ireversibilitatea proceselor de evacuare
sunt aproape invariabile cu 7.

Prin cresterea raportului de comprimare (Figura 4.5), caldura evacuata prin gazele arse @, scade, mai
pregnant pentru turatia nominald, iar randamentele indicate si presiunile medii indicate se mdresc. Din
punct de vedere cantitativ, pentru motorul 392-L4-D la turatia de 2800 rpm, se poate observa ca prin
cresterea raportului de comprimare de la 18,5 la 21,5 raportul cresterii de presiune in arderea izocora,
A, scade cu 18%, raportul cresterii volumului in arderea izocora, p , creste cu 15%, iar randamentul
indicat sporeste cu 1,9%.

Motorul 392-L4-D

Motorul 550-L6-D

20,0 20,2
"of 3 "od
LN 198 < Srall 200 <
M 196 = IToa 198 2
- g " | 196 &
-~ S 120 ‘
11,0 ~ [ 194
19,2 —11.0 —
= ) * = —
§*|o,o . 100
— E pra— . > -8
£ 90 - - 290
80 4 =~ 8,0
" 0,54 0,54
"ﬁ‘ ,..::ﬂ...- B g “,_’ 0‘53 B
e e 053 & P 0,52 =
r
052 [ [ [ — 015‘1
T T T r
17 180 19 200
17 185 20 215

Raportul de comprimare Raportul de comprimare

- « — Cildura din evacuare 1600rpm - + — Calduradin evacuare 1800rpm

- e - Cildura din evacuare 2800rpm - » - Cdldura din evacuare 2800rpm
—— Presiunea medie indicatd 1600rpm —— Presiunea medie indicata 1800rpm
—e— Presiunea medie indicatd 2800rpm —se— Presiunea medie indicata 2800rpm

..-4--- Randamentul indicat 1600rpm ----&--- Randamentul indicat 1800rpm

....e-.- Randamentul indicat 2800rpm -...e-.. Randamentul indicat 2800rpm

Fig. 4.5 Variatia cu raportul de comprimare a P, i, Qea

Desi reducerile pierderilor exergetice nu sunt notabile, cresterea raportului de comprimare duce la
scaderea simultand a celor doi termeni importanti 7,4, Si Tgeq (Figura 4.6).

Numeric, pentru cazul motorului 392-L4-D la turatia de 2800 rpm m;,4, scade cu 1,6%, iar prin
schimbul de caldurd mg,4 Scade cu 4,5%;1a turatia 1600 rpm 7.4, Scade cu 1 %, iar ., Scade cu 3,4%.
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Fig. 4.6 Principalii termeni exergetici sensibili la variatia raportului de comprimare

Temperatura termodinamica medie a arderii, 7. scade considerabil cu crestere excesului de aer
(Figura 4.7) mai pregnant la turatiile inalte, ceea ce prezice scadderea randamentului exergetic al arderii
si implicit cresterea ireversibilitatilor arderii m;.q,. Aceasta determind o scadere notabilda si a

parametrului garys.

Figura 4.8 arata reducerea considerabild a p,si a cdldurii evacuate prin gazele arse .., concomitent
cu cresterea randamentului indicat. Prin scaderea 7., scade si temperatura de evacuare a gazelor arse,
fapt care anticipeaza scdderea pierderilor cu exergia gazelor arse. Variatia excesului de aer pe intreg
domeniul de valori 1,3-2,2, scade considerabil incdrcarea termica volumica garysSi presiunea medie
indicatad, iar randamentul indicat creste cu circa 2%.

Cu mdrirea coeficientului de exces de aer, pierderea exergeticd prin ireversibilitatea arderii mr;.q, creste
semnificativ, pierderea cu exergia caldurii din evacuare m,,, scade semnificativ, iar ireversibilitatea
proceselor din evacuare apreciatd prin termenul ;. are o tendinta descrescdtoare cu cresterea
coeficientului de exces de aer (Figura 4.9).

Tendintele de variatie ale parametrilor si termenilor exergetici sunt in concordanta cu literatura de

specialitate.
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Fig. 4.9 Principalii termeni exergetici sensibili cu variatia a

Raportul de comprimare pare a fi singurul parametru "win-win", imbunatatind simultan performantele
energetice si exergetice. Coeficientul de exces de aer poate influenta concomitent trei termeni
exergetici, iar marirea turatiei influenteaza Q.. Si (.., termeni importanti pentru recuperarea energiei
din gazele arse.

Pentru cazul motoarelor supraalimentate influenta factorilor asupra exergiei motoarelor urmeaza
forma prezentata pentru cazul motoarelor cu aspiratie naturald, cu completdrile si modificarile
necesare. Factorii atmosferici - temperatura, presiunea atmosfericd si umiditatea - se reduc la
temperatura atmosfericd, presiunea atmosferica fiind inlocuitd cu presiunea de supraalimentare ps.
Marimile investigate au fost: 7,.-- temperatura termodinamica medie a arderii, incarcarea termica
volumicd a cilindrului g, cdldura cedata de gazele evacuate din turbind intr-un proces de racire izobar,
Qer, randamentul indicat n;, presiunea medie indicata, p.

Principalii termeni din bilantul exergetic investigati au fost pierderea cauzatd de ireversibilitatea arderii,
Tirqr, Pierderea cu exergia calduriimgy.r, pierderile cauzate de ireversibilitatea procesului de
comprimare din compresor (denumit si suflanta), ;s , de ireversibilitatea procesului de destindere din
turbing, m;,r, precum si de ireversibilitatea procesului de evacuare ;..
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Studiul acestor influente este bazat pe rezultatele analizei numerice a doud motoare turbo-
supraalimentate, prezentate in paralel, 550-L6-DT si 1240-V8-DT, avand la baza determindrile
experimentale la sarcina totala pentru doua turatii.

Cresterea 7, mdreste temperaturile din ciclu si temperatura termodinamica medie a arderii, 7., avand
ca si in cazul motoarelor cu aspiratie naturala valori mai mari pentru turatia de cuplu maxim, asa cum
este reprezentat in Figura 4.10.

Motorul 550-L6-DT Motorul 1240-V8-DT
1580 1590
1560
< 1520 7 1°00
£ 1490 51470
= = 1440
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—a—Temperatura medie de ardere 1800rpm —+—Temperatura medie de ardere 1600rpm
—e— Temperatura medie de ardere 2700rpm —e—Temperatura medie de ardere 2600rpm

Fig. 4.10 Variatia 7ma- cu 7o

Caldura dezvoltatd prin arderea combustibilului care revine unitatii de cilindree a motorului, garys,
denumita siincarcarea termicd volumicd, se mdreste usor cu temperatura, inregistrand valori mai mari
pentru turatia cuplului maxim; cdldura laiesirea din turbind @er depinde de diferenta dintre temperatura
de laiesirea din turbind (7.7=75) si 7o; pe masurd ce 7, creste, se micsoreazad diferenta de temperatura
fata de mediu, iar Qerscade, cum se poate observa in Figura 4.11.

Exista o crestere a presiunii medii indicate p,; cu madrirea 7,, ceea ce implica o crestere evidentd a
randamentului indicat n;, valabila pentru ambele turatii ale motorului si prezentata in Figura 4.12.

Pierderile de exergie ale motorului, ilustrate in Figura 4.13, arata o usoara crestere a ireversibilitatilor
de combustie 77 cu mdrirea 75.

Desi 7nar Creste, in expresia care defineste 7r, (1-To/Tmar), Cresterea lui 7, este mai importantd, iar
tendinta este in acord cu observatiile din referinta [36].

Concomitent, se reduc pierderile cu exergia caldurilor evacuate 7mger.

Cu mdrirea 7, scad semnificativ pierderile de exergie in compresor s, in timp ce ireversibilitatea
evacudrii 7 Si ireversibilitatea in turbina ;- rdman quasi-constante.
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Fig. 4.13 Variatia 7 Si mgercu 7o

In ceea ce priveste variatia presiunii de supraalimentare p., incircarea termicd volumica inregistreaza
cresteri notabile cu cresterea ps, mai pregnant pentru turatia scazutd, dar cdldura eliberata in mediu,
Q.r, ramane mai degraba constantd (Figura 4.14). Marirea turatiei scade garys Si Qer

Presiunea medie indicatd creste, in timp ce randamentul indicat creste foarte putin pentru turatia
nominala si rdmane aproape constant pentru cea de cuplu maxim (Figura 4.15). Mdrirea turatiei scade
Pmi Sl Creste ;.

Variatia cu psa celor doi termeni importanti, 7z Si 7ger, este limitata. Ireversibilitatile arderii 77;..- cresc
foarte putin cu ps.

Referitor la procesele specifice supraalimentdrii, Figura 4.16 indica evolutia ireversibilitdtilor din
compresor si turbina.

Cresterea psduce la scdderea ireversibilitatilor din compresor, s, mai pregnant la turatia nominald, in
timp ce ireversibilitatile din turbind, 77,7, nu sunt influentate deloc. Ireversibilitatile evacuarii 7. cresc
cu ps, maiintens la turatia de cuplu maxim.
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Fig. 4.16 Variatia 7, ;7SI M Cu presiunea de supraalimentare ps

Madrirea raportului de comprimare duce la cresterea presiunii si temperaturii din cilindru, precum si a
randamentului indicat, ; . Cresterea nivelului de temperaturi in ciclu este descrisa cel mai bine de
evolutia parametrului 7., prezentatd in Figura 4.17.
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Fig. 4.17 Variatia 7. curaportul de comprimare
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Incércarea termica volumics, garys, rdmane constantd la variatia raportului de comprimare, iar caldurile
evacuate in mediu @er au o foarte usoara tendinta de scadere, ambele mdrimi inregistrand valori mai
reduse la turatia nominala. Prin cresterea raportului de comprimare randamentele indicate si presiunile
medii indicate se maresc usor. Din punct de vedere exergetic cei doi termeni semnificativiin bilant 7.4,
Si  Tge, sSuferd o micd reducere simultand, odata cu cresterea raportului de comprimare.
Ireversibilitdtile din turbosuflanta, 7 % precum siireversibilitatile evacudrii 77, nu dovedesc ca ar fi
influentate de variatia raportului de comprimare.

in ceea ce priveste varatia termenilor exergetici la mérirea coeficientului de exces de aer & se produce
scdderea 7., ceea ce duce la cresterea ireversibilitétilor arderii, 77;.. In sens contrar evolueaza rme.rca
urmare a scaderii temperaturilor laiesirea din turbind (Figura 4.18), iar efectul turatiei este descrescator
pentru ambele marimi.

