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1. Introducere 

Motorul ou ardere internă constituie in prezent una din cele 
mai complexe şi fascinante creaţii tehnice ale minţii omeneşti, 
fără de care viaţa cotidiană ar fi practic de neconceput. El 
acoperă o gamă diversă de utilizări şi un domeniu extins de 
putere cuprins între 100 W, cum este cazul motoarelor utilizate 
în aeromodelism, şi 45000 kW, în cazul motoarelor navale. Ca 
urmare a acestui fapt un procent foarte ridicat din populaţia 
planetei desfăşoară activităţi ce au o legătură directă sau 
indirectă cu motoarele cu ardere internă (m.a.i.). 

Se poate afirma deci că activitatea de concepţie-proiectare-
dezvoltare a m.a.i. ocupă un loc important în peisajul tehnic 
actual. In principiu pentru proiectarea unui maşini termice se 
pot imagina două soluţii extreme. Pe de-o parte acest aspect 
poate fi abordat prin descrierea matematică a proceselor fizice 
ce au loc în instalaţia respectivă, descriere prin a cărei 
rezolvare se stabileşte varianta constructivă optimă. Pe de altă 
parte, acelaşi obiectiv poate fi atins prin renunţarea la 
elementele teoretice şi efectuarea unei optimizări empirice la 
standul de probe. Bineînţeles nici una din cele două metode 
sugerate nu poate conduce la rezultate remarcabile. In realitate 
se va alege o cale de mijloc ce ia în considerare ambele metode 
amintite, acordându-se o pondere mai mare uneia sau alteia în 
funcţie de tipul instalaţiei şi complexitatea proceselor fizice 
ce urmează a fi descrise matematic [79]. 

Pentru o perioadă îndelungată de timp dezvoltarea motoarelor 
cu ardere internă s-a bazat în mare măsură pe cea de-a doua 
metodă, ce are în vedere un număr mare de încercări 
experimentale. Acest fapt s-a datorat dificultăţilor existente în 
modelarea proceselor nestaţionare din cilindri şi în rezolvarea 
sistemelor complexe de ecuaţii diferenţiale. O schimbare de 
esenţă în acest sens a apărut în urma cu oca. 25 de ani, odată cu 
apariţia ordinatoarelor numerice rapide, care au permis 
utilizarea metodelor numerice pentru rezolvarea sistemelor 
complexe de ecuaţii. Ca urmare s-au dezvoltat o serie de 
metodologii de calcul pentru procesele de curgere, de schimb de 
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căldură, de ardere, etc. ce au loc în motor fapt ce a determinat 
o schimbare semnificativă a mijloacelor utilizate în proiectarea 
unui motor care ar fi astăzi practic de neconceput în absenţa 
simulării numerice. Scopul acestei modelări nu este însă 
eliminarea completă a probelor de stand, lucru care nici nu este 
de dorit, ci doar completarea acestora şi reducerea numărului 
lor. Implicit în acest mod se pot obţine reduceri semnificative 
ale timpului şi costurilor de proiectare-dezvoltare, dar şi a 
riscurilor legate de conceperea unui produs nou. 

Acestea sunt de altfel şi motivele care l-au determinat pe 
autor să abordeze domeniul vast şi complex al modelării numerice 
a ciclului real de funcţionare al unui m.a.i. Ţinând însă cont de 
progresele înregistrate în ultimii ani in domeniu, sigur că o 
abordare globală a problematicii existente în acest sens nu este 
posibilă, marea majoritate a programelor existente fiind 
specializate pe tipuri de motoare. Există totuşi şi programe 
extrem de evoluate, cum este programul FIRE, bazate pe modele 
multidimensionale ce pot fi aplicate, cu adaptările de rigoare, 
pentru toate tipurile de m.a.i. Aceste programe constituie fie 
secrete de firmă, fie se comercializează la preţuri foarte 
ridicate ce depăşesc 200.000 US$. 

In ceea ce ne priveşte ne-am propus să abordăm mai în 
profunzime un domeniu relativ mai restrâns dar pentru care există 
un interes real în momentul de faţă atât pe plan mondial cât şi 
în România, şi anume motoarele diesel cu cameră divizată. 

Este cunoscut faptul că o mare parte din motoarele ce 
echipează în prezent autoturismele sunt de acest tip. Ele sunt 
preferate motoarelor cu aprindere prin scânteie (m.a.s.) datorită 
consumului mai mic de combustibil, în timp ce faţă de motoarele 
diesel cu injecţie directă prezintă avantajul unei funcţionări 
mai liniştite şi a unor emisii poluante mai scăzute [25]. 

Cu toate acestea centrul de greutate al cercetărilor privind 
termogazodinamică motoarelor cu aprindere prin comprimare 
(m.a.c.) a fost situat în ultimii ani în domeniul motoarelor cu 
injecţie directă datorită preponderenţei rolului consumului 
specific de combustibil asupra celorlalţi parametri tehnico-
funcţionali. Ca urmare se poâte vorbi de o oarecare neglijare în 
ceea ce priveşte simularea numerică a ciclului real de 
funcţionare al m.a.c. cu cameră divizată. Nu este mai puţin 
adevărat însă că, într-o oarecare măsură, evaluarea globală a 
funcţionării unui astfel de motor împreună cu alte agregate, ca 
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de exemplu instalaţia de turbosupraalimentare sau sistemul de 
antrenare al unui autovehicul poate fi realizată cu rezultate 
acceptabile [18], [62] şi în condiţiile tratării acestor motoare 
similar cu cele- cu injecţie directă. Nu acelaşi lucru este 
valabil în ceea ce priveşte procesele termogazodinamice din 
cilindru, mecanismele de formare a noxelor poluante sau studiul 
solicitărilor termice ce apar în interiorul cilindrilor, situaţii 
când este absolut necesară utilizarea unui model matematic 
specific care să ţină cont de divizarea camerei de ardere. 

Ţinând cont de cele de mai sus, autorul a considerat că 
abordarea simulării pe calculator a ciclului real de funcţionare 
al unui motor diesel de tipul cu cameră separată de vârtej 
constituie un element de noutate care poate oferi numeroase 
informaţii noi şi poate confirma sau infirma o serie de teorii 
existente cu privire la procesele ce au loc în cilindrul unui 
astfel de motor. Modelul experimental avut la dispoziţie a fost 
prevăzut cu o cameră de turbionare de formă cilindrică, similară 
în multe privinţe camerei separate de vârtej, dar mult mai 
accesibilă din punctul de vedere al poziţionării aparaturii de 
măsură. Pentru încercările experimentale efectuate în cadrul 
Universităţii Tehnice din Munchen am beneficiat de un stand dotat 
cu instalaţii şi aparatură de ultimă oră pe plan mondial, iar 
prelucrarea datelor s-a efectuat într-o măsură însemnată pe 
reţeaua de calculatoare a aceleiaşi instituţii. 

Prezenta lucrare este structurată în nouă capitole, a căror 
organizare va fi punctată succint în continuare. 

Astfel în capitolul 2 este abordată modelarea matematică de 
ansamblu a termogazodinamicii m.a.i. Se insistă asupra modelelor 
de evaluare a principalelor procese ce au loc în timpul 
funcţionării m.a.i. în general, şi anume: schimbul de 
încărcătură, arderea şi schimbul de căldură suportat de fluidul 
motor. Pentru fiecare dintre acestea se prezintă metodele 
teoretice de abordare, iar în cazul schimbului de căldură se 
tratează şi principalele metode experimentale de cercetare. In 
final se realizează o interpretare critică a rezultatelor de 
calcul obţinute cu diferite modele şi o comparaţie a acestora cu 
date experimentale. 

Capitolul 3 cuprinde o scurtă trecere în revistă a stadiului 
actual al cercetărilor privind modelarea ciclului real de 
funcţionare pentru motoarele diesel cu cameră divizată, după care 
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se prezintă un model de calcul general pentru aceste tipuri de 
motoare. In acest sens sunt abordate separat fazele de 
comprimare, ardere şi destindere şi procesul de schimb de 
încărcătură ce are loc între cele două camere. 

In capitolul 4 se prezintă modelul matematic propus şi 
utilizat de autor pentru evaluarea ciclului real de funcţionare 
al unui motor diesel cu cameră separată de vârtej. In acest sens 
se propune utilizarea metodei caracteristicilor pentru evaluarea 
procesului de schimb de gaze ce are loc prin canalul de legătură 
dintre cele două camere, considerându-se că modelarea cât mai 
exactă a acestui proces este esenţială în vederea obţinerii unor 
rezultate de calcul cât mai apropiate de cele experimentale. După 
ce se insistă asupra metodelor utilizate pentru calculul 
condiţiilor la limită se face în final o prezentare succintă a 
programului de calcul şi a principalelor subrutine. De asemenea 
funcţionarea programului în principiu este schematizată printr-o 
organigramă generală a sa. 

Capitolul 5 se referă la instalaţiile experimentale şi 
metodele de cercetare utilizate cu scopul verificării modelelor 
matematice construite. Pe lângă prezentarea de ansamblu a 
standului de probe sunt înfăţişate traductoarele utilizate pentru 
măsurarea presiunii şi temperaturii în diferitele puncte ale 
camerei de ardere, ca şi celelalte elemente ale lanţului de 
măsură. De asemenea se propune o metodă experimentală de 
determinare a coeficientului termic de penetraţie pentru 
termocuplele miniaturizate de suprafaţă, mărime necesară apoi 
pentru calculul fluxurilor de căldură transmise la pereţi. 

Capitolul 6 cuprinde prezentarea şi interpretarea critică a 
principalelor rezultate experimentale obţinute. Se insistă pe 
studiul sistemului oscilant, din punct de vedere gazodinamic, 
constituit de ansamblul cameră principală - cameră de turbionare 
cilindrică abordându-se influenţele exercitate de sarcină şi 
turaţie asupra acestuia. De asemenea sunt prezentate rezultatele 
măsurărilor superficiale de temperatură efectuate în regim 
nestaţionar pe capul pistonului, în canalul de legătură şi în 
camera de turbionare. In final capitolul cuprinde un studiu 
privind erorile de măsurare ce apar ca urmare a dispersiei de Pa 
ciclu la ciclu. 

In capitolul 7 se face o comparaţie între datele 
experimentale şi rezultatele obţinute prin simularea numerică a 
ciclului real al unui motor diesel cu cameră divizată 
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constatându-se o bună corespondenţă între acestea. In plus se 
analizează fenomenele gazodinamice ce au loc în interiorul 
cilindrului şi procesul de schimb de căldură suportat de fluidul 
motor. In sfârşit, se abordează din punct de vedere experimental 
şi teoretic influenţele pe care le au depunerile de calamină de 
pe pereţii camerei de ardere asupra schimbului de căldură şi a 
evoluţiei presiunilor în cele două camere. 

In capitolul 8 se propune o metodă de optimizare 
constructiv-funcţională a m.a.i. aplicabilă prin simularea 
numerică a ciclului real de funcţionare încă din faza de 
proiectare. Modalitatea de aplicare a metodei este exemplificată 
prin optimizarea fazelor distribuţiei la motorul model. 

In sfârşit, capitolul 9 cuprinde concluziile privind 
prezenta lucrare şi contribuţiile personale ale autorului asupra 
cercetărilor teoretice şi experimentale întreprinse cu ocazia 
elaborării tezei de doctorat. 
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2. Cercetări privind modelarea matematică 
de ansamblu a termogazodinamicii 

motoarelor cu ardere internă şi 
interpretarea critică a rezultatelor obţinute 

cu modele reprezentative 
Precizia cu care se realizează modelarea matematică de 

ansamblu a termogazodinamicii motoarelor cu ardere internă depinde 
în mare măsură de modul de tratare analitică a fenomenelor 
nestaţionare care au loc în conductele de schimb de gaze şi a 
proceselor de ardere şi de schimb de căldură suportat de fluidul 
motor. In cele ce urmează se vor trece în revistă principalele 
metode analitice sau experimentale prin care cele trei fenomene 
amintite pot fi abordate. 

P r o c e d e e d e e v a . l i i a r - e SL s c h ± m t > i i l x i i 
d e x n c a r o a - t x i r - a 

Schimbul de gaze este unul din procesele care condiţionează în 
măsură însemnată performanţele motoarelor cu ardere internă 
deoarece cantitatea de încărcătură proaspătă introdusă în cilindrii 
motorului determină în mod nemijlocit performanţele de putere şi 
consum de combustibil ale acestuia, iar condiţiile în care se 
desfăşoară evacuarea gazelor arse caracterizează proporţia din 
energia termică pierdută prin eşapare şi gradul de purificare al 
cilindrului in vederea unei umpleri ulterioare [44]. 

Ca urmare a proceselor propriu-zise de admisiune respectiv 
evacuare, în sistemele de distribuţie ale motoarelor cu ardere 
internă iau naştere procese nestaţionare care conduc Ja apariţia 
unor fenomene de undă a căror intensitate depinde de complexitatea 

14 
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traseelor de curgere. Starea momentană a gazului în conductele de 
admisiune respectiv evacuare depinde deci de starea gazului din 
cilindru, dar în acelaşi timp fenomenele de undă din conducte 
influenţează înmod hotărâtor legile de evoluţie ale mărimilor de 
stare din cilindru. Pentru a putea evalua prin calcul aceste 
procese complexe, este necesar ca ecuaţiile diferenţiale care 
descriu starea gazului în sistemul de distribuţie să fie rezolvate, 
în timpul perioadei de deschidere a supapelor, simultan cu 
ecuaţiile diferenţiale referitoare la starea gazului din cilindru. 
Situaţia devine şi mai comlicată în cazul motoarelor care au mai 
mulţi cilindri conectaţi la un singur colector. 

Ca urmare se poate afirma că gradul de precizie al procesului 
de evaluare a ciclului real al unui motor depinde în mare măsură de 
metoda de calcul aplicată în cazul schimbului de gaze. Bineînţeles 
există posibilitatea alegerii unor metode mai simple sau mai 
complicate, lucru care conduce la apariţia unor diferenţieri în 
legătură cu timpii de calcul necesari dar şi în ceea ce priveşte 
precizia rezultatelor. In continuare se va face o scurtă trecere în 
revistă a diferitelor metode cu avantajele şi dezavantajele pe care 
le prezintă. 

2.1.2. Metoda. umpXexrîî jsdL «oldLrdLi 

Metoda umplerii şi golirii reprezintă cea mai simplă metodă de 
descriere a variaţiei mărimilor de stare ale gazelor din 
canalizaţia de admisiune şi evacuare a motorului [75]. 

Dacă ne referim pentru început la cazul unui monocilindru 
aspirat, caz reprezentat în figura 2.1, conductele de admisiune 
respectiv de evacuare se înlocuiesc cu cate un rezervor al cărui 
volum este egal cu volumul canalizaţiei reale a motorului. In plus 
în amontele "rezervorului de admisiune" este prevăzut un dispozitiv 
de strangulare care corespunde filtrului de aer. Acest rezervor se 
umple continuu cu aer având parametrii mediului ambiant p̂ , Tq şi se 
goleşte periodic prin intermediul supapei de admisiune a motorului. 

De cealaltă parte, în sistemul de evacuare, rezervorul se 
umple periodic cu gazele arse evacuate din cilindru prin 
intermediul supapei de evacuare şi se goleşte continuu printr-un 
dispozitiv de strangulare ce simulează amortizorul de zgomot. 

Bineînţeles în rezervoare are loc o variaţie periodică în timp 
a stării gazelor respectiv a presiunii, temperaturii şi masei 
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acestora, care poate fi determinată pe baza ecuaţiilor de 
conservare a masei şi energiei scrise pentru sistemul termodinamic 
reprezentat de rezervor. 