Ireversibilitatea din compresor creste semnificativ cu marirea coeficientului de exces de aer, iar cea din
turbind creste foarte putin. In schimb, ireversibilitatea evacudrii are o variatie quasi-constantd, usor

descrescatoare.
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Fig. 4.18 Variatia 7. Si mger cu coeficientul de exces de aer

Marirea presiunii maxime din ciclu pma are ca efect scaderea usoard, simultana, a ireversibilitatilor 7z
si mger (Figura 4.19). Cresterea turatiei mareste .- si scade mger.

Termenii din bilantul exergetic asociati turbosuflantei si evacudrii indica valori aproape constante, care
nu sunt influentate semnificativ de variatia prar.
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Fig. 4.19 Variatia 77 Si 7er Cu presiunea maxima din ciclu pmax

Analiza motoarelor supraalimentate a aratat o bund corelatie a variatiei marimilor energetice si
exergetice cu studiile de specialitate. Supraalimentarea aduce avantaje precum cresterea puterii
indicate si scdderea cdldurii evacuate. Optimizarea functionadrii poate fi realizatd prin mdrirea raportului
de comprimare si a presiunii de supraalimentare, dar cu influente diferite asupra termenilor exergetici.
Scdderea coeficientului de exces de aer creste p,, dar creste si- my,r.

Analiza influentelor unor parametri asupra motoarelor supraalimentate cu racire intermediara a inclus
modificarile produse de integrarea racitorului intermediar. Noutatea in programul de calcul este legata
de eficienta de rdcire (z), cdldura eliminata (@) si laminarea aerului in rdcitor. Marimile investigate au
fost: temperatura termodinamica medie a arderii, 7., Incdrcarea termica volumica a cilindrului qg;,
cdldura cedata de gazele evacuate din turbind intr-un proces de rdcire izobar, Qer, randamentul indicat,
n; .presiunea medie indicatd, p . Principalii termeni din bilantul exergetic investigati au fost pierderea
cauzatd de ireversibilitatea arderii, m;.4,, pierderea cu exergia caldurii myr, pierderile cauzate de
ireversibilitatea procesului de comprimare din compresor (denumit si suflantd), m;s, de
ireversibilitatea procesului de destindere din turbind, m;,7, precum si de ireversibilitatea procesului de
evacuare, mjye.

Motoarele supraalimentate si cu rdcire intermediard analizate au fost 550-L6-DTI si 1380-V8-DTI,
prezentate in paralel, avand la baza determinarile experimentale la sarcind totald pentru turatia de
cuplu maxim si pentru turatia nominala.
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Rdcirea intermediara produce efecte mai putine decat supraalimentarea, de aceea unele grafice
inregistreaza valori constante, nefiind relevant a fi prezentate integral. Cel mai important parametru al
racirii intermediare este eficienta de rdcire (sau gradul de rdcire), 7.

Prin cresterea eficientei procesului de rdcire din racitor temperaturile termodinamice medii ale arderii,
Tmar SCad, ca urmare a intrdrii in ciclul motor a unui aer mai intens rdcit, dupa incalzirea produsa de
comprimarea in compresor, Figura 4.20.
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—e— Temperatura medie de ardere 2700rpm —e—Temperatura medie de ardere 2200rpm

Fig. 4.20 Variatia 7mar U T

O rdcire a aerului mai bund scade cdldura de evacuare Qer Si creste incdrcarea termica volumica, garys
ambele variatii fiind inverse fatd de cea a turatiei motorului, conform Figurii 4.21.

In cazul cresterii coeficientului ricirii intermediare, in Figura 4.22 se observd o crestere usoard a
presiunii medii indicate, iar randamentul indicat prezinta un caracter quasi-constant. La aceeasi
eficienta a racirii, marirea turatieiinregistreazad valori mai reduse ale p,, dar mai mari ale randamentului
indicat, n;.

Variatia termenilor exergetici este prezentata in Figura 4.23 unde se observa o crestere usoard a
ireversibilitatii arderii si 0 scadere moderata a ireversibilitatii cdldurii de evacuare la iesirea din turbing,
odata cu marirea eficientei rdcirii intermediare.

Cresterea turatiei scade semnificativ pierderea de exergie a caldurii evacuate; in schimb efectul turatiei
asupra ireversibilitdtii arderii este foarte redus.

Figura 4.24 prezinta termenii ireversibilitatilor din procesele de supraalimentare si evacuare din motor.
Ireversibilitatea in compresor si turbind nu prezinta sensibilitate la variatia eficientei racirii
intermediare.

in schimb, ireversibilitatea evacudrii creste usor cu mdrirea coeficientului de ricire intermediaré.
Madrirea turatiei creste ;s si scade 7. ; in ceea ce priveste 7, cele douda motoare se comporta diferit
la variatia turatiei, cu observatia cd procentele respective au valori mici, intre 1-2% din energia
combustibilului, pentru ambele motoare.
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Comportamentul motoarelor Rl analizate a inregistrat o serie de diferente, justificabile prin parametrii
diferiti de functionare si domeniile diferite ale turatiilor de lucru. Rezultatele studiului numeric suntin
buna concordanta cu literatura tehnicd. Racirea intermediara a addugat un spor de putere indicata fata
de motoarele T. Prin aplicarea Rl se constatd o crestere a 7. concomitent cu o scadere a pierderilor de
exergie a caldurii eliberate in mediu my,r. Controlul functional al parametrilor este dificil, optimizarea
energetica fiind adesea in contradictie cu cea exergetica. Mdrimile QerSi gy sunt importante pentru
recuperarea caldurii din gazele evacuate, iar marirea turatiei motorului le reduce concomitent.

Studiul detaliat al influentei parametrilor asupra termenilor exergetici ofera o perspectiva valoroasa
asupra optimizarii functiondrii motoarelor diesel din punctul de vedere al ambelor principii ale
termodinamicii. Desi unii parametri constructivi (raportul de comprimare) sau conditii de mediu
(temperaturd, presiune) au influente predictibile, controlul functional prin parametri precum presiunea
de supraalimentare si coeficientul de exces de aer necesita o abordare multicriteriald pentru a echilibra
performantele energetice cu cele exergetice. Pierderile semnificative de exergie prin ardere si evacuare
raman principalele tinte pentru imbunatatiri viitoare.
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5. TMBUNATATIREA MODELELOR ENERGETIC SI EXERGETIC

Prima parte se concentreazd pe bilantul energetic al motorului AVL 5402, pe baza datelor
experimentale, cu accent pe influenta turatiei asupra principalilor termeni de bilant, comparatia intre
variantele cu aspiratie naturala si supraalimentate si evaluarea transferului de caldura prin suprafetele
motorului. Motorul AVL 5402 a fost testat pe stand in variante de functionare cu aspiratie naturald (N)
si supraalimentata (T), pe un interval de turatii reprezentativ (1600-3600 rpm) si la diferite sarcini (50%,
75%, 100%). Analiza energetica s-a concentrat pe regimurile de peste 50% sarcind, deoarece la sarcini
mici temperaturile si debitele sunt reduse, limitand potentialul de recuperare a energiei. Influenta
turatiei motorului asupra termenilor de bilant a fost analizata pentru motorul AVL 5402 in configuratie
cu aspiratie naturald (N). Pentru functionarea la regimul nominal ponderile acestor marimi energetice
raportate la unitatea de timp sunt ilustrate in Figura 5.1.

35000

30000 Sarcina 100% 3

25000

20000

15000

Debit energetic [W]

Qcomb

10000

Pe+Qga

5000
Pe

0 \ 4 \ 4

1400 1700 2000 2300 2600 2900 3200 3500 3800 4100

Turatia motorului [rot/min]
Fig. 5.1 Variatia principalilor termeni de bilant cu turatia, la sarcina totala

Termenul care reprezinta diferenta dintre debitul energiei degajate prin arderea completd a
combustibilului si suma dintre puterea efectivd si debitul de caldurd evacuat prin gazele arse este
debitul de caldurd extins eliberat prin racire Q,...La sarcina totald, tendintele de evolutie ale ponderilor
acestor mdrimi odata cu cresterea turatiei de la 1600 la 3600 rpm, exprimate fatda de energia
combustibilul consumat in unitatea de timp, sunt urmatoarele: puterea efectiva, P, scade de la 32,9%
la 27,2% , debitul de caldura evacuata prin gazele arse Q'ga creste de la 25,1% la 33,1%, iar debitul de
caldura extins eliberat prin racire, Qrgce , scade de la 41,9% la 39,7%. Avand aceiasi termeni de bilant
considerati anterior in Figura 5.1, Figura 5.2 infdtiseaza alura curbelor reprezentative specifice
functionarii supraalimentate.
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Fig. 5.2 Variatia principalilor termeni de bilant cu turatia, la sarcind totala

La sarcind totald, tendintele de evolutie ale ponderilor acestor marimi odata cu cresterea turatiei de la
1600 la 3600 rpm, exprimate fatd de energia combustibilului consumat in unitatea de timp, sunt
urmatoarele: puterea efectiva, P, scade de la 35,8% la 30,42%, debitul de cdldura evacuata prin gazele
arse Qéa creste de la 25,3% la 33,4%, iar debitul de cdldura extins eliberat prin racire, Q,sce . Scade de la
38,8% la 36,2%. Comparativ cu bilantul variantei N, varianta T la cresterea turatiei inregistreaza o mai
buna utilizare a energiei combustibilului, mediile procentelor termenilor T fata de omoloagele lor N
crescand cu 3,2% pentru P, siscdzand cu 1,2% pentru Qg Si U 2,4% pentru Qsce.

Transferul de caldurd in motoarele termice este un fenomen complex care influenteaza randamentul
efectiv, incdrcarea termica a componentelor si nivelul emisiilor poluante.

Conform analizei termenilor bilantului energetic (Capitolul 2), termenul rezidual, Q,., ,care inchide
bilantul, are o pondere din energia combustibilului apreciata de diferite referinte, astfel: astfel: 2-6%
[31], 6-8% [33], 8-16% [32, 105]. Acest termen include mai multi constituenti din care transferul de
caldura prin convectie si radiatie al suprafetelor motorului citre mediul inconjurdtor @ este cel mai
semnificativ ca mdrime energeticd.Evaluarea experimentald a transferului de cdldura prin convectie-
radiatie a suprafetelor motorului catre mediul inconjurdtor, @, ,poate fi facuta pornind de la datele
motorului AVL 5402, madsurate pe durata testelor descrise in capitolul 3 si raportata procentual la
energia combustibilului. Transferul de caldura de la suprafata motorului catre mediul inconjurdtor Qs
are doud componente, una produsd de convectia termica, QC, iar cealalta de radiatia termica, Q'T.

Qc = ac(tpm - tf)Aef (W]
. Tom\* [ T\
Cr = &l [(m) ~(105) ]Aef W
Qs = Qc + Qr
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in care a, — coeficientul de transfer termic prin convectie, A,f — aria efectivd a suprafetei blocului
motor, &, - coeficientul energetic de emisie prin radiatie al suprafetei blocului motor, Cy - coeficientul
de radiatie al corpului absolut negru, Ty, Si Ty sunt temperaturile absolute medii ale suprafetei blocului
motor, respectiv a aerului inconjurator.Pentru cazul particular al turatiei motorului de 2000 rpm la
sarcind totald, s-a mdsurat temperatura locala a blocului motor cu termometru cu infrarosu in mai
multe puncte, temperatura variind intre 85 si 91°C (Fig. 5.3).

orF

Fig. 5.3 Citirea temperaturii exterioare a blocului motor AVL 5402

Pentru valoarea medie a temperaturilor suprafetei, de 88°C, si a mediului ambiant al laboratorului, de
28°C, s-au efectuat calculele rezultand urmatoarele concluzii:

a. Ponderea termenului radiant din transferul termic ( Q,-/Q,) este de doar 2,48%, transferul convectiv
fiind dominant.

b. Raportarea Q; la debitul energetic corespunzitor combustibilului reprezint& 6,6%, valoare destul
de apropiatd de intervalul de valori al termenului rezidual, Q,., , care include Q, conform celor patru
referinte [31-33, 105].

O evaluare numerica a transferului de caldura prin suprafata colectorului de evacuare a fost realizata
pentru motorul D30, utilizand software-ul COMSOL Multiphysics. Modelarea a implicat definirea
geometriei colectorului, proprietatilor materialului si fluidului, conditiilor limita si generarea unui mesh
(retea de elemente finite). Rezultatele simularii (Figura 5.4) au ilustrat distributia temperaturilor, vitezei
si presiunii gazelor de evacuare in colector.
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Fig. 5.4 Rezultatele simularii de curgere a gazelor arse prin colectorul de evacuare

experimentale (scanare termica cu infrarogu).

Pierderile mecanice inglobeaza pierderile prin frecarea dintre piesele motorului, pierderile de antrenare
a diferitelor sisteme auxiliare, precum si pierderile de pompaj; predictia acestor pierderi utilizeaza
calcule simple si rapide, cu cateva din variabilele principale ale motorului, fiind exprimate prin presiunea
medie a rezistentelor proprii, p,, dependenta de viteza medie a pistonului, wy,, , presiunea maxima
din camera de ardere p.ax, turatia 77si raportul de comprimare € .0 serie de cinci formule empirice au
fost analizate comparativ cu datele experimentale extrase din buletinele de testare INAR conducand la
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patru ecuatii noi, adaptate la caracteristicile motoarelor investigate in aceastd lucrare:
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Capitolul exploreaza si posibilitatea predictiei pierderilor mecanice pentru motoarele netestate
utilizand formule globale calibrate pe baza datelor de la motoarele testate.

Motor nou
(introducere
date)

ista s Calcul
DA vExns:ta . Coeficienti | | predictiv
masuratori? initiali (ecuatiile 1.5) ﬁ
Coeficienti I "::‘:ar;:e
Tncadrare recalibrati Ther
masuratori

Baza de
date
Motoare

> STOP )

Fig. 5.5 Operarea bazei de date

Algoritmul propus (Figura 5.5) implica aplicarea iterativd a formulelor empirice si calibrarea termenului
liber al acestora pentru a minimiza eroarea fata de media pierderilor mecanice a motoarelor testate. Ca
urmare a determindrii analitice a acestor pierderi mecanice s-a generat un termen exergetic nou in
bilantul exergetic initial, I1,,,, care se calculeaza cu formula propusa in referinta [36]. Dupd raportarea
la exergia combustibilului si scazand pierdierile prin pompaj, rezulta pierderea prin ireversibilitatea
proceselor de frecare, acesta devine s
ﬁf =Ty — (Mg + Tie)
Tabelul 5.1 cuprinde, pe baza calculelor prezentate la evaluarea transferului de caldurd, situatia
motoarelor analizate din punctul de vedere al moduluiin care s-au calculat pierderile mecanice, precum
si procentul pierderilor mecanice prin ireversibilitatea proceselor de frecare, 7y , raportat la exergia
combustibilului, fapt care a fost realizat prin impartirea procentelor din bilantul energetic la constanta
anterior calculatg, 1,07.
Tab. 5.1 Pierderile exergetice asociate frecarilor din motor, T

Motor Tip Metoda e[ %]
aspiratie La turatia La turatia
nominala cuplului maxim
D127 N Predictie 12,10 7,83
T Predictie 12,97 11,02
392 N Predictie 11,17 7,40
T Experimental 13,93 9,15
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550 N Experimental 10,26 7,38
T Experimental 11,48 8,48
RI Experimental 11,24 7,47
1035 T Predictie 10,44 7,26
1070 RI Experimental 10,68 7,03
1230 RI Predictie 8,61 6,28
1240 T Predictie 11,18 7,45
1380 T Experimental 10,48 6,36
RI Experimental 10,25 7,02
D30 N Predictie 9,49 -

Eficienta arderii poate fi calculatd dacd se cunosc marimile produselor de combustie CO (monoxid de
carbon), HC (hidrocarburi), PM (particule). Monoxidul de carbon degajd prin ardere 10,16 MJ/kg;
hidrocarburile degajate se considera a fi apropiate compozitional de hidrocarburile existente in
combustibil, de aceea se admite ca au puteri calorice inferioare apropiate de cele ale motorinelor si
benzinelor (42-44 MJ/kg). Particulele emise de motoarele diesel au o compozitie chimica mai diversa,
totusi se accepta ca 75% este reprezentata de carbon amorf, iar 24% de hidrocarburi grele [121]. Se
atribuie carbonului puterea calorica de 32,8 MJ/kg, iar pentru hidrocarburi grele puterea calorica a
pacurii, de 40,9 MJ/kg. Astfel se poate calcula eficienta arderii sau combustiei 7. cu urmadtoarea
formula:

3 2 9 Hij

(Mep/ (Mep +1Mg))Hicy

ne =1

in care: j =CO, HC, PMc (particule carbonoase), PMh (particule provenind din hidrocarburi grele),g-
fractiunea masicd a componentului j in gazele arse, Hij— puterea calorica inferioard (masicd) a
componentuluij sau a combustibilului, cb,m ;- debitul masic de combustibil, i, - debitul masic de aer.
Sunt prezentate rezultatele a doud calcule ale eficientelor arderii pentru doua motoare, situate la o
distantd tehnologica de trei decenii, 1240-V8-DT si AVL 5402, pe baza formulei anterior prezentate. S-
au utilizat valorile puterilor calorice inferioare anterior prezentate, iar pentru motorind s-a considerat
42,5 MJ/kg. Ambele motoare au fost testate in aceleasi 13 regimuri stationare reprezentative descrise
de Regulamentul European nr.49 [125], fapt care a permis compararea rezultatelor. Rezultatele
calculelor sunt bazate pe emisiile poluante implicate in procesul de oxidare ale celor doua motoarelor
investigate si pe formula eficientei arderii, fiind prezentate in Tabelul 5.2.

Tab. 5.2 Eficienta arderii si emisiile poluante

Motor CO [g/kwh] HC [g/kWh] PM [g/kWh] Ne
1240-V8- DT 3,82 0,76 1,93 0,982
AVL 5402 4,4 0,275 0,106 0,996

in concluzie, conform datelor din Tabelul 5.2, se confirma c& pierderea este de circa 2% cum prezisese
referinta [31], contemporand cu motorul 1240-V8- DT.
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Noutatea metodologica prezentata este diferentierea puterii calorice a particulelor pe baza compozitiei
lor (carbon si hidrocarburi grele), ceea ce imbundtateste precizia calculului eficientei arderii.

Partea a 2-a evalueaza mai precis influenta exergiei combustibilului, mdrime la care se face raportarea
termenilor exergetici.

S-a considerat motorina ca fiind alcatuita in principal din carbon si hidrogen, neglijand impuritatile
precum sulf, azot si oxigen.

Variatia compozitionala a condus la o dispersie a formulelor de evaluare a exergiei, existand abordari
bazate pe alegerea unei hidrocarburi reprezentative (ex: dodecanul Ci,Hz6) sau exprimarea cu zecimale
a numadrului de atomi (Cr4.4Ha4.9).

Abordarea cea mai acceptatd, utilizata in lucrare, exprima exergia chimicd a combustibilului (Ae ) in
functie de puterea calorica inferioara (#;) si compozitia chimica sub forma C.H,0,Sg:

Ay = H; (1,0401 1+0,017282 +0,04322
Z Z

40,2196 (1 — 2,06282))

zZ V4
Desi nu existd o explicatie stiintifica, meritd facuta o observatie asupra coeficientului de
proportionalitate, valabila pentru multi combustibili lichizi petrolieri: valoarea 1,07 a raportului A /H;
coincide cu raportul dintre puterea calorica superioara si puterea caloricd inferioara, Hs/H;, ceea ce
poate conduce la aproximarea exergiei combustibilului cu puterea calorica superioard A~ Hs).

Studiul exergetic al transferul de cdldurd din cilindru din timpul procesului de comprimare, de
destindere si de ardere a generat trei termeni exergetici noi ,__prin peretii camerei de ardere si a
cilindrului in timpul proceselor de ardere, T, in procesul de comprimare si ,, in procesul de
destindere I, .