Po 
To" 

V3 
P 3 , T 3 , m 3 — Po 

V,P J , m , A 

Figura 2.1: Modelarea conductelor de schimb de gaze 
monocilindru pentru aplicarea metodei umplerii şi gol 

Trebuie subliniat deci faptul că această metodă se 
fapt pe un model global care nu ia în considerare decât 
în raport cu timpul a mărimilor de stare, neglijând 
variaţia spaţială a acestora. 

Sistemul de conducte se defineşte de fapt doar 
mărimi: volumul V şi secţiunea efectivă de curgere pA. 

P e n t r u s c r i e r e a 
ecuaţiilor diferenţiale ce 
permit calculul variaţiei în 
timp a mărimilor de stare, 
se ia în considerare 
sistemul termodinamic 
reprezentat in figura 2.2, 
respectiv rezervorul care Figura 2.2: Rezervorul de 
înlocuieşte canalizaţia de 
evacuare a motorului. 

Cele două ecuaţii ale sistemului sunt: 
- ecuaţia de conservare a masei: 

ale unui 
irii 

bazează de 
o variaţie 
în schimb 

prin două 

evacuare 
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da da da (2.1) 

- ecuaţia de conservare a energiei în ipoteza inexistc-nţei 
schimbului de căldură între rezervor şi mediul ambiant (sistem 
adiabatic) : 

da " da (2.2) 

Ecuaţia (2.2) poate fi transformată funcţie de legea de 
variaţie a temperaturii, luând forma; 

dT,_ 1 ' dm,. 
da iHjC^j da .{i-u,) ^^RT,- — — 

^ da ^ ax da (2.3) 

întrucât compoziţia gazelor din rezervor se modifică foarte 
puţin, doar in perioada suprapunerii deschiderilor celor două 
supape, ultimul termen al relaţiei (2.3) poate fi neglijat. 

Pe de altă parte, masa de gaze introdusă în sistem este egală 
cu masa de gaze evacuată din cilindru. Ţinând însă cont si d^ 
schimbarea de semn ce intervine la trecerea dintr-un sistem in 
altul, avem: 

_ ^B 
da da 

In ceea ce priveşte masa de gaze evacuată din 
aceasta poate fi calculată pe baza ecuaţiei curgerii: 

(2.4) 

rezervor, 

da 
2K, 

X 

K3-1 .•P3; 
(2.5) 

La ecuaţiile enumerate se mai adaugă şi ecuaţia de stare: 
PjV^^n^RT^ (2.6; 

Relaţii similare pot fi scrise şi pentru sistenul ::e 
admisiune. Toate acestea se calculează apoi simultan, pas cu pas în 
timpul evaluării, procesului de schimbare a gazelor, făcându-se îr. 
acelaşi timp corelaţia cu mărimile de stare din cilindru prir. 
intermediul relaţiilor: 
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da. 'A.E (2.7) 

2K i K _ f^l K K-1 IpîJ 

2 f \ K»1 2k El R K 
K-1 A P J .pi 

(2.8) 

(2.9) 

Motoarele pol ici1indrice, ale căror sisteme de admisiune 
respectiv evacuare sunt conectate simultan la mai mulţi cilindri, 
pot fi tratate în acelaşi mod. Rezervorul care simulează sistemul 
de evacuare (figura 2.3) va fi 
umplut succesiv de toţi 
cilindrii cu care se află în 
legătură, conform ordinii de 
aprindere. 

In locul ecuaţiei (2.9) se 
va utiliza relaţia: 

_ 
da da ( 2 . 1 0 ) 

unde i este numărul cilindrilor 
ale căror evacuări se suprapun. 

In cazul general trebuie 
c a l c u l a t e s i m u l t a n 
transformările de stare ale 

Figura 2.3: Cazul motoarelor 
policilindrice 

gazelor din toţi cilindrii, ţinând bineînţeles seama de decalajul 
existent între ei prin intermediul ordinii de aprindere. In plus 
calculul trebuie efectuat în mod repetat, pentru mai multe cicluri, 
până când se ajunge la o variaţie a presiunii din rezervor care nu 
mai diferă de la un ciclu la altul. Ca urmare, chiar şi în cazul 
utilizării acestei metode simple timpul de calcul pentru un motor 
policilindric este apreciabil, dar oricum mult mai mic decât în 
cazul utilizării'altor metode. 

Totuşi, în cazul motoarelor policilindrice a căror ordine de 
aprindere este simetrică, timpii de calcul pot fi reduşi 
semnificativ dacă evaluarea ciclului real se face pentru un singur 
cilindru iar rezultat^e obţinute, de exemplu debitele masice,^se 
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translatează şi se însumează pentru toţi cilindrii ţinând cont de 
decalajul dintre ei. 

Pe baza rezultatelor experimentale prezentate în lucrarea 
[75], se poate concluziona că metoda oferă o precizie acceptabilă 
prin comparaţie cu alte metode în cazul motoarelor lente şi 
semirapide dar conduce la apariţia unor abateri pentru cazul 
motoarelor rapide, cu atât mai mari cu cât viteza medie a 
pistonului este mai ridicată. 

Din aceeaşi categorie cu metoda umplerii şi golirii face parte 
şi metoda cvasistaţionară a funcţiilor auxiliare care a fost 
dezvoltată şi aplicată cu succes la începutul anilor '80 în cadrul 
Catedrei de Termotehnică şi Maşini Termice a Universităţii Tehnice 
Timişoara [48]. Metoda porneşte de la premiza că ecuaţiile 
descriptive ale parametrilor de stare din cilindrul unui m.a.i., 
care vor fi prezentate într-un paragraf ulterior, sunt valabile 
numai la nivel diferenţial. Ele formează un sistem de ecuaţii 
diferenţiale care, după ce este adus la forma canonică, este 
integrat cu o metodă de gen Runge-Kutta, integrarea numerică 
făcându-se succesiv pe cate un pas de calcul. Fiecare parametru se 
poate admite că variază continuu pe pas conform unei ecuaţii 
diferenţiale descriptive sau variază discret la sfârşitul pasului 
conform unei ecuaţii ordinare. De aici rezultă că ordinul de mărime 
al sistemului diferenţial este în funcţie de numărul de parametri 
care se admite că variază continuu pe pas, categorie în care se 
recomandă a fi introduşi parametrii ce au o variaţie mare pe un pas 
de calcul cum sunt presiunea, temperatura şi masa de gaz din 
cilindru. In acest mod numărul ecuaţiilor sistemului se reduce 
semnificativ. In plus pentru o simplificare a formei ecuaţiilor se 
definesc o serie de funcţii auxiliare de masă, de căldură, de 
temperatură, ş.a.m.d. Metoda amintită se pretează motoarelor de 
turaţie mijlocie-mică aspirate sau supraalimentate cu turbină de 
presiune constantă şi are avantajul unei mari expeditivităţi în 
condiţii acceptabile de precizie. 

^ - 1 - 3 I>e SCIT ie r e a •na.-eema.-t:. î c ^ a Xor 
d i n a m i c r e ? e r e a u X o c : i n c o r m c i v a c r - t e l e d e a d m i s i u n e j s i 

e v a c u a r e 

In cazul motoarelor cu ardere internă funcţionând la turaţii 
ridicate şi cu viteze medii ale pistonului mari, ale căror sisteme 
de admisiune respectiv evacuare au o lungime relativ ridicată. 
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Utilizarea metodelor prezentate anterior pentru descrierea 
fenomenelor din conducte nu mai este satisfăcătoare. 

La modelarea matematică a acestor fenomene trebuie avută în 
vedere variaţia parametrilor de stare în raport cu timpul r şi 
spaţiul X. Ipoteza unei curgeri unidimensionale prin conducte este 
de cele mai multe ori acceptabilă, o tratare bi sau tridimensională 
a problemei conducând la complicaţii extrem de mari ale calculului. 

Starea unui mediu gazos în curgere poate fi caracterizată prin 
următoarele mărimi; viteza w, densitatea p, volumul masic v, 
temperatura T, energia internă masică u, entalpia masică i, 
presiunea p, viteza sunetului a, entropia masică s. 

Pentru un gaz ideal aflat într-un sistem închis se pot scrie 
următoarele relaţii simple de legătură între mărimile de stare 
enumerate: 

( 2 . 1 1 ) 

( 2 . 1 2 ) 

(2.13) 

ai = (2.14) 

a^y/KRT (2,15) 

= ^ = (O ipx X T T (2.16) 

Ţinând seama de cele şase ecuaţii, înseamnă că mai sunt 
necesare încă trei pentru definirea tuturor celor nouă mărimi de 
stare şi implicit a stării gazului. 

Fie un element de conductă de secţiune constantă A şi lungime 
dx, de tipul celui reprezentat în figura 2.4. 

Starea gazului în conductă este Z, unde Z este un simbol care 
se referă la toate cele nouă mărimi enumerate, depinde de spaţiul 
X şi timpul T: 

Z = ZU,T) (2.17) 

In figura amintită sunt definite stările gazului în două 
poziţii diferite la acelaşi moment de timp x: 
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pentru poziţia x 
(suprafaţa I) starea gazului 
este caracterizată de 
mărimile de stare Z; 

- pentru poziţia x+dx 
(suprafaţa II) starea 
gazului este caracterizată 
de mărimile de stare 
Z+(az/ax)dx 

Cele trei ecuaţii 
suplimentare necesare pot 

II 

A Z ax dx 
X x+dx 

Figura 2.4: Element de conductă 

fi obţinute dacă pentru sistemul 
considerat se scriu ecuaţiile de conservare a masei (ecuaţia de 
continuitate), impulsului şi energiei. 

Stabilirea acestor ecuaţii se face în felul următor: 

Legea conservării masei precizează că, dacă la un moment de 
referinţă x, debitele masice de gaz prin cele două suprafeţe I şi 
II sunt diferite, aceasta presupune existenţa unei variaţii în timp 
a masei elementului considerat: 

( 2 . 1 8 ) 

Prin neglijarea diferenţialelor de ordin superior şi împărţire 
cu dx se obţine ecuaţia de continuitate: 

dx ^ dx dx 
(2.19) 

Legea conservării impulsului face legătura între rezultanta 
forţelor ce acţionează asupra unui element şi variaţia de impuls ce 
rezultă. In cazul de faţă asupra elementului din figura 2.4 
acţionează forţa determinată de diferenţa de presiune pe cele două 
suprafeţe I şi II, F : 

(2.20) 

La aplicarea legii de conservare a impulsului trebuie ţinut 
cont de faptul că avem de-a face cu un sistem deschis. Trebuie deci 
avute în vedere, pe lângă variaţia impulsului pe element, şi 
schimbul de impuls cu elementele învecinate, prin suprafeţele I şi 
II . 
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Dacă rezultanta forţelor pe element ar fi nulă, atunci 
variaţia impulsului ar fi nulă şi ecuaţia de conservare a 
impulsului s-ar obţine din ecuaţia de conservare a masei (2.18) 
prin înlocuirea densităţii p cu mărimea (pw) . Dacă însă se ţine 
cont de forţele ce acţionează pe element, se obţine: 

A d x i l e ^ = V F , (2.21) 

Prin prelucrarea acestei ecuaţii şi eliminarea diferenţialelor 
de ordin superior avem: 

Ţinând însă cont de ecuaţia de continuitate (2.19), respectiv 
de faptul că suma termenilor subliniaţi din ecuaţia (2.22) este 
zero, această ecuaţie devine: 

^ a-c ^ ax dx Adx 
(2.23) 

Legea conservării energiei precizează 
energiei sistemului (în cazul de faţă suma 
masică şi energia cinetică) se datorează 
realizat cu sistemele învecinate prin 
termodinamic dat. Prin pereţii conductei 
schimb de căldură cu exteriorul (dQ/dx), 

prin suprafeţele I şi II sunt respectiv: 

că o variaţie în timp a 
dintre energia internă 
schimbului de energie 
graniţele sistemului 

se poate realiza doar 
Schimburile de energie 

I: Apw 

I I , 
(2.24) 

ceea ce conduce la următoarea formă pentru legea conservării 
energiei: 

Adx4-
dl 

u+ 

-A 
2 j 

p^.Ii^dx 

dz 
+Apw 

2 dx 

" T I 

dx 
(2.25) 

Ţinând cont de faptul că i=u+p/p rezultă: 
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u+ 2 u + -
3x p 

fc^ 

u+ 2; dx dx p Acbf 

(2.26) 

Din nou suma termenilor subliniaţi este zero, conform ecuaţiei 
de continuitate (2.19), ca urmare ecuaţia (2.26) devine; 

Termenii subliniaţi pot fi scrişi de data aceasta din ecuaţia 
de impuls (2.23) în funcţie de forţa de frecare, ceea ce conduce 
la: 

^ dx ^""dx ^dx Adx dx Adx 
(2.28) 

înlocuind (dw/dx) din ecuaţia de continuitate (2.19) în 
relaţia (2.28), avem: 

^ dx ^ dx p[dx dx/ Adx dx Adx 
(2.29) 

Aplicând cele două principii ale termodinamicii pentru cazul 
unui sistem închis, rezultă: 

j,ds _ du^ dv _ du__ p dp 
dx dx dx dx p^ dx (2.30) 

După Euler [75], în cazul proceselor de curgere, spaţiul poate 
fi descris în funcţie de timp, legătura dintre ele făcându-se prin 
intermediul vitezei. Ca urmare se poate utiliza transformarea: 

dZ dZ dx . ̂ g jg 
dx dx dx dx dx dx 

care aplicată ecuaţiei (2.30) conduce la: 

dx dx dx \dx dx I 

(2.31) 

(2.32) 

Introducând acum relaţia (2.32) în (2.29) şi împărţind cu p, 
se obţine forma finală a ecuaţiei de conservare a energiei: 

dx dx pAdx dx pAdx 
(2.33) 

ceea ce pune în evidenţă faptul că variaţia entropiei se datoreşte 
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frecării şi schimbului de căldură prin pereţi. 
Cele trei ecuaţii diferenţiale (2.19), (2.23) şi (2.33) 

descriu variaţia stării gazului în funcţie de coordonatele de 
spaţiu şi timp pentru cazul curgerii unidimensionale, nestaţionare 
printr-o conductă de secţiune constantă. Toate celelalte mărimi de 
stare pot fi obţinute pe baza relaţiilor (2.11) - (2.16). 

Sistemul de ecuaţii diferenţiale nu are soluţii generale 
putând fi rezolvat numai pe cale numerică, înainte de a trece însă 
în revistă metodele numerice de rezolvare ale sistemului, se vor 
lua în considerare o serie de ipoteze simplificatoare care să 
permită rezolvarea sistemului pe cale analitică. 

2 - 1 . 4 Met^ode l i n i a r e d e era. Icul el f encMmene loxr d e 
u n d a c u dLmi>lica.;t idL a.sux>xra. schaîmbuluî d e 

Sin cfa. r c;̂ -t u 

Metodele liniare de calcul sunt de fapt nişte metode 
intermediare între metodele cvasistaţionare, categorie din care fac 
parte şi metodele prezentate în paragraful 2.1.2, şi cele neliniare 
de calcul reprezentate în primul rând prin metoda caracteristicilor 
şi, mai ales în ultima perioadă, cea a elementului finit. Tuturor 
metodelor din această categorie le este comun faptul că acceptă o 
serie de ipoteze simplificatoare care permit liniarizarea 
ecuaţiilor ce descriu fenomenele din conducte şi apoi rezolvarea 
lor. In cele ce urmează se va expune metoda teoriei acustice, cea 
mai utilizată de altfel din această categorie, iar apoi se vor 
prezenta în mod sintetic şi alte câteva metode liniare care au 
drept element comun ipoteza existenţei în conducte doar a undelor 
de mică amplitudine. 

Dacă se acceptă ipoteza unei curgeri izentropice, fără 
frecare, atunci se elimină ecuaţia (2.33) iar descrierea stării 
gazului în coordonate spaţiu - timp se face pe baza ecuaţiilor 
(2.19) şi (2.23). La acestea se adaugă ecuaţiile ce descriu 
variaţiile vitezei, presiunii şi densităţii gazului. 