Extinderea bilantului exergetic a implicat raportarea termenilor existenti la exergia combustibilului,
utilizand factorul de corectie de 1,07, si addugarea termenului exergetic referitor |a pierderile mecanice
ale motorului 7z, precum sia celor trei termeni exergetici referitori la pierderile de cdldura din cilindru,

ﬁQar’ ﬁQc ! 7T[Qd '
Meritd precizat faptul cd in diagramele Sankey noi s-a neglijat reprezentarea pierderii asociate cu

eficienta arderii 1., fiind apreciata ca fiind mai mica de 1% .

Celor patru termeni distincti descrisi anterior li se mai adauga un nou termen, 7, , care desemneaza
pierderile nedeterminate de exergie care nu sunt explicit cuprinse in bilantul exergetic.

in concluzie, fatd de modelul exergetic initial, prin addugarea celor patru termeni exergetici noi, profilul
pierderilor din motor devine mai clar, mai amdnuntit, asa cum se poate observa in Figura 5.6 pentru
analiza motorului 550-L6-DTI la regimurile de turatie corespunzatoare cuplului maxim si celui de
sarcinad totala.
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Fig. 5.6 Bilantul exergetic extins al motorului 550-L6-DTI

6. RECUPERAREA ENERGIEI DIN GAZELE DE EVACUARE

6.1. Metode de recuperare energetica

Pentru a valorifica intregul potential energetic al motoarelor cu ardere interna, principiul "Recuperarii
caldurii reziduale” (WHR) a devenit tot mai cunoscut, acesta facand posibild imbunatatirea eficientei
globale a motorului cu ardere internd prin conversia céldurii risipite intr-o energie ordonat. in mod
evident, nu intreaga energie eliberata in urma arderii combustibilului in cilindrii motorului poate fi
recuperatd, insa chiar si o fractiune infima din aceasta poate contribui semnificativ la conservarea
resurselor energetice ale planetei. Gazele de evacuare care sunt eliberate in atmosfera prin sistemul
de evacuare sau gazele recirculate prin sistemul EGR, pierderile de cdldura din sistemele de rdcire si
ungere al motorului sau chiar radiatia emisa de suprafata acestuia, toate pot fi considerate surse de
cdldurd reziduala in motorul cu ardere interna [134]. Figura 6.1 prezintd metodele conventionale de
recuperare a caldurii reziduale din motoarele cu ardere internd. Aceste tehnologii pot fi clasificate ca
tehnologii pasive sau active, functie de utilizarea caldurii direct la aceeasi temperaturd sau o
temperatura mai micd ori este transformata in alta formd de energie sau la o temperatura mai ridicata
[135]. Schimbatoarele de cdldurd si sistemele de stocare a Energiei (TES) sunt printre cele mai utilizate
tehnologii pasive pentru recuperarea cdldurii, fiind capabile sa transfere energie in mod constant, fie
prin inmagazinarea acesteia si eliberarea la cerere. Sistemele Turbocompound, pompele de caldura,
cicluri termice de putere si generatoarele termoelectrice sunt considerate tehnologii active.
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Conexiunile punctate din figura reprezintd posibilitatea de evitare a unor tehnologii in procesul de

obtinere a lucrului mecanic sau a energiei electrice. Aceste tehnologii sunt utile nu doar in domeniul

transporturilor, cat si domeniul industrial, fiecare cu avantajele sale legate de spatiul disponibil, sursa

de energie recuperabila in functie de temperatura si debit de caldurd, cat si costuri [136].

Potential termic al
motorului cu ardere

internd

i Sisteme pasive

Sisteme
de stocare

Turbocompounding
mecanic

Cicluri

de putere

termodinamice

aenergiei

(TES)

~| Schimb&toare | .-’
! de caldura

/

Termogeneratoare
electrice
(TEG)

[ Turbocompounding J Ciclul

electric

Cicluride
refrigerare

Giclul ’
Rankine S
(Organic) i

Lucru mecanic /
catre
arborele cotit

Energie electrica

Fig.6.1 Tehnologii de recuperare a energiei reziduale (Adaptare dupd [135, 136])

In tabelul 6.1 sunt prezentate avantajele si dezavantajele principalelor sistem de recuperare de energie,
adaptate dupa [163], [162].

Tab. 6.1 Tehnologiile de recuperare a energiei. Avantaje si dezavantaje

Avantaje Dezavantaje
u - Sigurantd in exploatare
48 - Nu produc zgomot
@ - Nu produc emisii nocive - Randament de conversie scazut (4-
=
% E - Nu depind de tipul sursei de cadldura 10%)
g £ - Se pot monta si orienta pe orice | - Cost perwatt generat (8,4 €/W) [141]
§° directie - Dependent de constructia sistemului
g - Conversie directd a caldurii
= - Dimensiune compacta
. - Interval  operational (100-500°C)
< o , <
s potrivit motoarelor cu ardere interna
S - Considerat mai performant decat alte | ~Necesitd masuri de sigurantd in
S cicluri de putere cum ar fi Kalina sau functionare datoritd fluidelor de lucru
j= Rankine conventional cu potential de poluare a mediului
= T
3 - Simplitatea design-ului - Dimensiuni de gabarit si greutate —
a4
% - Randament de conversie 10%-46%
o [151]
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- Consum specific de combustibil

redus - Mareste considerabil rezistenta la
- Design simplu evacuarea gazelor arse
- Potrivit functiondrii la turatii sisarcini | _ | < cin reduse, consumul specific

Turbocompounding

mari [163] . de combustibil este inrdutatit fata
- Randament de conversie 68-88% de configuratia fard turbocompound
[175]
- Volum redus

- Desincronizarea dintre cererea de

- Capacitate mare de stocare a energie si disponibilitatea energiei

energiel - Complexitatea design-ului

- Perioada mare de stocare aenergiei | _ .ot nitiale ridicate si de

- Se reduce functionarea motorului la mentenants

sarcinad ridicata prin folosirea caldurii | ;-5 maritsin functie de ciclurile de

stocate si reduce cdldura cedata ncarcare-descircare

mediului - Duratd indelungata de incarcare si

- Poate fi folosita concomitent cu alte

Dispozitive pentru stocarea
energiei

descdrcare pentru stocarea caldurii

sisteme de recuperare a energiei latente

6.2. Sursele de recuperare energetica. Cazul motoarelor termice

Principalele surse energetice ale motorului termic care ar putea fi utilizate pentru recuperare sunt
gazele de evacuare, gazele de evacuare recirculate (EGR), aerul de supraalimentare, lichidul de rdcire,
lubrifiantii si suprafata exterioara a motorului, care in timpul functiondrii poate atinge o temperatura
considerabild, de peste 90°C.

Recuperarea energiei este cu atat mai mare cu cat temperatura sursei calde este maiinaltd, de aceea
sursele de recuperare ale motoarelor termice se divid in doud categorii, de potential mare si de potential
redus, primele fiind mult mai eficiente si cuprinzand doar gazele de evacuare propriu-zise si gazele de
evacuare recirculate prin sistemul EGR.

Factorul de transformare a caldurii este asociat cu gradul teoretic de recuperare energetica (1-To/T),
avand valorile pentru o temperatura mediului ambiant de To de 20°C, cuprinse in Tabelul 6.2.

Se poate observa cd existd o similitudine a datelor pentru acelasi tip de sursd, precum si o clara
separare a surselor pe baza nivelului de potential energetic.

Pentru cele trei motoare detaliate gazele de evacuare propriu-zise si cele recirculate ating valori mari
ale potentialului de recuperare de 0,39-0,67 prin reuniune, in timp ce sursele de potential scazut
acopera prin reuniune intervalul (0,09-0,22). n medie, sursele fierbinti au potentialul de recuperare
energetica de 3,42 ori mai mare decat cel al surselor mai putin calde, fapt care este decisiv in procesul
de selectie a procedeului de recuperare.

52


file:///C:/LENOVO/Users/VENETIA/DOCTORANZI/Adrian_Mazilu/Versiuni_teza/Teza-A.Mazilu_v31.docx%23_ENREF_163
file:///C:/LENOVO/Users/VENETIA/DOCTORANZI/Adrian_Mazilu/Versiuni_teza/Teza-A.Mazilu_v31.docx%23_ENREF_175

Tab. 6.2 Caracteristicile termice ale mediilor din motoarele diesel [122, 160, 176]

Sursa calda Gazele arse Gazele arse Lubrifiant Lichid de Aerul de Suprafata
recirculate racire supra- .
) motorului

(EGR) alimentare

Motor diesel 6 cilindri, 243 kW [160]

T sursei calde, K 479-744 555-867 363-373 347-357 330-426 -

Factorul (1-To/T) 0,389-0,606 0,472-0,662 | 0,193-0,214 | 0,156-0,179 0,112-0,312 -

Motor diesel 1240-V8-DT, 265 kW [122]

T sursei calde, K 453-833 - 358-375 349-354 - -

Factorul (1-To/T) 0,353-0,648 - 0,182-0,219 | 0,160-0,172 - -

Motor diesel 392-L4- DTI, 93kW, [176]

T sursei calde, K 490-803 - 351-373 351-368 322-375 -

Factorul (1-To/T) 0,402-0,635 - 0,165-0,214 | 0,165-0,204 0,09-0,219 -

Motor diesel AVL 5402, monocilindru, 8 kW

T surseicalde, K 632-771 - 362-364 344-377 - 330-364

Factorul (1-To/T) 0,568-0,620 - 0,190-0,195 | 0,148-0,223 - 0,112-0,195

in situatia unor motoare sau a altor sisteme industriale de puteri instalate mari, selectarea procedeelor
de recuperare energeticd ar puteainclina siin favoarea surselor mai reci, daca debitele agentilor termici
ar fi suficient de mari pentru a asigura rentabilitatea recuperarii. Pentru sistemele de recuperare a
energiei neutilizate in urma arderii de combustibili (WHRS), intr-un motor cu ardere internd exista doud
surse principale care pot fi exploatate: gazele de evacuare si celelalte surse calde (Tabelul 6.2). Cele
dintai sunt considerate a avea un potential ridicat pentru recuperare datorita diferentelor mai mari de
temperaturad fata de cea a mediului ambiant, dar fiindca sistemul de evacuare contine dispozitive de
reducere a emisiilor (catalizatoarele de oxidare, sistemele de reducere catalitica selectivda a NOy, filtrele
de particule) care isi ating eficienta maxima la temperaturi ridicate, utilizarea WHRS ar putea interfera
cu functionarea acestora. Pentru autovehiculele rutiere, recuperarea energiei din gazele de evacuare
depinde de regimurile de functionare ale motorului, iar evaluarea potentialului de recuperare a caldurii
pierdute poate fi cel mai bine efectuata pornind de la date experimentale colectate de la un stand de
testare a motoarelor.

6.3. Evaluarea exergiei gazelor de evacuare

Exergia unui agent termic aflat in curgere continua si in regim stationar este consideratd ca o sumad
dintre exergia fizicd, exergia cineticd, exergia potentiald si exergia chimica. Exergia cinetica si potentiala
au formulele identice cu cele ale energiilor respective, de obicei acestea au valori foarte reduse si se
neglijeaza. Exergia chimica este exergia specifica combustibilului.

Exergia fizicd este datd de relatia [177]:

E= (1—10)—T0(5—50)
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Marimea (I — I,) este diferenta dintre entalpia agentului termic la starea caracterizatd de parametrii
( p, T) si entalpia agentului termic aflat la echilibru cu mediul ambiant (p., 75), iar (S — S;) este diferenta
entropiilor analoage. Calculul marimii £este dependent de valorile specifice ale agentului, existente in
tabele termodinamice. In acest capitol se va folosi sub-scriptul gin loc de ga pentru gaze arse pentru
a fiin concordanta cu formulele si graficele deja publicate. Prin raportarea ecuatiei la unitatea de timp
si la specificul gazelor de evacuare se obtine ecuatia:

. v2
E, = mg [cpg(Tg — TO) — To(sg — so) + 7‘9 + gh]

in care ni, este debitul masic al gazelor de evacuare, T, temperatura absolutd a gazelor, s este
entropia specifica, v este viteza gazului, /7 este indltimea sistemului raportat la suprafata solului, iar g
este acceleratia gravitationald. Particularizand pentru variatia entropiei, debitul exergetic E; poate fi
scris:

2
Eg =my [cpg(Tg - TO) - Ty (cpg In (;—g) —Ryln (p_g)) + 1779 + gh]
0 Po

Existd in literaturd o serie de indicatori derivati ai acestei marimi care permit raportarea la debitul
energetic din gazele de evacuare sau la debitul exergetic al combustibilului; prima marime, §, este
numitd eficienta evacudrii, definita prima oara in lucrarea [38] ca raportul dintre exergia gazelor de
evacuare E; si energia termica a gazelor de evacuare @ . Acest raport arata procentul din energia
gazelor de evacuare care poate fi transformat in lucru mecanic util intr-un sistem ideal de recuperare
a energiei, fiind recunoscut si intens utilizat in articolele dedicate recuperarii de energie [166]:

_fg
= 3,

Cel de-al doilea indicator, &, compara Eg prin raportare la exergia chimica introdusa in motor prin

)

combustibil, fiind relevant in determinarea cantitatii de energie posibil a fi extrasa folosind un sistem

ideal de recuperare a energiei, din exergia combustibilului utilizat :
Acbmcb

6.4. Evaluarea potentialului de recuperare a energiei al motorului AVL 5402 in
raport cu ciclurile de functionare

Transformarea caldurii in lucru mecanic depinde de randamentul ciclului Carnot, care este definit ca
randamentul maxim al unui motor termic care functioneaza intr-un ciclu complet reversibil intre doua
temperaturi ale sursei calde si a sursei reci. Varierea sursei reci, de obicei temperatura atmosferica,
este destul de mica, deci eficienta ciclului Carnot depinde in principal de cea mai mare temperatura din
ciclu. Acest lucru explica faptul cd recuperarea caldurii reziduale aplicata la gazele de evacuare la 450-
600°C este de 2-4 ori mai mare decat cea a recuperdrii cdldurii reziduale la fluidul de rdacire sau
lubrifiant, adica 80-90°C, calculul fiind facut in scara absolutd de temperaturda Kelvin. Pentru
functionarea motorului AVL 5402 cu aspiratie naturald,la sarcina totald, curbele de temperatura a
gazelor de evacuare, a fluidului de rdcire si lubrifiantului sunt reprezentate in Figura 6.2.
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Diferenta considerabild dintre temperaturile gazelor de ardere comparativ cu cele ale lichidului de
rdcire si a lubrifiantului explica potentialele de recuperare dezavantajoase ale celor din urma.
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Fig. 6.2 Variatia temperaturilor 7;(gaze arse), 7;(lubrifiant) si 7, (lichid de rdcire) la sarcind totala

Conditiile de functionare ale motorului investigat si calculele aferente corespund cu cele descrise la
analiza datelor experimentale rezultate din testarea motorului AVL-N, cu admisia naturald a aerului,
pentru toate regimurile de functionare, la turatii in domeniul 1600-3600 rpm si la sarcinile de 25,
50,75 si 100%, pentru fiecare turatie.

Calculul exergiei E, se bazeaza pe ecuatia urmdtoare, fiind neglijati termenii energie cineticd si
potentiala:

. T, p
. g g
E, =my [Cpg(Tg — TO) - Ty (Cpgll’l (T—) — Ryln(=— )]
0 Po

Temperatura gazelor de evacuare are o contributie determinanta atat in analiza energetica, cat si in
analiza exergeticd. Prin aplicarea ecuatiilor prezentate anterior, cum se poate observa in Figura 6.3,
pentru regimul nominal cresterea temperaturii conduce la o triplare a debitului de energie transferata
Q. cat si a debitului exergetic Ey.

Literatura tehnica a consemnat faptul ca temperatura gazelor de evacuare creste semnificativ odata
cu turatia, fiind raportat in numeroase referinte din domeniu, precum [180] pentru motoarele diesel
utilizate in mod normale pe autocamioane in conditii de sarcina maxima si [181] pentru cicluri de
conducere ale autovehiculelor de tonaj mare.

In ceea ce priveste turatia si sarcina, asa cum este reprezentat in Figura 6.4, debitul energetic al gazelor
de evacuare creste odatd cu ambii parametri, influenta turatiei fiind mai mare decat cea a sarcinii [91].

Pentru un interval al turatiei intre 1600-3600 rpm, raportat la valorile initiale, @, creste in medie de
2,7 ori, pentru toate sarcinile; pentru intervalul de sarcini 25-100%, Qg creste in medie de 1,9 ori, la
toate turatiile.
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Fig. 6.4 Debitul energetic al gazelor de evacuare @, in functie de turatie si sarcind

Valorile debitului exergetic, E,, prezinta profiluri destul de asemanéatoare cu cele ale graficului pentru
Q4. asa cum se poate observa in Figura 6.5, dar cu valori mai mici. Influenta turatiei si a sarcinii asupra
debitului exergetic este destul de similard cu cea a Qg. Similar cu rezultatele anterioare, Eg, creste in
medie de 2,8 ori la cresterea turatiei pentru toate sarcinile; pentru intervalul de incdrcare 25-100%, E,
creste in medie de 2,1 ori pentru toate turatiile.
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Fig. 6.5 Debitul exergetic E, in functie de turatie si sarcind
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Temperatura gazelor de evacuare a fost preluata din datele generate de cdtre software-ul AVL PUMA.
O reprezentare graficd a evolutiei temperaturii in functie de presiunea medie efectiva si turatie este
prezentd in Figura 6.6. Se poate observa cresterea temperaturii gazelor de evacuare cu marirea
presiunii medii efective din cilindru si a turatiei motorului.

T, [K]

@ 400-500 m500-600 mM600-700 [1700-800 M@800-900 m900-1000

1000

900 |

800

700 F

Turatia [rpm]

4.70 4.79 3200

583571

5.76
Pme [bar] 5906 03

1600
6.25 6.31

Fig. 6.6 Temperatura gazelor de evacuare functie de turatia si presiunea medie efectiva

Raportul dintre Eg Si Q'g, simbolizat &, aratd partea din energia gazelor de evacuare care poate fi
transformata intr-o forma convertibild de energie sau exergie. Acesta variaza intre (0,45-0,52), avand
valori mai mici in domeniul sarcinilor si turatiilor reduse. Valoarea 0,5 este atinsa la sarcind maxima si
la turatii peste 2400 rpm. Mdrimea ¢ indicd cat de mult din exergia combustibilului supravietuieste
ciclului motor si poate fi recuperatd. Acest procent este destul de mic, intre 11-20%, valorile mici din

interval fiind dominante pentru sarcinile ridicate — Figura 6.7.
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Fig. 6.7 Indicatorii exergetici in functie de turatie si sarcina

Recuperarea energiei din gazele de evacuare depinde intr-o mare masurd de debitul si nivelul de
temperatura.
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Debitul maxim este inregistrat la cea mai mare turatie, in timp ce temperaturile cele mai ridicate sunt
influentate de turatie si sarcind. Prin intermediul unui sistem ideal de recuperare a cdldurii, energia
maxima recuperata ar putea fiin jur de 50% din energia gazelor de evacuare sau echivalentul aproximat
de 11-15% din exergia combustibilului.

6.5. Studiul potentialului de recuperare energetica in raport cu ciclurile de
functionare

Pentru cazul motoarelor termice care sunt utilizate pentru propulsia autovehiculelor potentialul de
recuperare aenergiei depinde de structura ciclurilor de functionare, de regimurile de sarcind si turatie.
Limitand obiectul cercetdrii la cazul motoarelor autovehiculelor rutiere- in principal autovehicule de
transport de marfa sau transport de persoane in cele ce urmeaza se analizeaza efectul compozitiei
diferitelor cicluri de functionare asupra recuperdrii energetice.