Ecuaţia transformării izentropice este: 

(2.34) 

sau: 
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De aici se obţine: 

p = Cp * (2.35) 

(2.36) 

înlocuind în ecuaţia de continuitate (2.19) densitatea şi 
derivatele ei parţiale cu ajutorul relaţiilor (2.35) şi (2.36), se 
obţine: 

sau cu ecuaţiile (2.11), (2.15): 

,2 .38, 

unde a este viteza sunetului. 
Ecuaţia impulsului (2.23) pentru cazul curgerii fără frecare 

devine: 

= ̂  (2.39) 

Ecuaţiile (2.38), (2.39) caracterizează starea gazului în 
cazul curgerii unidimensionale, izentropice, fără frecare printr-o 
conductă de secţiune constantă. Pentru a se putea rezolva pe cale 
analitică sistemul format de aceste două ecuaţii este însă necesară 
o ipoteză simplificatoare suplimentară, şi anume aceea a existenţei 
doar a unor unde de mică amplitudine în conductă. In această 
situaţie viteza gazului w este foarte mică faţă de viteza de 
propagare a undelor în mediul gazos, respectiv viteza sunetului a. 
Ca urmare în ecuaţiile (2.38) şi (2.39) termenii ce conţin viteza 
gazului w pot fi neglijaţi prin comparaţie cu ceilalţi termeni şi, 
în plus, densitatea gazului şi viteza sunetului pot fi considerate 
constante. In aceste condiţii se obţine sistemul: 

(2.40) 

Pentru acest sistem pot fi aplicate de exemplu soluţiile 
propuse de d'Alembert: 
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T - -

Pô o 4>i 

-4>2 
X 

T + -

T - T + X 
^oj. 

(2.41) 

Aceste soluţii pun în evidenţă faptul că în cazul curgerii 
nestaţionare presiunea şi viteza în orice punct x, la orice moment 
T se compun dintr-o constantă (pjj respectiv Wq ) şi două funcţii 
dependente de spaţiu şi timp, fără a face însă precizări privind 
forma acestor funcţii şi (f)̂  de argumente cunoscute. Semnificaţia 
fizică a acestor 
aspecte este 
pusă în evidenţă 
în figura 2.5. 
U r m ă r i n d 
presiunea p în 
poziţia X la 
momentul x • se 
observă că ea 
rezultă ca sumă 
a trei termeni: 
Pf, <t>j(T-x/aQ) ; 

4) 2 ( r + x / a Q ) . 
Urmărind aceeaşi 
m ă r i m e în 
poziţia x+dx şi 
la momentul x+dx 
se poate afirma 
că cele donA Figura 2.5: Reprezentare grafică a soluţiei d Alembert pentru presiunea din conductă 
presiuni pot fi 
egale independent de expresia funcţiilor 4)̂  numai dacă 
argumentele acestor funcţii sunt egale. Aplicând acest lucru 
funcţiei avem: 

(2.42) 

adică: 

dT = an (2.43) 

Aceasta înseamnă că funcţia <|>. care corespunde la momentul x 

BUPT



SCHTMBVI, DE ÎNCARCAŢ-URA ^^ 

PoziUei x.va corespunde la momentul x+dx = x+dx/a, poziţiei x+dx, 
sau cu alte cuvinte în conductă există o undă de presiune care se 
deplasează spre dreapta (undă incidenţă) fără a-şi modifica 
amplitudinea. 

Aceleaşi consideraţii sunt valabile şi pentru funcţia <|., care 
corespunde unei a doua unde care se deplasează în sens contrar, 
spre stânga (undă reflectată), cu viteza sunetului fără a-şi 
modifica amplitudinea. Extinzând raţionamentul prezentat şi asupra 
vitezei de curgere a gazului w, se poate trage concluzia că 
presiunea şi viteza în orice punct din conductă se pot considera ca 
fund compuse din trei termeni: din valorile constante p. respectiv 

din undele incidente p̂  respectiv W; şi din cele reflectate p 
"x̂r'-J- î -v? 1.1 • f 

W 
respectiv ŵ : 

P=Po+Pi+Pr (2,44) 

Comparând aceste relaţii cu ecuaţiile (2.41), se obţine 
legătura dintre undele de presiune şi cele de viteză care se 
deplasează în acelaşi sens: 

Pi = aoPo»'i 
= (2.45) 

întrucât în acustică avem de-a face cu propagarea undelor de 
sunet, care sunt unde de mică amplitudine, cărora li se pot aplica 
aceleaşi ipoteze ca şi în cazul de faţă, această metodă de tratare 
a fenomenului de undă din conducte poartă numele de teoria 
acustică. 

Cu toate că în conductele motoarelor cu ardere internă ipoteza 
undelor de mică amplitudine nu este valabilă decât în cazuri 
particulare, utilizarea acestei metode prezintă avantajul unui 
aparat matematic mai puţin complex care permite evaluarea cu o 
precizie destul de bună a fenomenelor dinamice din conductele 
m. a. i 

In cele ce urmează se vor analiza două situaţii simple de 
aplicare a teoriei acustice. 

Astfel, fie o conductă de secţiune cilindrică de tipul celei 
reprezentate în figura 2.6, în care la un capăt se deplasează un 
piston în mişcare rectilinie alternativă după o lege de mişcare 
sinusoidală, celălalt capăt fiind liber. La momentul t=0 pistonul 
se găseşte încă în repaus, din acest moment el fiind pus în mişcare 
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după o 
descrisă 
ecuaţia: 

lege 
de 

v^ = rsin(i)T 

Se pune problema 
s t a b i l i r i i 
modului în care 
variază în timp 
starea gazului, 
respectiv viteza 
w şi presiunea 
p, în trei 
puncte situate 
de-a lungul 
conductei: x=0, 
x = xj şi x=X2. 

înainte de 
î n c e p e r e a 

Figura 2.6: Aplicarea teoriei acustice în cazul 
unei conducte cu un capăt liber 

m i ş c ă r i i 
pistonului, mediul gazos din conductă se găseşte în repaus, fiind 
valabile deci condiţiile iniţiale: 

t=0: Cp = 0; Ci = 0; c^=0; c=0 
p=Po; <t>i=0; 4>2=o (2.46) 

După începerea mişcării pistonului la capătul din dreapta al 
conductei, respectiv pentru x=0, gazul este supus unei comprimări 
şi destinderi periodice sintetizată prin condiţia limită: 

x=0: + (2.47) 

In schimb la capătul liber al conductei nu apare nici o 
variaţie a stării gazului întrucât în această zonă presiunea din 
conductă va fi egală cu presiunea mediului ambiant p.. Condiţia la 
limită va fi: 

(2.48) 
Pe baza condiţiilor la limită (2.47) şi a ecuaţiilor (2.41) şi 

'2.44) se pot determina funcţiile necunoscute 4)̂  şi «J,̂  astfel-
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Dacă se ţine cont şi de condiţiile la limită pentru capătul 
liber (2.48), rezultă: 

T + - =4>i (2.50) 

respectiv: 

•a T + - ^aoPorsino) (2.51) 

unde 2(x2/aQ) reprezintă timpul necesar unei unde pentru a parcurge 
spaţiul între x=0 şi x=x2, a fi reflectată la capătul liber şi a 
reveni în punctul iniţial. Ţinând cont de acest lucru şi de 
condiţiile iniţiale (2.46), se obţine: 

T< T - - =0; T + X 

^Oj 
=0 (2.52) 

S-au calculat astfel, cu ajutorul condiţiilor iniţiale şi la 
limită funcţiile necunoscute şi pe baza cărora se poate 
determina starea gazului în orice punct din conductă x la momentul 
de timp t. In figura 2.6, în partea de sus este prezentată evoluţia 
undelor de viteză incidente şi relectate w- respectiv ŵ , ca şi 
legea de variaţie a vitezei totale w în punctele x=0, x=xj şi x=x2 
funcţie de timpul x. Similar în partea de jos a figurii sunt 
prezentate undele de presiune incidente p. respectiv reflectate p̂  
ca şi legea de variaţie a presiunii p în aceleaşi puncte. 

In continuare se va analiza succint cazul unei conducte 
similare al cărei capăt din dreapta este însă închis, caz 
reprezentat in figura 2.7. Bineînţeles condiţiile iniţiale (2.46) 
şi condiţiile la limită scrise pentru capătul din stânga (2.47) 
rămân aceleaşi. In schimb la capătul din dreapta, unde viteza w 
este nulă, condiţiile la limită vor fi: 

T + - T - - (2.53) 
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S i t u a ţ i a 
prezentată în 
f i g u r a 2.7 
corespunde chiar 
regimului de 
rezonanţă, caz 
particular ce se 
d a t o r e a z ă 
c o r e l a ţ i ilor 
existente între 
frecvenţa de 
m i ş c a r e a 
pistonului şi 
l u n g i m e a 
c o n d u c t e i . 
C a l c u l u l 
f e n o m e n e l o r 
dinamice într-o 
a s t f e l d e 
s i t u a ţ i e 
particulară este 

Figura 2.7: Aplicarea teoriei acustice în cazul 
unei conducte închise la un capăt 

mai dificil datorită creşterii rapide a amplitudinilor undelor ceea 
ce conduce la apariţia unor erori de calcul datorate depăşirii 
domeniilor de variaţie normale. 

Prin tratarea celor două exemple simple s-au pus în evidenţă 
etapele ce trebuie parcurse în cazul aplicării teoriei acustice la 
calculul fenomenelor de curgere în regim nestaţionar. Astfel, 
într-o primă etapă trebuie calculate, pornind de la condiţiile 
iniţiale, fenomenele de undă ce au loc în conductă, ceea ce permite 
calculul stării gazului în funcţie de timpul T şi spaţiul x pe baza 
relaţiilor ( 2 . 41) - ( 2 . 44 ) . Urmează apoi stabilirea funcţiilor <t). şi 

din condiţiile la limită scrise pentru capetele conductei. ̂  

Al t:G -Z cr&JLcrtjJL 

Metoda acţiunii masice, ale cărei baze au fost puse de Huber 
şi Eichelberg, are în vedere un procedeu de calcul prin care se 
poate lua în considerare efectul inerţiei masei unei coloane de gaz 
accelerată sau decelerată în procesul de curgere, fără a urmări 
propagarea undelor de presiune şi reflecţia acestora. In principiu 
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procedeul constă în determinarea vitezei curentului luând în 
considerare inerţia masei de gaz în mişcare, viteză a cărei valoare 
odată cunoscută într-una din secţiunile traseului luat în studiu 
permite evaluarea cantităţii- de încărcătură'schimbată. 

Deoarece la procesele însoţite de oscilaţii de presiune de 
mică amplitudine diferenţele de presiune sunt mici, în calcul se 
vor întrebuinţa valori medii pentru densitate. Curgerea se 
consideră unidimensională, negiijându-se frecarea şi schimbul de 
căldură cu exteriorul. 

Relaţia de bază este ecuaţia de curgere . pentru fluide 
incompresibile (ecuaţia lui Bernoulli) cu soluţia pentru curgerea 
nestaţionară printr-o conductă de secţiune constantă ca poziţie şi 
în timp. Utilizarea acestei relaţii este motivată prin faptul că la 
calculul schimbului de încărcătură se operează cu intervale de timp 
suficient de mici când diferenţele de presiune şi densitatea medie 
sunt mărimi constante. Dacă se impune luarea în considerare şi a 
frecării, aceasta poate fi asimilată cu o micşorare a secţiunii de 
curgere în cazul menţinerii constante a vitezei. 

Avantajul metodei constă în faptul că pe baza ei se pot 
construi nomograme [44] care permit deteminarea rapidă, exclusiv 
grafică, a vitezei la sfârşitul unui interval de timp pe baza 
valorii vitezei la începutul acestui interval. Procedeul dă 
rezultate foarte bune în cazul admisiei la motoarele de turaţie 
mică şi medie, în special la cele la care este îndeplinită condiţia 
I ca durata de deschidere a supapei x̂  să fie suficient de mare în 
^comparaţie cu timpul x̂  în care perturbaţia de presiune parcurge 
conducta, în limita (x̂ /xĵ ) < (1/6 ) . In schimb în procesul de evacuare 
,acordarea condiţiilor reale cu tratarea matematică a fenomenelor 
după această metodă este dificilă datorită influenţei puternice a 
căldurii evacuate, a variaţiilor mari de temperatură şi a 
oscilaţiilor de presiune mai severe ca intensitate. 

Metoda impedanţei. Pentru cercetarea din punct de vedere al 
frecvenţelor proprii şi al amplitudinilor de rezonanţa a undelor 
din sistemul de conducte propriu traseului de admisiune. Morse şi 
Frederiksen propun utilizare noţiunii de impedanţă operându-se cu 
parametrii masa curentului m şi presiunea p [47]. Impedanţa 
complexă se defineşte prin: 
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Ai77 

fiind de remarcat faptul că în cazul oscilaţiilor neamortizate este 
posibil ca amplitudinea Am să devină infinit mică, pe când Ap 
rămâne finit. 

Prin reprezentarea oscilaţiilor sub forma unor stele de 
vectori, atât pentru motoarele cu admisiune normală cât şi pentru 
cele supraalimentate, se poate studia comportarea ţevăriei de 
admisiune şi în cazul motoarelor policilindrice, pentru o ordine de 
aprindere şi o viteză de rotaţie a arborelui cotit impuse, făcându-
se aprecieri în legătură cu măsurile constructive şi funcţionale ce 
trebuie luate, în vederea unei umpleri optime, pentru evitarea 
rezonanţei. 

Metoda funcţiilor hiperbolice, elaborată de Chen [13], se 
constituie ca o metodă grafică ce permite calculul frecvenţelor 
proprii şi a oscilaţiilor induse provocate de excitaţiile simultane 
ale unor maşini policilindrice cu piston, cum ar fi compresoarele 
de exemplu, luându-se în considerare viteza de curgere, efectul de 
amortizare şi influenţele temperaturii. 

Metoda funcţiilor periodice, propusă de Negrea [44], permite 
evaluarea fenomenelor dinamice de pe traseul de admisiune al 
motoarelor cu ardere internă, ecuaţiile de undă fiind liniarizate, 
în jurul valorilor curentului cvasistaţionar variabil în timp şi 
spaţiu şi nu constant cum au considerat alţi autori, cu ajutorul 
funcţiilor trigonometrice. Efectul frecării este avut în vedere 
considerând că energia disipată prin frecare şi transformată în 
căldură se cumulează la căldura schimbată cu mediul de unitatea de 
masă de fluid aflat în curgere prin conducte. Deşi se acceptă şi de 
această dată o serie de ipoteze simplificatoare, acestea îşi reduc 
influenţa datorită formulării termodinamice a condiţiilor la 
limită, metoda aparţinând de fapt domeniului cuprins între metodei 
liniare şi cele neliniare de calcul. Ea conduce la obţinerea unor 
rezultate foarte bune atunci când nu trebuie avută în vedere în mod 
expres influenţa inerţiei coloanei de fluid, respectiv în cazul 
motoarelor funcţionând la turaţii mai mici de 4000 rot/min. Este de 
remarcat de asemenea aplicabilitatea metodei în apropierea 
rezonanţei, cu ajutorul ei putându-se evidenţia fenomenul d 
umplere acustică. Inadvertenţele care apar în cazul undelor de mare 

e 

e 
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amplitudine şi în cazul motoarelor policilindrice se datorează în 
primul rând liniarizării condiţiilor la limită. 