In aceasts lucrare s-au utilizat dou3 cicluri de functionare existente stabilite de organisme europene
pentru madsurarea emisiilor poluante, precum si trei cicluri reprezentative regimometrate in
functionarea motoarelor de autovehicule in Romania, propuse de Institutul de Autovehicule Rutiere
Brasov [182].Ciclul de functionare a unui autovehicul este asociat cu destinatia sa si se refera la tipul
de serviciu pe care acesta il realizeaza. Prin efectuarea masuratorilor de sarcina si turatie si aplicarea
regimometrarii, se poate identifica distributia temporala a regimurilor de functionare pentru un anumit
traseu si tip de serviciu, stabilindu-se performanta, a nivelul de poluare, dar si evaluarea potentialului
de recuperare a energiei.

Ciclurile utilizate sunt ciclul stationar cuprins in Regulamentul CEE-ONU nr. 49 [125], Ciclul european
de testare ESC [184], precum si trei cicluri dezvoltate pe baza regimometrdrilor din Romania in
circulatie urbang, circulatie pe drumuri de munte si pe autostrada [182].

in circulatia urban predomina turatiile mici si sarcinile reduse corespunzétoare mersului in gol si cu
frand de motor ca urmare a schimbarii frecvente a vitezei. Pe autostrada sarcinile si turatiile mari sunt
predominante. Pe drumuri de munte sunt dominante regimurile de turatii medii in jurul cuplului maxim,
cu sarcini spre limita superioard, corespunzand demarajelor, alternand cu sarcini mici corespunzand
mersuluiin gol si cu frand de motor.

Pe baza ciclurilor definite mentionate s-a realizat aplicarea acestora la datele ridicate pe standul
dinamometric pentru motorul 392-L4-DT [70].

Rezultatele au demonstrat ca recuperarea energiei este mai eficienta in cazul functiondrii motorului la
sarcini mari si la turatii medii si mari. Medierea temperaturilor functie de ponderea lor temporard a
generat o valoare reprezentativa pentru fiecare ciclu de testare, ilustrata in Figura 6.8.
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Fig. 6.8 Temperatura maxima si medie a gazelor de evacuare functie de ciclul de testare

Potentialul de recuperare a energiei din gazele de evacuare depinde atat de temperatura medie, cat si
de debit. Formulele utilizate pentru determinarea potentialului de recuperare suntidentice cu cele de
la sectiunea 6.4. O comparatie a ciclurilor de conducere dupa valoarea mediatd a exergiei (Figura 6.9)

indica ierarhizarea acestora dupd intensitatea utilizarii regimurilor de sarcini si turatii mari.

Regimul extraurban, specific conducerii pe autostrada se dovedeste cel mai performant in ceea ce
priveste resursa de recuperare de energie, fiind urmat la diferenta mare de celelalte regimuri. Cel mai

dezavantajos se dovedeste a fi regimul urban, de circa 6 ori mai redus.
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Fig. 6.9 Media ponderatd a ratei exergiei in ciclurile de conducere

Propagarea acestei ierarhizdri se mentine si pentru mdrimile 6 si € (Figura 6.10) pentru care potentialul
teoretic de recuperare a energiei poate ajunge la 40% din energia gazelor arse sau la peste 12% din

energia combustibilului.
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Fig.6.10 Exergiile raportate la energia gazelor arse 6, si la exergia combustibilului, €

Controlul motoarelor prin tehnici orientate pe exergie se poate face definind o functie de maximizare
a exergiei care se bazeaza pe rezultatele detaliate ale studiului influentei unor parametri asupra
termenilor din bilantul exergetic (capitolul 4). lerarhizarea mediata a termenilor bilantului exergetic
pentru cazul cel mai general, a doud motoare supraalimentate si cu rdcire intermediara din baza de
date INAR a condus la urmatoarea repartitie a termenilor:

Tab. 0.1 lerarhizarea termenilor exergetici -motoare supraalimentate si cu racire intermediara

Tirar T[QeT T[f T[Qd T[Qar Tire Tirs Suma Tyt Tirba T[QR T Teb
laminarilor
[%] 18,05 | 13,96 | 899 | 3,99 | 3,94 | 2,00 | 1,34 0,74 0,70 | 0,59 | 0,53 | 0,52

Ordinea 1 2 3 4 5 6 7 8-11 12 13 14 15

Se observa cad primii trei termeni au ponderile cele mai mari, insumand 41% din exergia combustibilului.
Urmeaza termenii 4-7, insumand 11,27% ,apoi termenii 8-15, sub 1% fiecare, insumand 3,08%.

Asupra primilor trei termeni trebuie cautate si aplicate tehnici de reducere simultand. Fiind definita o
functie de minimizare a pierderilor exergetice F = min(nimr + Moer + nf) se pot cduta si gasi
regimurile de functionare (sarcing, turatie, raport de comprimare, etc.) care genereaza valorile locale
minime. Variatia primilor doi termeni a fost precizatda in Capitolul 4; variatia termenului =, este
predictibila functie de sarcina dacd se cunoaste influenta coeficientului de exces de aer, deja investigat,
iar m, creste cu mdrirea turatiei. Aceste functii de corelare a parametrilor studiati in Capitolul 4
impreuna cu functia minima impreund cu functia minima pot genera curbe de corelatii individualizate
pentru fiecare motor si care pot fi introduse ca o functie suplimentara a unitatii centrale de comanda
(ECU) a motorului care va pregdti motorul pentru a functiona in acele regimuri cu distrugere minima de
exergie si recuperare maxima a energiei. Succesul acestei metode este previzibil fiindca variatiile
marimilor 7,4, Si moer SUNt inverse la variatia sarcinii, turatiei si a gradului de racire al aerului din
racitorul intermediar.
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7. CONCLUZII, CONTRIBUTII, DIRECTII DE CERCETARE

Principalele concluzii formulate urmaresc obiectivele tezei:

1. Randamentul efectiv al motoarelor diesel rezultat din analiza literaturii, particularizat pentru cazul
autovehiculelor grele, utilizate pentru transportul de marfuri, variaza in prezentintre 42-47%, depasind
chiar, in cazuri rare, 50%. Prin adaugarea sistemelor WHR aceste motoare obtin un plus de circa 5% la
randamentul efectiv fara WHR. Cresterea de cel putin 10% a randamentului efectiv fata de cele
consemnate in literatura clasica s-a obtinut pe parcursul ultimelor patru decenii.

2, Exista o foarte bund corespondenta intre rezultatele raportate in aceastd lucrare si literatura de
specialitate, in ceea ce priveste ponderile termenilor din bilanturile energetice si exergetice ale
motoarelor, fapt care intareste increderea in modelele numerice, confirmand totodata variabilitatea
acestor termeni la modificarea factorilor de mediu si a factorilor constructivisi functionali.

3. Pe baza datelor interpretate detaliat in Capitolul 4 siin conformitate cu Obiectivele 1.1-1.4, se pot
sintetiza urmdtoare aspecte referitoare la variatia mdrimilor energetice si exergetice ale motorului cu
modificarea parametrilor functionali, constructivi si de mediu, tinand cont in acelasi timp de tipul
sistemului de aspiratie a aerului (N, T, RI):

- Cresterea coeficientului de exces de aer are pentru toate categoriile de motoare (N, T, Rl) acelasi efect
de scadere a pierderii exergetice a gazelor de evacuare (g, Sau mg.r), cONncomitent cu cresterea
ireversibilitatii arderii ( 7;,.4;).

- Cresterea turatiei motorului are acelasi efect de scadere concomitentd a caldurii evacuate prin gazele
de evacuare Q.. sau Qe.r, precum si a pierderii de exergie asociate acestei calduri, yeq SaU Tger;

- Marirea raportului de comprimare este foarte eficienta pentru motoarele aspirate natural,
inregistrand reduceri semnificative si simultane ale (e , Tgeqs Tirqri PeNtru motoarele
supraalimentate se pdstreazd aceleasi tendinte ale Q.r, Tger, Tirqr, dar cu reduceri mai modeste;
pentru motoarele supraalimentate si cu racire intermediard, tendintele se mentin, dar reducerile
acelorasi termeni sunt neglijabile.

- Cresterea presiunii maxime din cilindru pms produce intr-o buna masura efecte similare cu cele ale
cresterii raportului de comprimare, prin reducerea simultand, dar modesta, a ambelor madrimi
importante 7,4, Si mo.r pentru motoarele N, T, RI. Reglarea acestui parametru depinde de cantitatea
de combustibil injectata corespunzdtoare fazei de ardere izocorg, cantitate care experimental nu poate
fi stabilita.

- Factorii atmosferici influenteaza prin intermediul variabilitatii temperaturii 7, si presiunii mediului
inconjurdtor, pg; pentru motoarele N, prin cresterea temperaturii atmosferice 7, are loc cresterea
Tirqr . CU Mentinerea aproape constantd a my,, pentru motoarele N, iar pentru motoarele T are loc
cresterea my,q, , CU scaderea my,r . Cresterea presiunii atmosferice conduce in cazul motoarelor N la
cresterea ;4. , Simultan cu scaderea mpeq.

- Cresterea presiunii de supraalimentare, p;, imbunatdteste performantele energetice, dar nu produce
efecte notabile asupra termenilor exergetici.
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- Cresterea eficientei rdcirii intermediare, 7, scade pierderea de exergie din gazele de evacuare, mger
crescand intr-o mdsura mai mica ireversibilitatea arderii 7.4, -

4. Gradul de cunoastere al termenilor din bilanturile energetice si exergetice a fost sporit calitativ si
cantitativ, iar ierarhizarea variatiilor de mdrimi s-a facut in conformitate cu Obiectivele 1.3, 1.5 si 2.3.
S-au addugat termeni exergetici noi, iar termenul exergetic nedeterminat 7, , care inchide bilantul
exergetic, a avut valoarea medie pentru cele 12 regimuri de functionare detaliate in Anexa A.5.2 de
6,27%.

5. in conformitate cu Obiectivele 1.2 si 1.5,1n Capitolul 5 se prezinta estimarea transferului de caldura
din cilindru care respecta formalismul ecuatiei consacrate Nusselt- Reynolds si care aduce pentru
motoarele studiate un coeficient de proportionalitate adaptat. Pentru procesele de comprimare,
ardere, destindere s-au mai adaugat termeni care au fost cuantificati si cuprinsi in bilantul exergetic.
Evaluarea pierderilor mecanice ale motorului, pe baza datelor extrase din rapoarte de testare
(in cooperare cu INAR) s-a confirmat cu ajutorul unui set de patru ecuatii numerice care determina cu
buna precizie, precum si a unui algoritm de selectie prin comparatie, generand un termen exergetic nou.
In total modelul extins propus a addugat cinci termeni exergetici noi.