2 - i . 5 EvaXviaxrea. f e n o m e n e lor ionotre cidLn 
d e s c h i m b d e fiaze c u mei^ode n e X i n i a r e 

« i e c = a X c 3 v i l 

Calculul stării gazului în conducte drepte se face relativ 
uşor cu ajutorul soluţiilor complete (2.41) ale sistemului de 
ecuaţii cu derivate parţiale (2.40), nefiind necesară decât 
scrierea corectă din punct de vedere matematic a condiţiilor la 
limită la cele două capete ale conductei. Problema se complică însă 
în cazul unor sisteme complexe de conducte, prevăzute cu numeroase 
secţiuni de discontinuitate, aşa cum este cazul conductelor de 
admisiune şi evacuare ale motoarelor cu ardere internă. In plus în 
cazul motoarelor policilindrice, în aceste sisteme apar zone de 
bifurcare sau unificare a conductelor, caz în care ipoteza curgerii 
unidimensionale nu mai este aplicabilă. In aceste situaţii este 
necesar să se apeleze la o metodă numerică de calcul, cele mai 
semnificative fiind prezentate in continuare. 

- -Z - ^ - JE M G ^ c f t i a . 

Metoda cea mai utilizată pentru integrarea sistemului format 
din ecuaţiile diferenţiale de conservare şi bilanţ tratate în 
paragraful 2.1.3, este metoda caracteristicilor. Această opţiune se 
datorează faptului că ecuaţiile cu derivate parţiale amintite sunt 
de tip hiperbolic, de ordinul întâi, iar această metodă este 
specifică acestui tip de ecuaţii. 

Raţionamentul de bază al acestui procedeu constă în faptul că 
printr-o alegere adecvată a unui sistem de coordonate, sistemul 
original de ecuaţii hiperbolice de ordinul întâi poate fi înlocuit 
printr-un sistem exprimat în coordonate caracteristice, care este 
un sistem natural în sensul că, în funcţie de aceste coordonate 
operaţia de diferenţiere este mult simplificată. Metoda 
caracteristicilor aparţine prin modul de rezolvare numerică 
efectivă metodelor cu diferenţe finite. 

Conform teoriei ecuaţiilor cu derivate parţiale, 
cvaracteristicile reprezintă acea categorie de curbe trasate într-o 
diagramă r-x, de-a lungul cărora ecuaţiile diferenţiale pot fi uşor 
integrate. Ca urmare rezolvarea ecuaţiilor diferenţiale se va face 
numai de-a lungul acestor curbe caracteristice. Avantajul principal 
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constă în faptul că nu se mai pune problema găsirii unor soluţii în 
funcţie de cele două variabile independente, adică timpul T şi 
spaţiul X, ci funcţie doar de o nouă şi unică variabilă 
independentă care descrie curba caracteristică în planul T-X şi 
face în acelaşi timp legătura între variabilele T şi x. Bineînţeles 
în acest caz soluţia nu va mai avea valabilitate în întregul plan 
x-x ci doar de-a lungul caracteristicilor. 

In diagrama x-x, numită şi diagramă de poziţie, perturbaţiile 
se transmit atât spre stânga cât şi spre dreapta cu viteza 
sunetului, iar traiectoriile acestor perturbaţii se numesc linii 
Mach. Ca urmare se poate scrie: 

(2.55) 

unde a,j este viteza sunetului în mediul gazos neperturbat, ceea ce 
prin integrare conduce la: 

T-^=const .=a (2.56) 

respectiv: 

^ + (2.57) 

Ecuaţia (2.56) reprezintă linia Mach a perturbaţiilor ce se 
deplasează spre dreapta, în timp ce ecuaţia (2.57) defineşte linia 
Mach a undelor cu deplasare spre stânga. Ca urmare în diagrama de 
poziţie se vor defini familii de curbe, care în anumite condiţii 
pot fi considerate ca drepte paralele între ele, ce au ca parametri 
pe a respectiv 6 şi care reprezintă caracteristicile ecuaţiilor 
diferenţiale (2.40). 

Pe de altă parte, ţinând cont de relaţia de legătură dintre 
presiunea p şi viteza sunetului a în mediul gazos, respectiv: 

1 P̂ , 2 bsL 
ap dx,x K-1 (2.58) 

ecuaţiile (2.40) devin: 

2 (2.59) 

înlocuind în ecuaţiile de mai sus coordonatele de ti imp T şi 
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spaţiu X cu noile coordonate a şi 13 definite prin relaţiile (2.56) 
şi (2.57) şi ţinând cont de legăturile ce există între derivatele 
parţiale ale acestor două categorii de coordonate: 

^ - ^ da __ 1 
^ da dx da' dx da dx~ ag 6ă 

dx ap dx ap 'ax ap dx â  âp 
(2.60) 

se obţine noua formă a ecuaţiilor (2.59) valabilă de-a lungul 
caracteristicilor: 

da 

a 

(2.61a) 

=0 (2.61b) 

Aceste ecuaţii care nu sunt valabile decât de-a lungul 
caracteristicilor poartă numele de condiţii de compatibilitate. Ele 
pot fi integrate imediat, având soluţiile: 

W'-^a=const. (2.62a) 

(2.62b) 

Având în vedere că soluţia (2.62a) este valabilă doar de-a 
lungul dreptelor de a=const., în timp ce soluţia (2.62b) este 
valabilă de-a lungul dreptelor i3=const., rezultă că arabele soluţii 
sunt aplicabile simultan numai în punctele de intersecţie a două 
linii Mach. 

: Aceste soluţii pot fi de asemenea reprezentate intr-o diagramă 
în coordonate adimensionale: 

. o ^o; 

numită diagramă de stare, sub forma unor familii de drepte 
convergente care descriu starea mediului de-a lungul celor două 
tipuri de linii Mach. In această diagramă, dreptele înclinate spre 
stânga corespund liniilor Mach ale perturbaţiilor ce se deplasează 
spre stânga. Pe de altă parte, dacă alegem pentru diagrama de 
poziţie coordonatele (T,x/aQ) liniile Mach se vor obţine în această 
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diagramă tot sub forma a două familii de drepte convergente. 
Fiecărei linii Mach din 

diagrama de poziţie îi 
corespunde o "linie de 
stare" în diagrama de stare. 
Punctului de intersecţie a 
două linii Mach în diagrama 
de poziţie, definit prin 
poziţia X şi timpul x, îi 
corespunde un punct de 
intersecţie a liniilor de 
stare din diagrama de stare 
care la rândul său permite 
d e t e r m i n a r e a stării 
momentane a gazului. Există 
deci posibilitatea de a 
urmări variaţia mărimilor de 
stare ale mediului gazos în 
diagrama de stare pas cu pas Figura 2.8: Diagrama de poziţie 
pentru toate punctele de 
intersecţie ale liniilor Mach respective. 

In figura 2.8 este 
reprezentată diagrama de 
poziţie, iar în figura 2.9 
cea de stare pentru cazul 
unei c o n d u c t e în 
interiorul căreia se 
deplasează în mişcare 
rectilinie-alternativă un 
piston, celălalt capăt al 
său fiind liber, caz 
analizat de altfel şi din 
punctul de vedere al 
teoriei acustice in figura 
2.6. Liniile Mach ale _ 
undelor ce se deplasează 
spre dreapta sunt notate cu a. iar liniile de stare corespunzătoare 
cu Â . In mod similar, în cazul undelor spre stânga se folosesc 
notaţiile b- respectiv B-. Starea iniţială este definită în cele 
două diagrame de notaţiile a, b, respectiv A şi B fără indici. 
Pornind de la condiţia iniţială care precizează că înaintea 

/Bs 

x f 
\ Xj/ 

X ' NJ X / / ' 
/ • K X / X o/ ' •XS'XR»/ 

/ 
/ / ® \ \ 
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începerii mişcării pistonului starea de repaus este caracterizată 
de viteza sunetului în mediul gazos respectiv âj, se pot identifica 
cinci puncte pe segmentul 00' în diagrama de poziţie. Urmărind 
liniile Mach ce pornesc din acestea, se obţin patru poincte noi ce 
corespund unui moment de timp ulterior şi reprezintă punctele de 
intersecţie a cate două linii Mach îndreptate în direcţii diferite. 
Bineînţeles pentru toate cele cinci puncte situate pe segmentul 00' 
starea gazului este cea iniţială, de repaus, ceea ce corespunde 
punctului de intersecţie al dreptelor A şi B din diagrama de stare, 
respectiv originii acesteia. 

Pe de altă parte prin prelungirea liniilor Mach, în diagrama 
de poziţie se generează cinci puncte noi plasate pe segmentul 
imaginar 11' care corespund unui moment de timp ulterior. Starea 
gazului în aceste cinci puncte se determină din nou în diagrama de 
stare. In plus este însă necesară cunoaşterea condiţiilor de 
margine pentru punctele 1 şi 1' situate la capetele conductei. 
Astfel pentru capătul din stânga al acesteia, condiţia de margine 
este dată de legea de mişcare a pistonului: 

(2.63) 

ca urmare punctul 1 se va găsi în diagrama de stare la intersecţia 
dreptelor Aj şi B. Pentru a determina dreapta Aj se introduce în 
abscisa diagramei de stare valoarea Wj/â  obtinută din condiţia de 

, margine amintită şi se ridică o perpendiculară până la intersecţia 
\ cu dreapta B. Prin punctul astfel obţinut se duce o paralelă la 
dreapta A, care este chiar dreapta Â  căutată. Această dreaptă de 

^ stare reprezintă locul geometric al tuturor stărilor gazului pentru 
punctele situate de-a lungul liniei Mach â . 

Pentru capătul liber al conductei condiţia de margine este 
sintetizată prin relaţia p=pg ceea ce implică egalitatea a = a(,. Ca 
urmare starea 1' se va găsi chiar în abscisa diagramei de stare, 
mai precis la intersecţia cu dreapta A, adică exact în origine. 
Liniei Mach spre stânga ce porneşte din 1' îi corespunde tot starea 
B. 

Fizic acest lucru se traduce prin faptul că la momentul de 
timp corespunzător punctului 1' capătul liber al conductei nu este 
încă afectat de perturbaţia produsă de deplasarea pistonului. 

Aplicând aceeaşi metodă în continuare, se determină dreptele 
de stare k̂ y Ao, ş.a.m.d. De precizat că datorită caracterului 
simetric al funcţiei ce defineşte condiţia de margine (2.63), 

BUPT



38 SCMIMBUL JOE Z r^GAJRCATLJRA 

dreptele Â  şi An respectiv k̂  şi Â  sunt identice. Pentru linia Mach 
ce porneşte din punctul 5 (aj) se identifică dreapta de stare Aj în 
mod similar prin introducerea în abscisa diagramei de stare a 
mărimii Wj/â  şi coborârea unei perpendiculare până la dreapta B. 
Prin acest punct se duce din nou o paralelă la dreapta A care 
reprezintă dreapta de stare Aj. Starea gazului corespunzătoare 
punctului 5' se va găsi la intersecţia dreptei Aj cu abscisa 
diagramei de stare întrucât la capătul liber al conductei trebuie 
îndeplinită condiţia a = a(}. Se obţ-ine astfel dreapta de stare Bj care 
se trasează paralel cu dreapta B prin punctul de stare 5'. Se poate 
observa că tuturor punctelor notate cu ' în diagrama de poziţie şi 
aflate la capătul liber al conductei, le corespund stări ale 
gazului situate pe abscisă în diagrama de stare, situaţie specifică 
de altfel punctelor de la capătul liber al unei conducte. 

In mod similar se poate determina starea gazului în orice 
punct X al conductei, fiind necesară cel mult o interpolare între 
două puncte de intersecţie ale liniilor Mach. 

Avantajul metodei constă în posibilitatea de a rezolva o 
ecuaţie diferenţială fără a fi necesar să se apeleze la ipoteze 
simplificatoare. 

Dacă în exemplul menţionat s-a păstrat, pentru comparaţie, 
ipoteza undelor de mică amplitudine impusă în cadrul teoriei 
acustice, în cele ce urmează se va renunţa la această ipoteză. Vom 
continua însă să considerăm că avem de-a face cu o curgere 
izentropică, fără frecare, pentru a nu complica excesiv aparatul 
matematic ce va fi prezentat. 

Ca urmare ecuaţiile diferenţiale (2.40), relativ simple, vor 
fi înlocuite cu ecuaţiile (2.38) şi (2.39). De data aceasta nu se 
poate neglija nici viteza gazului w şi nici variaţia vitezei 
sunetului a în timpul propagării undelor, datorită acceptării 
ipotezei undelor de mare amplitudine. 

Scăzând ecuaţia (2.38) din (2.39) se obţine: 

OT dx ap =0 (2.64) 

Pe de altă parte, prin însumarea relaţiilor amintite rezultă: 

d-z dx ap =0 (2.65) 

Ecuaţiile (2.64) şi (2.65) au fost astfel prelucrate încât să 

BUPT



SCHIMBUL DE INCARCATL7RA 
3 9 

fie puşi în evidenţă termenii de tipul: 

(2.66) 

care intervin în ele. 
Dacă se introduc două noi variabile: a = a(x,r) şi (3 = i3(x,T) şi 

se utilizează notaţiile: 

da da _ . dp .ft 
dx.-^ âx.n (2.67) 

se obţine: 

care introduse în relaţiile (2.64), (2.65), conduc la: 

(2.70) 

Pentru ca în fiecare din cele două ecuaţii diferenţiale să nu 
apară decât funcţii de o singură variabilă, se impun condiţiile: 

(2.68) 

=0 (2.69) 

(2.71) 

Ca urmare ecuaţiile (2.69), (2.70) se simplifică devenind: 

(2.73) oT ap ox 

dw _ 1 ap^ 
ap'apâp"'' 

Pentru cazul curgerii izentropice avem: 

ap 1 _ 2 aa 
ax, T ap K-1 ax,T 

(2.74) 

(2.75) 

ceea ce implică: 
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da 

ap 

K-1 -

K-1 ; 

=0 (2.76a) 

=0 (2.76b) 

Ecuaţiile (2.76a) şi (2.76b) sunt identice cu ecuaţiile 
(2.62a) şi (2.62b) şi pot fi de asemenea integrate de-a lungul 
curbelor de a respectiv 3 constant. Ca urmare condiţiile de 
compatibilitate, respectiv ecuaţiile diferenţiale aplicate de-a 
lungul caracteristicilor, sunt identice independent de mărimea 
amplitudinilor undelor, singura diferenţă constând în forma 
caracteristicilor. De data aceasta avem: 

(2.77) 

(2.78) 
P = CCH3St. 

Ca urmare ecuaţiile caracteristicilor vor fi: 

T - - ^ = coiist.=P (2.79) w+a 

= (2.80) w-a 

care înlocuiesc ecuaţiile (2.56), (2.57). 
Aceste relaţii definesc liniile Mach de-a lungul cărora se 

propagă undele în diagrama de poziţie. Deosebirea faţă de soluţia 
liniară a problemei constă în faptul că viteza w a gazului nu mai 
este neglijată, iar viteza sunetului nu se mai consideră a fi 
constantă, ci variabilă în funcţie de starea gazului. De această 
dată liniile Mach nu vor mai fi drepte ci curbe. 

Rezolvarea problemei se face însă într-un mod simlar cu cel 
prezentat anterior, prin urmărirea punctelor de intersecţie ale 
liniilor Mach respectiv ale liniilor de stare în cele două 
diagrame. Dacă în ceea ce priveşte diagrama de stare situaţia 
rămâne practic aceeaşi întrucât condiţiile de compatibilitate sunt 
identice, în privinţa diagramei de poziţie intervin o serie de 
modificări datorită faptului că liniile Mach sunt curbe a căror 
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curbura trebuie calculată pas cu pas. Daca însă paşii de calcul 
sunt suficient de .ici se poate considera că legătura dintre 
nodurile reţelei se face prin intermediul unor drepte de pantă 

. variabila ceea ce simplifică mult lucrurile. 
^In plus în diagrama de poziţie se pot lua în considerare, pe 

langa liniile Mach spre stânga şi spre dreapta, şi traiectoriile 
particulelor de fluid, definite de relaţia: 

( 2 . 8 1 ) 

In cazul curgerii subsonice panta acestor traiectorii este mai 
mare decât cea a liniilor Mach. Dacă în cazul curgerii izentropice 
aceste drepte suplimentare pot furniza o serie de informaţii, care 
nu sunt însă absolut necesare pentru rezolvarea problemei, în cazul 
general al curgerii neizentropice rezolvarea problemei nu este 
posibila fără utilizarea lor. 

In concluzie se poate afirma că metoda caracteristicilor 
permite calculul variaţiei mărimilor de stare într-un mediu gazos 
in cazul curgerii nestaţionare pentru cazul cel mai general, prin 
rezolvarea pas cu pas a ecuaţiilor (2.19), (2.23), (2.33) 
^ Spre deosebire de cazul simplificat, care presupune existenţa 
in conductă doar a undelor de mică amplitudine, ceea ce ar implica 
o propagare a undelor cu o viteză constantă şi egală cu viteza 
sunetului, în realitate datorită valorilor relativ mari ale 

: amplitudinilor undelor, acestea se propagă în conductă cu o viteză 
.. variabilă ce depinde de starea locală a gazului şi ţine cont şi de 
viteza de curgere proprie a acestuia. Consecinţa este că undele de 

, presiune îşi modifică forma in timpul curgerii, datorită vitezei 
diferite de propagare a celor două "capete" ale undei. Acest lucru 
poate duce la apariţia locală a unor şocuri de presiune, care 
constituie zone de instabilitate în calcul în care variaţia 
mărimilor de stare prezintă creşteri semnificative. 

Bineînţeles toate aceste fenomene nu pot fi luate în 
considerare prin metodele liniare de calcul, fiind necesară 
utilizarea unei metode neliniare. 

Z cu eJL^m^l; jCijni t 

Pentru descrierea mişcării nestaţionare a gazelor se poate 
utiliza o metodă ce are la bază transformarea ecuaţiilor generale 
ale dinamicii gazelor de tipul hiperbolic cu derivate parţiale în 
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raport cu timpul \ şi spaţiul x, în ecuaţii diferenţiale ordinare 
prin păstrarea continuităţii timpului şi prin discretizarea 
variabilei x într-un număr de puncte, utilizând o schemă cu 
diferenţe finite [15]. Fiecare punct în care se discretizează 
variabila x va fi centrul unui element finit, care se defineşte ca 
fiind un volum limitat al traseului de curgere, pentru care se 
scriu ecuaţiile fundamentale ce definesc starea gazului. In 
interiorul elemetului finit mărimile de stare sunt constante şi au 
valorile precizate pentru centrul său. Astfel fiecărui element 
finit îi va corespunde un set de ecuaţii diferenţiale format din 
ecuaţia de continuitate, ecuaţia de conservare a impulsului 
respectiv a energiei. Seturile de ecuaţii scrise pentru toate 
elemetele finite, împreună cu condiţiile iniţiale şi la limită 
constituie un sistem de ecuaţii diferenţiale ordinare care poate fi 
rezolvat printr-o multitudine de metode numerice. Devine astfel 
posibilă alegerea unei metode numerice adecvate din punct de vedere 
al preciziei, stabilităţii şi timpului de calcul [23]. 

Se pot defini mai multe clase de elemente finite. Astfel se 
recunosc elementele finite de volum constant, specifice conductelor 
de curgere şi elemente finite de volum variabil reprezentând 
cilindrii motorului. Pe de altă parte se disting elemente finite 
specifice conductelor de curgere cu două secţiuni de schimb cu 
exteriorul, numite tronsoane, sau cu mai multe astfel de secţiuni, 
numite noduri. 

Ca urmare un traseu de curgere, care în cazul m.a.i este 
delimitat între secţiunea limită de intrare a aerului din atmosferă 
în sistemul de admisiune şi secţiunea limită de ieşire a gazelor 
arse din sistemul de evacuare, se împarte în elemente finite. 
Acestea se influenţează reciproc prin schimburile de masă, impuls 
şi energie ce au loc între ele, modul de interacţiune reciprocă 
fiind descris prin ecuaţiile generale ale dinamicii gazelor 
particularizate pentru fiecare element. 

Ecuaţiile generale, deduse în paragraful 2.1.3 se vor prelucra 
convenabil prin aproximarea derivatelor în raport cu spaţiul x cu 
ajutorul diferenţelor finite centrate de ordinul' întâi de precizie. 
In conformitate cu relaţia de definiţie a acestora, şi ţinând cont 
de notaţiile din figura 2.7 a, se poate scrie: 
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dx j , 
(2.82) 

Dacă se 
i n t r o d u c 
n o t a ţ i i l e 
utilizate în 
figura 2.7b, 
e x p r e s i a 
derivatei în 
raport cu x a 
funcţiei f se va 
s c r i e 
simplificat: 

dx 

(2.83) 

a) 

interfaţa mi 
interfaţă iv 

element finit i 

Figura 2.10 a,b: Tronson de conductă împărţit în 
elemente finite unde indicii m 

şi V se referă 
la elementele finite din amontele respectiv avalul elementului 
finit curent i. 

In continuare se va prezenta pentru exemplificare modul de 
transformare a ecuaţiei de conservare a masei în conformitate cu 

i principiile enunţate. 
Astfel, aplicând aproximarea (2.83), a derivatei parţiale în 

raport cu spaţiul ecuaţiei de continuitate (2.19), în care nu se 
mai simplifică termenul referitor la secţiunea de curgere A din 
ecuaţia (2.18), se obţine pentru elementul finit i relaţia: 

dz ^ 1, 
(2.84) 

în care s-a eliminat simbolul derivatei parţiale, întrucât apare 
numai derivata în raport cu timpul. 

Notând fluxurile de substanţă prin interfeţele elementului 
finit: 

^ = (2.85) 

şi introducându-le în relaţia (2.83), se obţine după calcule 
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simple, noua formă a ecuaţiei de continuitate: 

dx d-z dx 
(2.86) 

care nu mai cuprinde decât o singură derivată în raport cu timpul 
r . 

In mod similar se procedează şi cu ecuaţiile de conservare a 
impulsului respectiv energiei [23], care în urma prelucrării sunt 
aduse sub forma: 

m dx 
dm, dm. 

respectiv: 

l dxj, 2 p j mi 2 ^ i . d - t ( 2 . 8 8 ) 
[ ( P 1 l 2 p j i v 2 j i . 

dm • 

Sistemul obţinut în final, compus din ecuaţiile (2.86), 
(2.87), (2.88) are avantajul că poate fi integrat în raport cu 
timpul cu o metodă oricât de precisă, fără a fi necesară creşterea 
ordinului metodei de integrare în raport cu spaţiul. In acest mod 
dispar multe constrângeri legate de alegerea parametrilor de 
discretizare în timp şi spaţiu, crescând stabilitatea numerică a 
metodei. Metoda prezentată a fost definită ca fiind de fapt o 
cvasimetodă a elementului finit. 

Dezavantajul aparent al acesteia ar consta în faptul că 
ordinul mare al metodei de integrare în timp amplifică timpul de 
calcul. Acest fapt este însă relativ deoarece, pe de o parte, în 
această metodă pasul de discretizare în spaţiu este mult mai mare 
decât la metoda caracteristicilor, scăzând astfel numărul de 
ecuaţii ce trebuie integrate în timp, iar pe de altă parte în 
cadrul metodei s-au utilizat formule de aproximare de ordinul întâi 
de precizie a derivatelor spaţiale, în timp ce metoda 
caracteristicilor foloseşte metode de ordin superior din 
considerente de stabilitate numerică. 

Dezavantajul real al metodei rezidă însă în definirea greoaie 
şi imprecisă a mărimilor de stare din interfeţe. Pentru rezolvarea 
acestui aspect se pot lua în considerare mai multe variante: 
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a) In interfeţe, mărimilor de stare li se atribuie valorile 
medii ale mărimilor de stare din centrele elementelor adiacente 

Figura 2.11: Calculul mărimilor de stare din interfeţe 
(varianta a) 

interfeţei, caz prezentat în figura 2.11. 
Se reaminteşte că principiul cvasimetodei elementului finit 

presupune că mărimile de stare sunt constante pe lungimea 
elementului. Dacă variaţia reală a unei mărimi de stare este de 
tipul funcţiei f(x) din figura 2.11, se observă că mărimile 
determinate în acest caz pentru interfeţe sunt necorespunzătoare. 

Figura 2.12: Calculul mărimilor de stare din interfeţe 
(varianta b) 

b) In interfeţe mărimile de stare se obţin prin interpolare 
liniară între mărimile de stare din centrele elementelor adiacente 
interfeţei, caz prezentat in figura 2.12. Si în acest caz obţinerea 
mărimilor de stare în interfeţe nu surprinde alura curbei reale de 
variaţie a acestor mărimi. 

c) In interfeţe mărimile de stare iau valorile corespunzătoare 
elementului finit din amontele interfeţei. In cazul în care 
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f(x) 

V, 1 / 

1 
/ 1 

1 
I 
1 
1 

' 1 1 
1 1 

m mi i iv V X 

Figura 2.13: Calculul mărimilor de stare din interfeţe 
(varianta c) 

vitezele din elementele finite adiacente intefeţei sunt de semne 
contrare, mărimile de stare se determiă ca în cazurile a) sau b). 
Cazul în care vitezele au toate acelaşi semn (gazul curge în sensul 
axei x) este prezentat în figura 2.13. 

De această dată se observă o mai bună concordanţă a valorilor 
mărimilor din interfeţe cu variaţia reală a curbei. 

Alte metode de definire a mărimilor de stare din interfeţe se 
bazează pe intersecţia cu ordonata acestora fie a unor tangente 
duse la graficul real al funcţiei, fie a unei funcţii spline cubice 
de interpolare dusă prin centrele elementelor finite, fie a unei 
funcţii cubice de interpolare Hermite generată pe porţiuni. Chiar 
dacă aceste procedee conduc uneori la determinarea unor mărimi de 
stare in interfeţe mai apropiate de valorile reale, ele complică 
excesiv metoda ducând la creşterea timpului de calcul. 

Din descrierea cvasimetodei elementului finit se poate trage 
concluzia că punctul ei slab îl constituie impreciziile în tratarea 
interfeţelor elementului finit. Ca urmare s-ar impune o nouă 
abordare în care interfeţele să devină noduri ale elementului 
finit, iar în interiorul elementelor finite mărimile de stare să nu 
aibă valori constante ci să varieze liniar sau chiar după funcţii 
de grad mai mare. Din păcate însă o astfel de abordare, 
concretizată în metoda elementelor finite hibride, necesită un 
aparat matematic mai sofisticat ceea ce complică rezolvarea 
problemei. In cele ce urmează se va prezenta pe scurt strategia de 
rezolvare a sistemului de ecuaţii diferenţiale cu ecuaţii parţiale 
format din ecuaţiile (2.19), (2.22) şi (2.33), cu ajutorul acestei 
metode, strategie care implică mai multe etape [23] : 

Prima etapă presupune transformarea ecuaţiilor cu derivate 
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parţiale în raport cu timpul x şi spaţiul x în ecuaţii diferenţiale 
ordinare în raport numai cu timpul. Această transformare se 
realizează prin două metode de aproximare a derivatelor parţiale în 
raport cu spaţiul, diferenţiate din cauza naturii distincte a 
fenomenelor fizice descrise de ecuaţiile sistemului precizat. 

Astfel ecuaţiile (2.19) şi (2.23) reprezintă ecuaţii de 
propagare pentru care se utilizează metoda Galerkin de aproximare 
a elementelor finite, obţinându-se funcţii de interpolare liniară 
pentru densitatea p şi viteza w care apar în aceste ecuaţii. Spre 
deosebire de acestea, temperatura, a cărei derivată temporală apare 
în ecuaţia (2.33), prezintă discontinuităţi pe traseul de curgere; 
ca urmare acestei ecuaţii i se aplică metoda de aproximare cu 
diferenţe finite, iar pentru temperatură se utilizează o funcţie de 
interpolare constantă. Elementele finite considerate au câte trei 
noduri, sunt de forma prezentată în 
figura 2.14 şi au fost denumite elemente 
finite hibride. Trebuie avut însă în 
vedere că, pentru a putea utiliza funcţii 
de interpolare de ordin diferit, aceste 

@ O (§) 
1 2 3 

funcţii trebuie alese astfel încât să nu Figura 2.14: Element 
prezinte noduri comune. Aceasta a fost ^^^^^ hibrid 
una din raţiunile pentru care s-au ales 
funcţii de interpolare liniare pentru p şi w şi constante pentru T, 
primele definite în nodurile din capetele elementului finit, iar 
ultima în nodul central al acestuia. 

Cea de-a doua etapă presupune integrarea în timp pe un pas de 
integrare Ax a ecuaţiilor obţinute în prima etapă. In urma acestui 
proces se obţin valorile nodale ale funcţiilor de stare p, w şi T 
la momentul x+Ax. Metoda de integrare numerică ce ar putea fi 
utilizată este, de exemplu, metoda Runge-Kutta de ordinul IV de 
precizie. 

Etapa a treia o constituie aproximarea funcţiilor de stare la 
momentul x+Ax în nodurile elementului finit în care nu au fost 
deteminate în cadrul etapei a doua. Astfel densitatea şi viteza se 
obţin pentru nodul central 3 prin mediere între valorile nodale 
extreme, iar temperatura T se obţine pentru nodurile extreme după 
metoda prezentată anterior la punctul c). 

In acest mod se cunosc funcţiile de stare în toate cele trei 
noduri ale elementului finit şi se poate trece din nou la prima 
etapă. 

Metoda elementelor finite hibride prezintă o serie de avantaje 
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faţă de cvasimetoda elementului finit cum sunt: 
- realizarea continuităţii densităţii şi vitezei pe parcursul 

traseului de curgere; 
- posibilitatea de tratare corespunzătoare a nodurilor de 

ramificaţie cu înglobarea perfectă a acestora în reţeaua 
elementelor finite. 

Cu toate acestea trebuie precizat că tratarea fenomenului de 
curgere a gazelor prin tubulaturile de distribuţie ale motoarelor 
cu ardere internă prin metoda elementului finit se află abia la 
început de drum, neputând încă să înlocuiască complet metode 
consacrate cum este metoda caracteristicilor. 

2.x. 6 V a l i d a r e a e ac imensa. Ife a xrezu e loxr 
ol>;t invi-te c=vi m o d e l e xrela-fc. dL-v l a 

3d-aă_iDbul die înc^xrc^'t^ujr'^ 51 n mo^oct.re le c u eircier« 
•Ln-eexrnW 

Pentru a trage concluziile în ceea ce priveşte metodele de 
calcul cele mai potrivite pentru evaluarea procesului de schimb de 
gaze ce are loc în motoarele cu ardere internă se vor prezenta în 
cele ce urmează, în mod comparativ o serie de rezultate de calcul 
şi date experimentale relativ la presiunile din cilindru şi în 
diferite puncte ale conductelor de evacuare. 

Pentru comparaţie s-au ales două metode de calcul de categorii 
diferite, şi anume metoda umplerii şi golirii respectiv metoda 
caracteristicilor. Calculele, efectuate pe calculatoare numerice s-
au efectuat cu două programe consacrate, şi anume programul CIMAC, 
realizat la Universitatea Tehnică din Munchen care utilizează 
metoda umplerii şi golirii, respectiv programul PROMO realizat la 
Universitatea Ruhr din Bochum bazat pe metoda caracteristicilor. 