6. Pentru cinci cicluri specifice dependente de natura drumului, s-au calculat debitul energetic si cel
exergetic al gazelor de evacuare pentru motorul testat la INAR Brasov.

Ambele evaludri au fost convergente, dovedind ca regimurile de sarcini si turatii mari au potentialele
de recuperare energeticd cele mai ridicate, iar ciclul favorit este cel de functionare pe autostrada, fiind
urmat in ordine descrescatoare de ciclul din Regulamentul 49 CEE, ciclul ESC, ciclul pe drumuri cu
declivitate si ciclul urban.

7. Complexitatea proceselor din motoarele cu ardere interna se rasfrange asupra posibilitdtilor de
recuperare a energiei, doar intr-un interval limitat. Pentru cazul motorului AVL 5402 care a fost testat,
acest potential de recuperare a energiei din gazele de evacuare a reprezentat doar 11-20% din energia
combustibilului.

Pentru cazul motoarelor cu regimuri de functionare variabile cu sarcina si turatia, cum sunt motoarele
utilizate in domeniul transporturilor, sunt necesare functii de optimizare a regimurilor, cuprinse in ECU,
care sa favorizeze regimurile cu potential de recuperare mare.

Pentru cazul motoarelor cu regimuri de functionare stationare (grupuri de cogenerare, motopompe)
problema recuperdrii de energie se simplifica, fiind preferat regimul stabil care are potentialul de
recuperare cel mai mare, de regula regimul nominal. in plus aceste motoare au avantajul cd pot integra
mai usor sistemele de recuperare a energiei, fard a avea limitdrile de greutate si gabarit pe carele au
motoarele pentru autovehicule rutiere.

Principalele contributii realizate in cadrul cercetdrii doctorale, prezentate pe larg in teza si valorificate,
in majoritatea lor, prin publicatii in jurnale de specialitate si volumele unor conferinte internationale cu
comitet de recenzori, sunt urmatoarele:

- Punerea la punct a modelului termodinamic, energetic si exergetic al motoarelor cu ardere internd,
printr-un studiu amplu al stadiului actual al cercetarilor in domeniu. Stabilirea parametrilor modelului
si a sistemelor de ecuatii aferente — capitolul 2 [ in conformitate cu Obiectivul 1.1 ].
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- Elaborarea unui program de calcul integrat care inglobeaza intr-o structura computationala ecuatiile
specifice modelelor termodinamice, energetice si exergetice, dezvoltate in Capitolul 2 [in conformitate
cu Obiectivul 1.2 .

- Realizarea unei baze de date formatd din caracteristicile motoarelor de autovehicule dezvoltate de
Institutul de Cercetare INAR Brasov si fabricate la S.C. Roman S.A. Aceastd bazd de date care s-a
constituit in fondul documentar al cercetarii doctorale privind ireversibilitatile proceselor din motoare,
a fost consolidata prin extragerea informatiilor tehnice din standardele tehnice de ramurd, din studiile
si rapoartele de testare din arhiva INAR. Informatiile extrase din aceste rapoarte de testare au fost
esentiale pentru studiul critic aprofundat al modelelor energetice si validarea acestora prin evaluarea
detaliata a termenilor energetici si exergetici.

- Rezultatul ruldrii programului de calcul integrat a fost generarea unei prime serii de diagrame Sankey
care cuantifica principalii termeni ai analizei exergetice pentru motoarele din baza de date; generarea
diagramelor a fost parametrizata prin utilizarea modulului Design Table din formatul Catia v5 care
permite asocierea a multiple variabile din sistemul CAD cu o foaie de calcul de tip Microsoft Excel.

- Integrarea instrumentald a standului de testare pentru analiza energetica a motorului AVL 5402, in
cadrul ICDT - Institutul de Cercetare-Dezvoltare al Universitatii Transilvania. Configuratia
experimentald a fost adaptatad la cerintele tezei care a necesitat si mdsurari atipice, suplimentare fata
de testarile consacrate ale motoarelor, cum ar fi masurarea temperaturii suprafetelor motorului si a
vitezei aerului in apropierea suprafetei motorului [ in conformitate cu Obiectivele 2.1si 2.2 ].

- Elaborarea unui program de testare pe stand si achizitia structurata a datelor experimentale sub
controlul software Puma Open, sistemul de informatica instrumentala AVL [ in conformitate cu
Obiectivul 2.2 1.

- Programul de calcul integrat a fost exploatat si prin aplicarea metodei micilor variatii - ale principalilor
parametri ai motoarelor - pentru a studia influenta acestora asupra marimilor energetice si exergetice,
in Capitolul 4. Rezultatele acestor cercetari multi-variabild au fost structurate functie de clasificarea
motoarelor in motoare cu aspiratie naturala (N), supraalimentate (T) si supraalimentate si cu rdcire
intermediara (RI). Contributiile au constat in determinarea influentelor unor factori de mediu si
constructiv-functionali asupra unor marimi consacrate ale motoarelor si a unor termeni de bilant
energetic si exergetic. S-a realizat astfel si o ierarhizare a marimii pierderilor exergetice care este
foarte utild in strategia de control a recuperdrii energetice [ in conformitate cu Obiectivul 1.3 ].

- Dependenta dintre regimul de curgere a agentului termic si transferul de cdldura din cilindru a fost
validatd in Capitolul 5, fiind propusa o ecuatie proprie, originald, a invariantilor Nu-Re, apropiata de
valorile consacrate din literaturd, ecuatie care este sustinutd de rezultatele analizei lotului de motoare
[ in conformitate cu Obiectivele 1.2 si 1.5 ].

- Cuantificarea pierderii de caldurd prin suprafetele exterioare ale motorului, Qs, (Capitolul 5), marime
putin studiata in literatura, componentd importanta a termenului rezidual din bilantul energetic, a fost
cercetatd experimental pentru cazul motorului AVL 5402. S-a utilizat Comsol Multiphysics pentru
simularea transferului de caldurda din colectorul de evacuare al motorului D30, creand astfel
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fundamentul necesar pentru realizarea unor simuldri avansate aplicabile in optimizarea motoarelor cu
ardere interna [ in conformitate cu Obiectivul 1.5 ].

- In Capitolul 5, pierderile mecanice determinate experimental ale motoarelor investigate din baza de
date au fost comparate cu formulele de predictie din literaturd, functie de o serie de parametri de
catalog ai motorului; analiza critica a predictiilor pierderilor mecanice fata de experiment a condus la
recalibrarea cu coeficienti noi a patru formule, fiind elaborat si un algoritm de predictie. Acest demers
afost necesar pentru evaluarea termenului exergetic corespunzator pierderilor mecanice [ conform cu
Obiectivului 1.5].

- O contributie la studiul perfectiunii arderii (Capitolul 5) apreciata in functie de energia ramasa in
produsele arderii (CO, HC, particule Diesel) a fost actualizarea formulei de definitie prin separarea
particulelor diesel in doud fractiuni, una carbonoasa si cealaltd continand hidrocarburi grele [ in
conformitate cu Obiectivul 1.5]. Ca urmare a diferentei puterilor calorice ale celor doua fractiuni, apar
diferente fatd de cazul in care nu se considera diferenta de compozitie. in plus, s-a putut aprecia prin
utilizarea aceluiasi ciclu de testare conform Regulamentului ECE 49, cum a crescut perfectiunea arderii,
de la 0,982 la 0,996, prin scaderea celor trei poluanti, intr-o perioada de doua decenii in care s-au
aplicat metode eficiente de reducere a emisiilor poluante.

-in Capitolul 5, 0 contributie la evaluarea exergiei combustibililor este propunerea de a aveain vedere
caun foarte bun predictor puterea calorica superioara, Hs, pentru cazul combustibililor petrolieri lichizi,
fiind mai usor de utilizat decat produsul A.-H; care necesitd cunoasterea exactd a compozitiei chimice
a combustibilului [ Tn conformitate cu Obiectivul 1.4 ].

- Tot in Capitolul 5 se motiveaza si se sustine propunerea de introducere a trei noi termeni exergetici
asociati transferului de cdldurd ca urmare a pierderilor de caldura din procesele de comprimare, ardere
(care tine cont de randamentul energetic al arderii) si destindere, precum si a unui termen rest,
nedeterminat, care inchide bilantul exergetic [ in conformitate cu Obiectivul 1.5 ].

- Paragraful dedicat bilantului exergetic extins insumeaza toate aceste contributii, fiind generat un set
de diagrame Sankey noi, cu cinci termeni de pierderi exergetice noi, fatd de prima serie de diagrame [
in conformitate cu Obiectivul 2.3 ].

- Tabelul 6.2 cuprinde o caracterizare comparativa, ideald, a factorilor de recuperare energetica a
surselor calde existente pe motor, care au valorile cele mai mari pentru gazele de evacuare, apoi
descrescator pentru lubrifianti, lichidele de rdcire, aerul de supraalimentare si suprafetele exterioare
ale motorului.

-Tn sectiunea 6.2, pentru sursa de recuperare cea mai avantajoasd, gazele de evacuare, pe baza datelor
experimentale ridicate pentru motorul AVL 5402 s-a studiat amanuntit potentialul de recuperare a
energiei, constatandu-se obtinerea valorilor maxime la temperaturile cele mari ridicate, care sunt
atinse la regimurile de turatii si sarcini mari. Exprimarea cantitativd a acestui potential raportat la
energia gazelor de evacuare (8) a inregistrat valori de 0,4-0,51, iar raportat la exergia combustibilului
() de 0,11-0,25 [ conform Obiectivului 2.4 ].

- Pentru cinci cicluri distincte de functionare a motoarelor, (sectiunea 6.5), ierarhizarea dupd potentialul
de recuperare indica faptul cd functionarea in regim de autostradd este cea mai avantajoasd; fatd de
acesta, regimul de functionare pe drumuri cu declivitate - drumuri de munte, are un potential de
recuperare de circa trei ori mai redus, iar la functionarea in ciclul urban potentialul este de circa de sase
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ori mai redus. Aceste date sunt deosebit de valoroase pentru elaborarea strategiilor de aplicare a
mijloacelor de recuperare energetica.