Intr-o primă etapă calculele au fost efectuate pe un motor 
semirapid, în patru timpi, tip MAN 52/55 având 10 cilindrii în V cu 
diametrul de 520 mm, cursa 550 mm şi funcţionând la o turaţie 
nominală de 430 rot/min. Figura 2.15 prezintă comparativ datele 
obţinute pe cale experimentală, respectiv datele de calcul cu cele 
două metode pentru presiunea gazului în interiorul cilindrului şi 
în conducta de evacuare în punctul de măsură Mp Datele 
experimentale sunt trasate cu linie îngroşată în timp ce valorile 
calculate sunt trasate cu linie continuă (metoda caracteristicilor) 
respectiv cu linie întreruptă (metoda umplerii si golirii). De 
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remarcat că cilindrul A3 este singurul conectat la conducta de 
evacuare luată în discuţie. 

bar 

3.0 

2,0 

V 
A; 3 1 

\ \ / . 
DSE DSA 

Figura 2.15: Comparaţie între datele experimentale şi cele 
obţinute cu metoda umplerii şi golirii respectiv cu metoda 
carcateristicilor în conducta de evacuare (motor MAN 52/55) 

Se poate observa că utilizarea metodei caracteristicilor 
conduce la obţinerea unor rezultate foarte apropiate de cele 
determinate experimental. In acelaşi timp însă se remarcă şi 
erorile foarte mici ce rezultă prin utilizarea metodei umplerii şi 
golirii atât în ceea ce priveşte presiunea din cilindru cât şi cea 
din conducta de evacuare. 

Rezultate similare s-au obţinut şi în cazul calculelor 
efectuate pentru cazul mai multor cilindri conectaţi la aceeaşi 
conductă de evacuare. 

Ca urmare se poate concluziona că, având în vedere timpii mult 
mai mici de calcul presupuşi de metoda umplerii şi golirii faţă de 
metoda caracteristicilor, şi ţinând cont de diferenţele foarte mici 
dintre rezultatele calculelor efectuate cu cele două metode, în 
cazul motoarelor lente şi semirapide nu este justificată utilizarea 
metodei caracteristicilor. 

In plus metoda umplerii şi golirii prezintă avantajul, în 
cazul motoarelor cu ordine de aprindere simetrică, că indiferent de 
numărul cilindrilor conectaţi la acelaşi colector de evacuare, 
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calculul ciclului real se face pentru un singur cilindru, urmând ca 
debitele masice de gaze evacuate să fie translatate de câteva ori 
în funcţie de numărul cilindrilor şi de ordinea de aprindere, în 
vederea calculului presiunii din colector. Această simplificare 
reduce extrem de mult timpii de calcul şi creează un avantaj 
decisiv metodei umplerii şi golirii. 

Aspectul legat de timpul de rulare nu este nicidecum de 
neglijat pentru că, dacă programul bazat pe metoda umplerii şi 
golirii aplicat unui singur cilindru necesită cca. 10-15 min. de 
rulare, utilizarea metodei caracteristicilor implică timpi de 
rulare mult mai mari ce pot ajunge până la 6-12 ore în funcţie de 
numărul ipotezelor simplificatoare adoptate şi de tipul motorului. 

3,0 
b a r 

2,5 

2,0 

15 

© 
^Al A A 1 / / // ^ W 

/ ' 1 / fl 
/ 1 

/ II 

li f \ / \ r^ r / V / i ! \J 
!\' \ \ 

li 3A K 5E K 3A I£ ÎE 

5^0 630 »HAC 720 

Figura 2.16: Comparaţie între datele experimentale şi cele 
obţinute cu metoda umplerii şi golirii, respectiv cu metoda 
caracteristicilor în conducta de evacuare a unui m.a.c. rapid 

. Situaţia se schimbă însă în cazul motoarelor rapide unde cele 
două metode oferă rezultate sensibil diferite. Pentru exemplificare 
s-a considerat cazul unui motor diesel cu 8 cilindri în V având 
diametrul de 230 mm, cursa 230 mm şi funcţionând la o turaţie de 
1500 rot/min. In figura 2.16 se prezintă curba de presiune în două 
puncte de măsură plasate într-o conductă de evacuare în care 
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debitează doi cilindri conform schemei prezentate de asemenea în 
figură. Se remarcă, şi de această dată, că rezultatele obtinute cu 
metoda caracteristicilor sunt foarte apropiate de cele determinate 
pe cale experimentală. In schimb utilizarea în acest "caz a metodei 
umplerii şi golirii conduce la apariţia unor erori semnificative 
care nu mai pot fi acceptate, decât eventual în cazul unor calcule 
estimative. Aceeaşi tendinţă se constată şi în ceea ce priveşte 
evoluţia presiunilor în cei doi cilindri calculată cu cele două 
metode prin comparaţie cu datele experimentale, aspect prezentat în 
figura 2.17. 

Figura 2.17: Comparaţie între datele experimentale şi 
cele obţinute cu metoda umplerii şi golirii respectiv su 
metoda caracteristicilor în cilindrii unui m.a.c. rapid 

In concluzie se poate afirma că, în cazul motoarelor lente şi 
semirapide este de preferat utilizarea metodei umperii şi golirii 
pentru calculul schimbului de încărcătură datorită simplităţii sale 
şi a timpilor mult mai scurţi de calcul, aspecte conjugate cu 
obţinerea unor rezultate foarte apropiate de cele determinate 
experimental. In schimb pentru motoarele rapide utilizarea acestei 
metode conduce la apariţia unor erori semnificative ceea ce impune 
aplicarea unei metode neliniare de calcul a procesului de schimb de 
gaze, chiar dacă aceasta implică o creştere a complexităţii şi a 
timpului de rulare. In plus, trebuie avut în vedere faptul că, cu 
cât rapiditatea de funcţionare a motorului creşte, cu atât erorile 
rezultate prin metoda umplerii şi golirii sunt mai mari. 
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Din analiza metodelor prezentate privind calculul schimbului 
de încărcătură şi a fenomenelor dinamice care îl însoţesc, se pot 
desprinde câteva concluzii legate de utilitatea lor. 

Metoda umplerii şi golirii respectiv metoda cvasistaţionară 
pentru evaluarea schimbului de gaze are în vedere ipoteza umplerii 
şi golirii succesive a cilindrilor, conductele fiind tratate ca 
rezervoare volumice în care viteza sunetului este foarte mare în 
comparaţie cu viteza de evoluţie a fluidului, valorile momentane 
ale mărimilor de stare fiind aceleaşi pentru tot traseul avut în 
vedere. Procedeul are o veridicitate foarte bună în cazul 
motoarelor de turaţie mijlocie-mică şi cu colectoare scurte dar de 
diametre mari [45]. 

Metodele de calcul care folosesc ecuaţii de bilanţ energetic, 
tratând evoluţia fluidului de lucru în ipoteza curgerii în regim 
nestaţionar pe traseele de schimb de gaze ale motoarelor cu ardere 
internă, au în general un principiu unitar de rezolvare a 
problemei. Ele folosesc fie ecuaţiile acustice pentru undele de 
presiune şi viteză de mică amplitudine, fie ecuaţia de curgere 
pentru fluide incompresibile aplicabilă în cazul oscilaţiilor 
atenuate. Ipoteza undelor de mică amplitudine specifică 
liniarizării, dacă în general poate fi acceptată pentru traseul de 
admisiune, în cazul traseului de evacuare ea trebuie limitată la 
motoarele cu un grad maxim de supraalimentare de 60%, funcţionând 
la turaţii mijlocii-mici. Totuşi, neluând în considerare frecările 
interne ale fluidului şi acceptând că parametrii ce guvernează 
curgerea se modifică în secvenţe aproximativ egale cu viteza de 
propagare a sunetului, erorile introduse prin liniarizarea undelor 
pot conduce la abateri severe faţă de valorile măsurate în 
instalaţii experimentale. 

Rezultate mult mai bune din punct de vedere al veridicităţii 
modelului matematic în raport cu fenomenele reale, care sunt de 
altfel aplicabile pentru toate clasele de motoare, se obţin prin 
utilizarea metodei caracteristicilor şi a metodei elementului 
finit. Reclamând unităţi de calcul de mare capacitate şi viteză, 
aceste metode moderne îşi dovedesc eficienţa şi prin aceea că pot 
fi incluse mai uşor condiţiile la limită, calculul fiind mai 
complet şi pretându-se mai bine studiului fenomenelor însoţite de 
oscilaţii de mare amplitudine. 
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Un aspect esenţial al calculului cu ajutorul ordinatorului a 
ciclului real de funcţionare al m.a.i. îl constituie modelarea 
corespunzătoare a arderii ce are loc în cilindrul motorului. 
Problema este relativ mai uşor de rezolvat in cazul unui motor cu 
aprindere prin scânteie (m.a.s.), la care în camera de ardere 
întâlnim un amestec omogen, şi este mai complicată în cazul 
motoarelor diesel, mai ales dacă avem de-a face cu camere de ardere 
divizate. 

In timp ce calculul legii de ardere pe baza evaluării legii de 
evoluţie a presiunii (procedeu denumit în literatura străină ca 
"analiza legii de evoluţie a presiunii") a fost abordat şi rezolvat 
de Lange şi Woschni [40] pentru cazul motoarelor cu injecţie 
directă, respectiv de Anisits şi Zapf [4] pentru motoarele diesel 
cu cameră separată, o problemă mai complicată o constituie 
modelarea unei legi teoretice de ardere pentru un motor aflat încă 

j în faza de concepţie. In acest sens trebuie avut în vedere că 
procesul de ardere este deosebit de complex, el fiind influenţat de 
un foarte mare număr de factori, de care însă nu se poate ţine 
întotdeauna seama la stabilirea unei legi de ardere teoretice. 

Tocmai de aceea nici până în prezent nu s-a putut realiza o 
descriere matematică a legii de ardere care să ţină cont de toate^ 
fenomenele singulare ca: injecţia combustibilului, pulverizarea, 
distribuţia combustibilului în camera de ardere, amestecarea şi 
vaporizarea sa şi în sfârşit aprinderea amestecului carburant. Au 
existat bineînţeles numeroase încercări în acest sens, care au 
reuşit într-o oarecare măsură şi clarificarea unor aspecte 
importante ce intervin înaintea şi în timpul procesului de ardere. 
Totuşi datorită influenţelor numeroase şi contradictorii ale 
diferiţilor factori, ca şi datorită domeniilor extrem de diferite 
de variaţie ale acestora de la un caz la altul, rezultatele 
obţinute au o aplicabilitate limitată. 
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Primele încercări de modelare a arderii după o lege teoretică 
au ţinut cont de faptul că la începutul acestui proces există o 
tendinţă de creştere a cantităţii de energie dezvoltate pe gradul 
RAC (dQ/da), iar către sfârşitul arderii se remarcă o tendinţă de 
scădere a acestui parametru. Ca urmare legea de degajare a căldurii 
a fost reprezentată sub forma unui triunghi, după cum rezultă din 
figura 2.18. 

Desi acest mod de 
abordare a problemei pare 
relativ simplist, el a fost 
utilizat o perioadă destul 
de îndelungată pentru 
modelarea arderii, legea de 
degajare a căldurii fiind 
caracterizată de următorii 
parametrii: 

s u p r a f a ţ a 
triunghiului, ca măsură a 
energiei dezvoltate prin 
arderea combustibilului; 

- durata arderii: Aa^ = 
= a,, - a?, 

- unghiul de avans la 
declanşarea arderii: = 360 

Figura 2.18: Lege simplă de degajare 
a căldurii 

- intervalul unghiular dintre momentul de început al arderii 
şi momentul atingerii maximumului curbei de degajare a căldurii 
(vârful triunghiului), â . 

Chiar şi utilizând această lege simplă de ardere, prin 
varierea diferiţilor parametri caracteristici se pot trage 
concluzii privind factorii de influenţă asupra procesului de 
ardere. 

Bineînţeles cercetări efectuate în domeniu au căutat să 
înlocuiască acest tip de variaţie a cantităţii de energie 
dezvoltate prin ardere pe gradul RAC cu legi mai complexe care să 
se apropie cât mai mult de curba reală de ardere. 

Cea mai bună aproximare în acest sens o realizează metoda 
propusă de Vibe [71], care deşi a fost stabilită pentru cazul unui 
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amestec omogen în cilindru, situaţie caracteristică m.a.s., poate 
fi extinsă cu rezultate acceptabile şi în cazul m.a.c. Funcţia de 
ardere, stabilită de Vibe permite calculul căldurii momentane 
dezvoltate prin arderea combustibilului pe baza următoarei relaţii: 

(2.89) 

unde: x - raportul dintre cantitatea de căldură dezvoltată prin 
arderea combstibilului până la momentul a pe ciclu şi cantitatea 
totală de căldură dezvoltată prin arderea combustibilului pe ciclu: 

x=- (2.90) 

respectiv: 

a-a fa (2.91) 

unde: a - poziţia curentă a manivelei motoare [°RAC] 
î̂a " poziţia manivelei motoare la începutul arderii [°RAC] 

~ poziţia manivelei motoare la sfârşitul arderii [°RAC] 
In figura 2.19 este 

dependenţa I reprezentată grafic 
i x=f(y) 

Pentru stabilirea valorii 
factorului a, care ţine cont de 
gradul de perfecţiune al arderii, 
se impune condiţia limită la 
sfârşitul arderii: 

y=l x=l 

condiţie care nu este însă 
îndeplinită decât dacâ a = oD, lucru 
care se datorează funcţiei 
exponenţiale din relaţia (2.89) 
Dacă se acceptă însă o eroare de 
0,1%., adică dacă se pune 
condiţia: 

1,0 

0,8 

0,6 

0,4 

0,2 

O 

/ Z / / / 
5 Ai=î \ k -5 

/ / / 
y 

0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 

Figura 2.19: Legea de degajare a 
căldurii după Vibe 
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y=l => X=0.999 

se obţine a=6,908, valoare care va fi de altfel utilizată în 
calcule. 

Parametrul de formă ra caracterizează alura funcţiei de ardere 
şi "centrul de greutate al arderii". Prin intermediul acestuia se 
poate realiza o bună aproximare a legii de ardere determinate 
experimental cu ajutorul unei legi de tip Vibe. 

Legea de ardere Vibe se obţine prin prelucrarea funcţiei de 
ardere (2.89), sub forma: 

(2.92) 

Reprezentarea grafică a ecuaţiei (2.92) este prezentată în 
figura 2.20, care redă legea de variaţie a căldurii totale 
degajate. 

Datorită vârfului ce 
caracterizează legea de ardere a 
motoarelor cu aprindere prin 
comprimare la începutul arderii, 
pentru acest tip de motoare se obţin 
valori uzuale pentru m în intervalul 
O , 1 ... 1, 2 în timp ce pentru motoarele 
cu aprindere prin scânteie valoarea 
parametrului de formă este 
aproximativ 1,8. 

înlocuind în relaţia (2.92) 
expresiile lui x respectiv y date în 
relaţiile (2.90) şi (2.91), se obţine 
expresia completă pentru legea de 
ardere: 

Figura 
variaţie 
degajate 

2.20: Legea de 
a căldurii totale 

da Aa^ •a-(/n+l) a-a îa 
Aa. \ I (2.93) 

Din această relaţie se vede că legea de ardere este de fapt 
definită prin patru parametri: 

- cantitatea de căldură dezvoltată prin arderea 
combustibilului pe ciclu, [kJ/ ciclu cilindru]; 

- durata unghiulară a arderii Aâ  ['RAC]; 
- momentul de început al arderii â ^ [°RAC]-
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- parametrul de formă Vibe m. 
In figurile 2.21 a,b sunt prezentate legile de ardere obţinute 

pe cale experimentală, 
prin analiza" legii de 
evoluţie a presiunii, 
pentru două tipuri de 
m o t o a r e d i e s e l 
funcţionând la sarcină 
plină. Comparativ în 
aceleaşi figuri sunt 
prezentate legile de 
ardere obţinute prin 
relaţia propusă de Vibe, 
relaţie în care s-a 
introdus valoarea 
parametrului de formă m 
determinată pe baza 
legii reale de ardere. 

Dacă în cazul 
motoarelor diesel cu Figura 2.21a: Legi de ardere pentru un 
cameră separată de injecţie directă 
vârtej se constată o aproximare suficient de bună a legii reale de 
ardere de către legea de 
tip Vibe, lucru care 
•este de altfel valabil 
^̂ şi în cazul m.a.s. şi al 
m-a.c. cu injecţie 
idirectă şi distribuţie 
p e l i c u l a r ă a 
c o m b u s t i b i l u l u i 
(procedeul M), în cazul 
m.a.c. cu injecţie 
directă cu distribuţie a 
combustibilului în masa 
de aer din camera de 
ardere există diferenţe 
însemnate între cele 
două legi de ardere. In 
această situaţie se 
utilizează o lege Vibe 
de ordinul II [70] 

dy 

O 

— mâsujr^eLti 
- - V i t o o 
— mâsujr^eLti 
- - V i t o o 

/ 

r 
Figura 2.21b: Legi de ardere pentru un 
m.a.c. cu cameră separată de vârtej 
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definită de relaţia: 

X = + = (l - e + (l - e (2.94) 

unde: 

Qctozi' ̂-Ocot ' Occot." (1-P) -o, 
o. o. (2.95) 

respectiv: 
a-a îa . 2̂ = 

a-a îa 
Aa, (2.96) 

Factorul 13 defineşte procentul din cantitatea totală de 
combustibil pe ciclu care se aprinde în perioada corespunzătoare 
primului termen al legii Vibe de ordinul II. 

Forma completă a acestei funcţii este: 

dO. 
a-a, 

^«a j 

P Aa. 
Aa, Aa, 

+ (l-p) Ao. 
a(/n2+l) 

(2.97) 

In acest caz legea de ardere Vibe este definită prin cinci 
parametri ( mp m2, Aa Aa^, 13), ceea ce presupune şi 
adaptabilitate mai bună a acesteia la legea reală de ardere. Nu 
trebuie însă neglijat faptul că şi complexitatea calculelor creşte, 
chiar şi numai pentru determinarea celor cinci parametri. 

2 . 2 . 3 CxM K>rdLvdL 
mo"t o a r e le a r d e r 

€lG j r e s î m u l d e 

la. GVELJLM̂ BLXTGBL a r d e r i i în 
la. xresimuxri diieerit* 
îieexrin:^^ 

Rezultate mult mai favorabile s-au obţinut însă atunci când 
s-a urmărit, nu stabilirea propriu-zisă a legii de ardere, ci doar 
a modificărilor pe care le suferă aceasta la schimbarea regimului 
de funcţionare al motorului. Aceasta presupune cunoaşterea legii 
reale de ardere pentru un anumit regim determinată experimental, 
lege care poate fi apoi modificată şi adaptată oricărui alt regim 
de funcţionare al aceluiaşi motor, în funcţie de modificările 
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suferite de parametrii de regim. Chiar şi această rezolvare, doar 
parţială a problemei este de mare interes mai ales în domeniul 
motoarelor diesel lente sau semirapide la care costurile probelor 
de stand sunt foarte ridicate. 

Pentru cazul motoarelor diesel cu cameră separată o soluţie în 
acest sens a fost propusă de Woschni şi Anisits în lucrarea [76]. 
Ei iau în considerare două legi diferite de ardere pentru cilindru 
respectiv pentru camera separată de vârtej iar principalele relaţii 
vor fi prezentate în continuare. 

Astfel momentul de început al arderii în camera separată 
(indice S) este definit pentru un regim oarecare al motorului prin 
parametrii: momentul de început al injecţiei a^p întârzierea la 
producerea injecţiei Aa- şi întârzierea la aprindere Aa^, conform 
relaţiei: 

«la^^afi + Aai + Aa^ (2.98) 

Calculul momentului de început al arderii în camera separată 
pentru regimuri de funcţionare diferite de regimul de referinţă, 
pentru care se cunoaşte legea reală de ardere, se poate face pe 
baza relaţiei: 

^i^s^^î^sQ-^iio-^^io-^^ao^^jTi+^ai+Aa^ ( 2 . 99 ) 
unde indicele O se referă la regimul de referinţă, toate mărimile 
corespunzătoare acestuia fiind cunoscute. 
• In relaţia (2.99) momentul de început al injecţiei a^p este 
^ cunoscut iar întârzierile Aa- şi Aa^ se pot calcula pe baza 
relaţiilor stabilite de Anisits [3] în funcţie de parametrii noului 
'regim: 

( 2 . 1 0 0 ) •"o 

respectiv: 

990 
^ ( 2 . 1 0 1 ) 

unde p̂  şi T* reprezintă presiunea respectiv temperatura în momentul 
de început al injecţiei. 

Calculul momentului de început al arderii în cilindru (C) se 
poate face pe baza unei relaţii simple, considerând că are loc 
practic o translaţie a acestui moment faţă de regimul de referinţă 
cu acelaşi unghi cu care se translatează momentul de început al 
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arderii în camera separată faţă de acelaşi regim. 

^ Iac" ̂  îaco ^ îaso ̂  ̂  îas (2.102) 

In ceea ce priveşte durata arderii, Anisits propune 
următoarele relaţii de calcul pentru camera separată respectiv 
pentru cilindru: 

Aa. 
£ 0,5 

(2.103) 

Aa ac _ 
Aa. 

\ 0 , 6 )0,5 (2.104) 

Se observă că ambele mărimi sunt influenţate de turaţia 
motorului, iar în cazul duratei arderii în cilindru mai intervine 
ca factor de influenţă şi coeficientul excesului de aer A.. 

In sfârşit pentru recalcularea parametrului de formă Vibe m, 
pentru un regim diferit de cel de referinţă, se propun următoarele 
reiaţi i: 

- pentru camera separată: 

nig 

iWc, 
Aa. 
Aa. 

0,5/ 

[PoT, 

0,5 

pentru camera principală: 

JHc. 

'co m, 'so 

n 0,8 

(2.105) 

( 2 . 1 0 6 ) 

Trebuie precizat aici că au fost realizate şi modele de ardere 
mono, bi sau tridimensionale care au în vedere şi luarea în 
considerare a neomogenităţilor chimice şi termice ale acestui 
proces. Aceste modele sunt însă foarte complexe, au o sensibilitate 
foarte mare şi prezintă dificultăţi în definirea condiţiilor de 
contur. Totuşi pe baza lor se poate obţine o descriere foarte 
reuşită a proceselor de formare a amestecului şi de ardere pe baza 
unui inventar minim de informaţii disponibile încă din' faza de 
proiectare. Pentru aceasta însă este necesară utilizarea unor 
capacităţi de calcul mari şi rapide, iar preţul aplicaţiilor 
propriu-zise este consistent. 

Pe de altă parte însă, atunci când se dispune de un model 
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experimental pentru motorul în cauză sau măcar pentru unul similar 
din punctul de vedere al formării amestecului şi al arderii, 
utxlxzarea unei modelări de tip Vibe a arderii conduce la rezultate 
sufxcient de bune. Problema devine mai delicată în lipsa unui 
suport experimental caz în care modelarea arderii după o lege Vibe 
se va face pe baza datelor indicate de literatura de specialitate, 
s.tuatxe xn care mai pot surveni erori ce urmează a fi corectate pe 
standul de probe după realizarea prototipului. 

Alegerea procedeului de cuantificare a arderii este, în ultimă 
instanţa, o decizie tehnico-economică pentru că nu întotdeauna 
reducerea marjei de erori de calcul, de exemplu de la 15% la 10%, 
este motivată în condiţiile în care verdictul final pentru 
optxmumul constructiv-funcţional al motorului îl dă tot standul de 
probe. 

2 - 2 - 4 t a r e a unoxr elXG p r o c e s u l u i d e a r d e r e 

Pentru evaluarea ciclului real de funcţionare al motorului 
diesel cu cameră cilindrică de turbionare, motor care a constituit 
de fapt modelul experimental al cercetărilor efectuate în cadrul 
prezentei teze de doctorat şi ale cărui caracteristici constructiv-
funcţxonale sunt descrise pe larg în capitolul 5, este necesară fie 
aproximarea legii de ardere după metoda propusă de Vibe, fie 
.determinarea legii reale de ardere pentru un anumit regim de 
.funcţionare al motorului, lege care să fie apoi extinsă şi pentru 
alte regimuri. In ambele cazuri este însă necesar să se dispună de 
,un minimum de date experimentale, respectiv: 

- legile de evoluţie a presiunii în cele două camere; 
- debitul de aer aspirat de motor; 
- debitul de combustibil injectat; 
- presiunea medie efectivă; 
- turaţia motorului. 
Bineînţeles, având în vedere tipul motorului, este necesar să 

se calculeze câte o lege de ardere pentru fiecare dintre cele două 
camere. In plus, ţinând cont de schimbul de încărcătură dintre 
acestea trebuie calculate în prealabil şi legile de variaţie a 
maselor in fiecare cameră după unul din modelele prezentate în 
capitolele ulterioare. 

Evaluarea masei de combustibil ce arde în cele două camere se 
face ţinând cont de energia termică dezvoltată în fiecare dintre 
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F igu ra 2.22: Legea de degajare a c ă l d u r i i ş i legea de 
v a r i a ţ i e a c ă l d u r i i t o t a l e pentru c i l i n d r u 

e le ş i de masa de gaz t r an s f e r a t ă p r i n c a n a l u l de l egă tu ră . 
Ca l c u l e l e se e fec tuează computer izat ceea ce s i m p l i f i c ă mult 
problema. 

In f i g u r i l e 2.22 r e spec t i v 2.23 sunt rep rezen ta te legea de 
degajare a c ă l d u r i i ş i legea de v a r i a ţ i e a c ă l d u r i i t o t a l e degajate 
p r i n ardere, c a l c u l a t e pentru c i l i n d r u r e s pe c t i v camera de 
turb ionare pe baza de t e rm i nă r i i exper imentale a măr im i l o r enumerate 
mai sus pentru un regim de sa rc ină p l i n ă ş i o t u r a ţ i e de 1500 
rot/min. De te rm ină r i l e experimentale s-au e f e c t ua t cu i n s t a l a ţ i a 
prezentată î n c a p i t o l u l 5. 

O O ^ O 

r 
b 

oc [ -RACI 
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m r̂  
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F igura 2.23: Legea de degajare a c ă l d u r i i ş i legea de 
v a r i a ţ i e a c ă l d u r i i t o t a l e pentru camera de tu rb i ona re 

De p r e c i z a t că î n f i n a l , însumând c ă l d u r i l e de zvo l t a t e î n c e l e 
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două camere t r ebu i e să se ob ţ i nă o va loare ega lă cu (mH) . In 
genera l aces t l u c r u nu se în tâmplă cu e x a c t i t a t e d a t o r i t ă unor 
e r o r i de determinare ( e r o r i de i n d i c a r e a PMI, e r o r i de determinare 
a n i v e l u l u i de p r e s i u n i pe c i c l u , e r o r i de s t a b i l i r e a r a p o r t u l u i 
de comprimare) sau de c a l c u l ( i n e x a c t i t ă ţ i î n ap re c i e r ea s t ă r i i 
g a zu l u i l a î n cepu tu l compr imăr i i , u t i l i z a r e a unor v a l o r i i nexac te 
pentru cons t an te l e ce i n t e r v i n î n c a l c u l , ap rec i e re i nexac tă a 
c o e f i c i e n t u l u i de convec ţ ie a, e t c . ) . 

După cum se poate cons ta ta d i n f i g u r i l e am in t i t e , 
i n i ţ i a l i z a r e a a r d e r i i are l o c î n camera separată unde de a l t f e l ş i 
l egea de ardere este c a r a c t e r i z a t ă de o pantă mare a tangente i l a 
curbă, determinând o dezvo l ta re bruscă a ene rg i e i termice ceea ce 
dă un c a r a c t e r v i o l e n t a r d e r i i . In schimb, î n c i l i n d r u arderea 
începe cu o oarecare î n t â r z i e r e dată de t r e ce rea c o m b u s t i b i l u l u i 
d i n t r - o cameră î n a l t a p r i n c ana l u l de l egă tu ră . A i c i c a n t i t a t e a de 
energ ie d e zvo l t a t ă pe gradu l RAC es te mai mică, î n schimb durata 
a r d e r i i es te mai mare decât î n camera de tu rb i ona re . Tocmai 
c a r a c t e r u l a r d e r i i este c e l care a s i gu ră un avantaj important 
motoare lor d i e s e l cu cameră d i v i z a t ă p r i n comparaţ ie cu ce l e cu 
i n j e c ţ i e d i r e c t ă , ş i anume mersul mai l i n i ş t i t a l moto ru lu i , dar 
t o t e l determină c r e ş t e rea consumului de combus t i b i l d a t o r i t ă une i 
durate mai mari a a ces tu i proces [74]. 

De remarcat că ce l e două l e g i de degajare a c ă l d u r i i 
determinate pe baza c a l c u l e l o r exper imentale au un aspect 

^asemănător, de o s c i l a ţ i i amort i zate a f l a t e î n o p o z i ţ i e de fază . 
^Unui maxim a l cu rbe i de ardere d i n t r - o cameră î i corespunde de 
f i e c a r e dată un minim î n c e a l a l t ă cameră. Acest l u c r u se datorează 

•comunicăr i i d i n t r e ce l e două i n c i n t e p r i n i n te rmed iu l c a n a l u l u i de 
l egă tu ră . In c a l c u l u l c i c l u l u i r e a l î n să nu se va opera d i r e c t cu 
l e g i l e de degajare a c ă l d u r i i determinate exper imenta l , c i e l e vor 
f i p r e l u c r a t e ş i î n l o c u i t e cu n i ş t e curbe " a p l a t i z a t e " . 

De asemenea c a l c u l u l c i c l u l u i r e a l este p o s i b i l ş i p r i n 
î n l o c u i r e a c e l o r două curbe ob ţ i nu te p r i n a p l a t i z a r e cu l e g i de 
ardere de t i p V ibe de o r d i nu l I , caz î n care t r ebu i e de te rmina ţ i î n 
p r e a l a b i l c e i d o i parametr i a ş i m care conduc l a ob ţ ine rea unei 
diagrame i n d i c a t e ş i î n genera l a unor performanţe a l e motoru lu i 
cât mai ap rop ia te de ce l e ob ţ inu te pe ca l e exper imenta lă. In cazu l 
de f a ţ ă s -a adoptat va loarea constantă dedusă an t e r i o r pentru 
f a c t o r u l de ap rec i e re a p e r f e c ţ i u n i i a r d e r i i , a=6,908. Pentru 
determinarea f a c t o r u l u i de formă m s-au făcut mai multe r u l ă r i î n 
care s-au u t i l i z a t d i f e r i t e v a l o r i a ces tu i a , ajungându-se l a 
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concluzia că cele mai potrivite sunt m=0,6 pentru camera principală 
respectiv m=0,l pentru camera separată de vârtej. Valorile obţinute 
evidenţiază o dată în plus caracterul mai violent pe care îl are 
arderea în camera de turbionare. 

2 - 3 P r o c e d e e d e oxa«ixxt i f ± cfitre sl 
s d i ± m t > u X u i ± d e c ă l d u r ă s x i p i c r t a t d e 

flxiidxiX m o t o r 

2 . 3 . x C ; o n s î c l e j r a . : t d L d L s e n e x r a . X e 

Fenomenul de schimb de căldură ce are loc în interiorul 
cilindrilor motoarelor cu ardere internă între fluidul motor şi 
pereţii cilindrului, constituie probabil una din cele mai 
complicate probleme inginereşti de schimb de căldură datorită 
variaţiilor rapide ale temperaturii, presiunii şi vitezei gazului 
corelate cu modificarea continuă a volumului cilindrului. 