- Controlul ideal al recuperarii de exergie trebuie sd se concentreze pe optimizarea termenilor de bilant
exergetic cu ponderea cea mai mare, adica pe pierderea cauzatd de ireversibilitatea arderii - ;4 Si
pe pierderea cu exergia cdldurii cedate de gazele de evacuare mediului inconjurdtor - mger
[ in conformitate cu Obiectivul 2.4].

Publicarea principalelor rezultate ale tezei de doctorat in reviste de specialitate si volumele unor
conferinte internationale cu comitet de recenzori se poate considera ca o contributie importanta ce
imbogadteste literatura tehnica din acest domeniu de cercetare.

inceeace priveste directiile viitoare de continuare a cercetdrilor, principiile aplicate in bilantul exergetic
pot fi extrapolate cdtre alte modele si configuratii de sisteme, dincolo de motorul cu aprindere prin
comprimare. in lucrarea [40] se pune accent pe identificarea si cuantificarea ireversibilitatilor, ceea ce
oferd un potential imens de aplicare la diverse alte tipuri de motoare.

Cea mai fireasca extindere a modelului numeric este pentru cazul motoarelor cu ardere prin scanteie,
unde aplicarea modelului exergetic este deja prezentatd in sectiunea 2.2; exista diferente ale
proceselor termodinamice distincte, ale caracteristicilor de ardere si a conditiilor de functionare care
influenteaza magnitudinea ireversibilitatilor. Diferentele in ceea ce constd bilantul exergetic dintre
motorul cu aprindere prin scanteie si cel prin aprindere prin comprimare constau in tipul proceselor
termodinamice care au locin timpul functiondrii, unde arderea la MAS este caracterizata de temperaturi
medii mai ridicate, iar ireversibilitdtile datorate arderii sunt mai mici in comparatie cu MAC.

Pierderea de exergie din gazele de evacuare este totusi mai redusd la MAC cu o temperatura a gazelor
arse de asemenea mai micd, specificand totodatd un randament mai ridicat in cazul motorului cu ardere
prin comprimare [41]. Pe langd aceste deosebiri, MAC se diferentiaza printr-o energie a combustibilului
pe unitatea de volum mai mare decat a omologului sdu, ceea ce rezulta intr-o conversie mai bunad a
exergiei chimice a combustibilului in lucru mecanic. MAC este totodata avantajat din punct de vedere
functional si constructiv de raportul de comprimare mai ridicat si de presiunile mai mari dezvoltate,
permitand functionarea mai aproape de potentialul energetic al combustibilului.

Din punct de vedere al modelului numeric, modificarile apar /a ciclul motor (p=1), la masa agentului
termic introdus in ciclu (mag ), precum si la valorile diferite ale unor marimi specifice datelor de intrare,
cum ar fi raportul de comprimare, coeficientul de exces de aer sau exergia combustibilului.

De asemenea, analiza exergetica reprezintd o metoda valoroasda in selectarea si integrarea
combustibililor alternativi pentru motorul cu ardere internd, deoarece identifica detaliat modul si locul
in care exergia este distrusa prin ireversibilitdtile datorate arderii combustibilului si transferului de
cdldura din interiorul motorului, cuantificand totodata exergia disponibila in gazele de evacuare.
Caracteristicile combustibilului poate afecta direct ireversibilitatile din timpul proceselor
termodinamice. Prin cuantificarea precisd a exergiei chimice si a distrugerii sale, analiza exergetica
prezintd o metoda de imbundtatire a eficientei motoarelor si de optimizare a utilizarii combustibilului
atat pentru combustibili conventionali, cat si cei alternativi. In cazul motorului cu ardere prin
comprimare, combustia metanului sau metanolului, care se caracterizeaza prin cresterea cantitatii de
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oxigen disponibile, va conduce la valori ale ireversibilitatilor arderii mai scazute datorate unei entropii
reduse la amestecarea produsilor de ardere. Aceasta reducere a ireversibilitatilor de ardere va produce
cresterea randamentului fatd de cazul motorinei conventionale [190].

Motorul cu aprindere prin scanteie prezinta randament marit in cazul folosirii etanolului sau a
amestecului imbogatit in oxigen, rezultand ireversibilitati de ardere reduse fata de cazul benzinei pure
[191, 192]. Combustibili precum etanolul, gazul natural comprimat si amestecurile imbogatite cu
oxigen sau hidrogen duc la cresterea lucrului mecanic util spre deosebire de butanol sau addaugarea de
apa pe traseul de admisie pana la 50% din amestec, caz in care cresterea ireversibilitatilor datorate
arderii sunt semnificative, avand ca rezultat un randament scazut [193, 194].

Combustibilii regenerabili sunt de mare interes deoarece reduc emisiile de CO, prin reducerea
amprentei de carbon pe parcursul ciclului lor de viatd si reducerea arderii de combustibili fosili care, prin
arderea lor, suplimenteaza cantitatea de CO, din atmosfera. Lucrarea [195] prezinta un studiu
experimental realizat pe un motor cu aprindere prin comprimare si alimentat cu biodiesel in proportie
de 50% si 100%.

Rezultatele aratd cad ireversibilitdtile arderii sunt mai reduse cu cresterea cantitatii de biodiesel, in
principal datorita continutului relativ ridicat de oxigen, de circa 10-12% (m/m) a acestui combustibil,
care ajuta la omogenizarea amestecului; in schimb, temperatura gazelor de evacuare scade usor.

Addugarea unei fractiuni de pana la 15% (m/m) de etanol intr-un amestec de diesel cu 50% biodiesel
duce la cresterea eficientei exergetice si la reducerea ireversibilitatilor datorate arderii [196].

Se contureaza doua tendinte care ar reduce ireversibilitatea arderii, si anume utilizarea hidrocarburilor
mai usoare (metan, etan) decat benzina si motorina, precum si utilizarea compusilor oxigenati
(metanol, etanol).

Din punct de vedere al modelului numeric aplicat motoarelor cu combustibili alternativi, modificarile
apar la formula de calcul a exergiei combustibilului, la componentele compozitionale (c, h, o, 5) 5/ la
puterea caloricad inferioara rezultata.

Modelul exergetic poate fi aplicat inclusiv la motoarele LHR (Low Heat Rejection) care sunt
continuatoarele conceptului de motor, numit impropriu, adiabatic, adica fara pierderi de caldurd, cazin
care sistemul de rdcire ar fi eliminat ca inutil; aceasta tehnologie are ca scop minimizarea transferului
de caldura prin peretii motorului folosind materiale izolatoare pentru camera de ardere, mdrind astfel
temperatura medie din interiorul cilindrului si implicit a randamentului. Prin aplicarea legii a doua a
termodinamicii se observa o reducere a ireversibilitatilor datorate arderii combustibilului si temperaturi
mai mari ale gazelor de evacuare, corespunzand unei disponibilitati crescute de energie pentru turbina
sau alte sisteme de recuperare a energiei. O comparatie a comportarii motorului diesel izolat termic,
fata de cazul conventional arata o crestere usoard a lucrului mecanic indicat de aproximativ 3,7%,
precum si o crestere a exergiei gazelor de evacuare de pand la 49%, fapt care atribuie solutiei de izolare
termica a peretelui cilindrului o apreciere din punct de vedere al principiului al doilea al termodinamicii
[197]; "reversul medaliei” este cd reducerea transferului de caldura din cilindru nu se transforma
notabil in cresterea randamentului indicat, ci mai mult in cresterea exergiei gazelor de evacuare.
Metoda de identificare a ireversibilitatilor subsistemelor poate fi extinsa chiar la sistemele de
cogenerare antrenate de motoare termice.
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Sistemele de cogenerare functioneaza adesea sub sarcini si conditii variabile, in special in aplicatii
precum incdlzirea urbana sau diverse procese industriale, iar analiza exergeticd ar putea fi aplicata in
etapa de proiectare pentru a fi obtinutd o eficienta ridicatd in conditii dinamice. Echilibrul exergiei
chimice si termice este deosebit de relevant pentru sistemele de cogenerare, unde atat energia
electrica cat si cea termica trebuie optimizate.

Analiza exergetica poate fi utilizata pentru integrarea unor sisteme de recuperare a caldurii reziduale,
cum ar fi generatoarele termoelectrice (TEG) sau sistemele ce utilizeaza ciclul Rankine organic pentru
a folosi caldura gazelor de evacuare in scopul producerii de lucru mecanic. Totodatd, prin extinderea
analizei catre anexele motorului, analiza exergetica poate imbunatati solutiile tehnice de dezvoltare si
proiectare a sistemelor de supraalimentare si rdcire intermediara a aerului de admisie prin reducerea
ireversibilitatilor datorate comprimarii, schimbului de caldura si procesului de laminare al fluidului.
Prin utilizarea modelului exergetic prezentat se pot obtine date de intrare pentru programele software
caracteristice ale sistemelor de recuperare de energie. Modelul validat experimental cu ajutorul datelor
din baza de date a motoarelor INAR, inclusiv motorul AVL 5402, poate fi utilizat pentru a furniza
informatiile necesare determindrii conditiilor limitd necesare, spre exemplu, in cazul determinarii
datelor despre temperaturd si presiune necesare unui dispozitiv de recuperare a energiei ce utilizeaza
ciclul Rankine sau datele despre sursa calda a generatorului termoelectric (TEG).

O configuratie alternativa de motoare sunt sistemele hibride moderne, unde motoarele cu ardere
interna functioneaza in sinergie cu un motor electric. Analiza exergetica poate evalua pierderile de
stocare a energiei prin estimarea pierderilor datorate transferului de cdldura si poate contribui la
optimizarea interactiunii dintre energia termica a motorului cu ardere internd si energia electrica din
baterie. Sistemele hibride sunt adesea proiectate sa recupereze energia din gazele de evacuare ale
motorului termic sau din franare. Aplicarea principiului al doilea al termodinamicii poate fi beneficd in
mai buna intelegere a modului in care energia circuld intre componentele sistemului hibrid si poate
ajuta in etapa de proiectare a sistemelor de recuperare a energiei, cum ar fi turbocompresoarele sau
solutiile de franare regenerativa [198].

Validarea rezultatelor cercetarii
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