In acelaşi timp însă fenomenul este deosebit de complex, fiind 
puse în evidenţă variaţii în timp ale densităţii fluxului de 
căldură ce pot oscila între 0...10 MW/m^ în mai puţin de 10 msec. 
De asemenea se remarcă variaţiile în spaţiu ale aceleiaşi mărimi, 
cercetările experimentale indicând diferenţe de până la 5 MW/m^ 
pentru două puncte ale camerei de ardere aflate la o distanţă de 
numai 10 mm [10]. Dacă ţinem cont şi de numeroasele tipuri de 
camere de ardere existente şi de geometria variabilă a acestora 
datorată mişcării pistonului, se poate afirma că ne aflăm încă 
departe de o rezolvare analitică a acestui proces. 

Este poate interesant de amintit că însuşi Rudolf Diesel a 
subestimat oarecum importanţa fenomenului, primul motor realizat de 
el funcţionând fără nici un sistem de răcire a cilindrului sau 
pistonului. 

Ulterior problema stabilirii unui coeficient mediu de schimb 
de căldură pentru întregul volum al cilindrului a fost abordată de 
numeroşi cercetători, o astfel de relaţie devenind necesară pentru 
evaluarea fenomenului în ansamblu în cadrul simulării numerice prin 
intermediul ordinatorului a proceselor reale ce au loc în motor. 
Relaţiile stabilite de. diferiţi cercetători au un domeniu de 
aplicabilitate mai mult sau mai puţin extins şi realizează o 
aproximare a fenomenului. Pentru simplitatea exprimării, în cele ce 
urmează facem distincţie între coeficientul H^ convenţia şi 
respectiv coeficientul de schimb de cădnr^ care are în vedere atât 
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transferul de căldură convectiv cat şi pe cel prin radiaţie. 

2 - 3 . 2 A n a X i z a . c r i t ^ i c ^ a. r e l a ^ ^ i i 

•transfer -termîc 

In funcţie de modul de stabilire a relaţiei de calcul a 
coeficientului de schimb de căldură gaz-perete, aceste relaţii pot 
fi împărţite în trei categorii: 

* Relaţii simple stabilite prin metode empirice; 
* Relaţii bazate pe modele globale (unizonale) ale camerei de 

ardere ce au fost stabilite folosind teoria similitudinii; 
* Relaţii complexe bazate pe modele numerice multizonale ce 

depind de viteza variabilă a gazului. 
In cele ce urmează vor fi analizate succint cele trei 

categorii enumerate. 

MMMG GMMMJE^J. jrjL CXG -

Primele încercări în domeniu au fost efectuate de Nusselt 
fl923) [53], care a studiat fenomenul de schimb de căldură între 
gazele de ardere aflate în interiorul unei incinte sferice şi 
pereţii acesteia, cu scopul stabilirii a două relaţii separate 
pentru fluxurile de căldură transmise prin convecţie respectiv 
^jradiaţie. Fluxul de căldură transmis prin radiaţie a fost calculat 
ca diferenţă între fluxurile totale de căldură transmise în două 
situaţii: (a) pereţii interiori ai sferei au fost înnegriţi, 
respectiv (b) pereţii interiori ai sferei au fost suflaţi în aur. 

Ca urmare Nusselt obţine următoarea relaţie pentru 
coeficientul de convecţie echivalent: 

a = 100 
4 

{100) 
(2.107) 

unde Tg, T̂  - temperatura gazului respectiv a peretelui. 
După stabilirea acestui coeficient, pentru calculul celui de 

convecţie, Nusselt a scăzut din fluxul total de căldură partea 
transmisă prin radiaţie, obţinând expresia: 

«c = 1.17 (2.108) 
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Se observă că în relaţie intervine, pe lângă temperatura 
gazului T̂ , şi presiunea acestuia p. Pentru a putea extinde relaţia 
(2.108) şi în domeniul motoarelor cu ardere internă, Nusselt îi 
adaugă un termen ce ţine seama de turbulenţa suplimentară creată în 
masa de gaze prin mişcarea pistonului şi care cuprinde ca parametru 
viteza medie a pistonului . Ca urmare, coeficientul de convecţie 
din cilindrul unui m.a.i. va avea forma; 

a,- (2.109) 

unde f(Wj) este funcţia de turbulenţă a cărei relaţie stabilită de 
Nusselt este; 

if(vj + (2.110) 

Coeficientul de schimb de căldură a se obţine deci prin 
însumarea relaţiilor (2.107) şi (2.108); 

a = a^+a. (2.111) 

Cercetările lui Nusselt sunt continuate de Briling care 
modifică funcţia de turbulenţă şi stabileşte pentru prima dată două 
expresii diferite pentru cazul motoarelor cu aprindere prin 
scânteie respectiv al celor cu aprindere prin comprimare. După 
Briling, relaţia (2.110) devine [36]; 

* pentru m.a.s.; 
+ ( 2 . 1 1 2 ) 

• pentru m.a.c.; 
if(v„)=(2,45+0,185vj (2.113) 

Ulterior Eichelberg (1939) consideră că valoarea 
coeficientului a depinde şi de densitatea gazului, de fenomenul de 
curgere a gazelor în lungul pereţilor şi, pentru perioada arderii, 
de radiaţia gazelor [20]. O problemă complicată o constituie 
stabilirea exactă a regimului de curgere a gazelor în cilindru, 
regim influenţat de mai mulţi 'factori; 

• regimul de curgere pe traseul de admisiune , respectiv 
baleiaj; 

• regimul de curgere pe traseul de evacuare; 
• turbulenţa produsă de mişcarea pistonului; 
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* fenomenul de injecţie a combustibilului în cilindru; 
* turbulenţa suplimentară produsă prin ardere. 
Pe baza rezultatelor experimentale obţinute, Eichelberg 

propune următoarea relaţi'e pentru coeficientul de schimb de căldură 
între gaz şi perete: 

(2.114) 

In această relaţie se ţine cont de fenomenul de radiaţie prin 
creşterea ponderii temperaturii gazului, care se găseşte la puterea 
0,5 faţă de 0,33 în cazul relaţiei lui Nusselt. In schimb prin 
comparaţie cu relaţia (2.108) scade exponentul presiunii (de la 
0,66 la 0,5). In ceea ce priveşte regimul de curgere, el intervine 
în relaţie tot prin intermediul vitezei medii a pistonului. Relaţia 
lui Eichelberg a fost utilizată pe scară largă în trecut şi 
continuă să fie aplicată în domeniul motoarelor de turaţie scăzută. 

Alte două relaţii pentru coeficientul de schimb de căldură 
sunt propuse de Van Tyen (1962) [36]. Intr-o primă variantă el 
realizează modificarea funcţiei de turbulenţă, prin analogie cu 
Briling, dându-i acesteia forma: 

+ (2.115) 

valabilă pentru cazul m.a.c. Experimente ulterioare îl conduc însă 
,1a o nouă relaţie ce combină oarecum relaţiile stabilite de Nusselt 
^şi Eichelberg: 

a = 4,8 V p î ^ (2.116) 

neglijând însă termenul de radiaţie (2.107) din relaţia lui 
Nusselt. 

Toate relaţiile prezentate pană în acest moment sunt oarecum 
similare, ele fiind relativ simple iar deducerea lor făcându-se de 
fapt pe cale cvasiempirică. Ele se diferenţiază doar printr-o serie 
de coeficienţi numerici sau prin factori diferiţi de amplificare 
pentru presiune, temperatura gazului şi viteza medie a pistonului, 
toţi aceşti coeficienţi fiind stabiliţi de autori prin cercetări 
experimentale proprii şi având în general o aplicabilitate limitată 
la cazurile particulare studiate. 

Cercetările ulterioare au abordat aceste feomene din 
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perspectiva teoriei similitudinii ceea ce a dus la obţinerea unor 
relaţii mai exacte, cu domenii de aplicabilitate mai extinse. 

RGJLSL,t:±± tPSLJSrat^G JpG :3±MMM±l±t:u€i±njL± , 
CG tf jL^eaje:^ MBCKIGJLG jpGxx^jru GOJBGjra. 

Prima relaţie din această categorie a fost stabilită de Elser 
(1954), care se bazează în stabilirea criteriilor de similitudine 
pe "metoda ecuaţiilor diferenţiale", metodă care presupune 
exprimarea acestor criterii direct din ecuaţiile diferenţiale ce 
descriu problema în speţă pe baza teoremei n [65], Ipotezele 
simplificatoare adoptate în vederea stabilirii ecuaţiilor 
diferenţiale sunt: 

* Procesul de transfer termic între gaz şi perete, are loc de 
fapt doar într-un strat limită aflat în contact cu peretele. 
Grosimea acestui strat este foarte mică în raport cu raza de 
curbură a peretelui, astfel încât se poate considera că avem de-a 
face cu un perete plan. 

* Fenomenul de schimb de căldură este considerat 
unidimensional, nestaţionar. 

* In cilindru nu există unde de presiune, astfel încât 
presiunea este variabilă doar în timp şi nu în spaţiu. 

Ca urmare se poate scrie următoarea ecuaţie diferenţială ce 
descrie fenomenul de schimb de căldură: 

Pe baza e c u a ţ i e i (2.117), E l s e r s t a b i l e ş t e o e c u a ţ i e 
c r i t e r i a l ă de t i p u l : 

unde: NU=Q1/A. - c r i t e r i u de s i m i l i t u d i n e Nu s s e l t ; 
Pe = lwpcp/A. - c r i t e r i u de s i m i l i t u d i n e P e c l e t ; 
wx/1 - parametru de f recven ţă ; 

4s/Cp - v a r i a ţ i a spec i f - i că a e n t r o p i e i . î n t impu l a r d e r i i ; 
K - exponent a d i a b a t i c . 

R e l a ţ i a e x i s t e n t ă î n t r e aces te c r i t e r i i , ca ş i c o n s t a n t e l e de 
p r o p o r ţ i o n a l i t a t e ce i n t e r v i n î n aceas tă r e l a ţ i e , nu pot f i î n s ă 
s t a b i l i t e pe baza t e o r i e i s i m i l i t u d i n i i c i doar p r i n exper iment . In 
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criteriile de mai sus Elser înlocuieşte viteza w cu viteza medie a 
pistonului şi dimensiunea caracteristică 1 cu cursa pistonului 
S. Relaţia (2.118) devine: 

Nu = f^{Pe) f^ic^-z) f . (As 
pj 

( 2 . 1 1 9 ) 

Se observă că prin înlocuirile efectuate şi neglijarea 
constantelor numerice termenul (wx/1) s-a modificat în (o)x). 
întrucât arderea în m.a.c. are loc întotdeauna cu exces de aer, se 
poate accepta ipoteza simplificatoare a utilizării pentru mărimile 
caracteristice ale fluidului de lucru a valorilor corespunzătoare 
pentru aer la o temperatura ce reprezintă media aritmetică dintre 
temperatura gazului şi cea a peretelui. 

Pentru termenul (As/c^), Elser stabileşte următoarea relaţie 
de calcul: 

A s . I n ^ - K - 1 I n ^ 
Po ( 2 . 1 2 0 ) 

unde P|) şi Tj reprezintă presiunea respectiv temperatura fluidului 
de lucru în starea de referinţă, care poate fi de exemplu momentul 
de început al comprimării. 

Problema care se pune este de a stabili expresiile funcţiilor 
, fi din relaţia (2.119). Având în vedere că exponentul politropic k 
•este o constantă, termenul corespunzător poate fi neglijat. 

Pentru determinarea lui f, s-a pornit de la încercări 
'experimentale efectuate pentru cursa de comprimare atât la motoare 
în doi timpi cât şi în patru timpi. Transformarea suportată de 
fluidul de lucru a fost considerată cvasiizentropică, astfel încât 
termenul (As/c^) se anulează. Prin evaluarea datelor referitoare la 
transferul termic, se obţine: 

( 2 . 1 2 1 ) 

respectiv: 

( 2 . 1 2 2 ) 

Reprezentând grafic funcţia Nu/^Pi faţă de poziţia manivelei 
motoare a['RAC], la diferite regimuri de sarcină şi turaţie, s-a 
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demonstrat că această funcţie este independentă de unghiul a, dar 
creşte cu creşterea sarcinii. 

Urmărind apoi reprezentarea grafică a funcţiei: 

Nu As (2.123) 

pentru diferite regimuri de sarcină şi turaţie, s-a obţinut o 
expresie liniară pentru funcţia f«, şi anume: 

(2.124) A [ Asl = 6,5 3 s i 

înlocuind această expresie în ecuaţia (2.119), în care 
datorită impreciziilor procedeelor experimentale s-a neglijat 
termenul f2(a)x), se obţine: 

NU = 6,5y/Pe 1+0,5- (2.125) 

ceea ce corespunde unui coeficient de schimb de căldură: 

In^-Jillln^ 
Po) 

( 2 . 1 2 6 ) 

Această formulă stabilită de Elser nu este aplicabilă decât în 
perioada în care toate organele de obturare sunt închise 
(comprimare, ardere, destindere) nefiind valabilă în timpul 
procesului de schimb de gaze. 

Cercetările ulterioare ale lui Oguri [54] au pornit tot de la 
relaţia iniţială a lui Elser (2.119) scrisă sub forma: 

(2.127) 

In această relaţie se păstrează expresia (2.122) pentru 
funcţia f̂  (Pe) . In • ceea ce priveşte funcţia f3, ea a fost 
determinată pentru un domeniu unghiular cuprins între punctul mort 
interior (PMI ) şi 40'RAC după FMI, domeniu în care funcţia f2(cL) 
este cvasiconstantă. Expresia lui f- devine: 
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fAsl = 1,75 
^pj 

( .4207) 

In sfârşit stabilirea dependenţei criteriului Nusselt de 
poziţia manivelei motoare, respectiv a funcţiei f^{a) s-a bazat pe 
ipoteza înregistrării unui maxim al acestei funcţii la cca. 20^RAC 
după PMI, obţinându-se deci; 

ifjCa) «2+cos(a-20) (2.129) 

Prin introducerea relaţiilor (2.122), (2.128) şi (2.129) în 
(2.127), se obţine expresia: 

NU = l,75/Fe 1 + As [2+cos(a-20)] (2.130) 

O abordare mai complexă a acestei probleme a fost realizată de 
Sitkei [66], care delimitează trei procedee distincte de 
transmitere a căldurii între fluidul de lucru şi pereţi, şi anume: 

* convecţia forţată în regim turbulent; 
* radiaţia gazelor; 
* radiaţia flăcării. 
Astfel coeficientul global de transfer termic se poate obţine 

ca sumă a trei termeni: 

a = (2.131) 

Determinarea coeficientului de convecţie â  s-a realizat după 
metodele teoriei similitudinii, pornind de la relaţia: 

respectiv: 

^ l 11 j 
0,7 

(2.132) 

(2.133) 

unde : 

11 = 3,24-10-'' r̂ '"' (2.134) 

Relaţia de calcul a coeficientului de convecţie după Sitkei, 
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va fi: 

" (2.135) 

unde: p - presiunea gazului; 
Tg - temperatura gazului; 
Wj - viteza medie a pistonului; 
b - constantă ce caracterizează tipul camerei de ardere; 
dg - diametrul echivalent care se calculează cu relaţia: 

(2.136) 

D - diametrul cilindrului; 
h - înălţimea momentană a spaţiului cuprins între capul 

pistonului şi chiulasă. 
In ceea ce priveşte radiaţia gazelor, trebuie avute în vedere 

doar două componente, şi anume dioxidul de carbon şi vaporii de 
apă. Gazele elementare, ca oxigenul, azotul şi hidrogenul sunt 
inerte din punctul de vedere al radiaţiei termice. Pornind de la o 
compoziţie volumică a gazelor de ardere caracterizată de 10,1% CO^, 
9,3% HjjO şi 80,6% aer, Sitkei stabileşte expresia coeficientului 
energetic de emisie al gazelor: 

(2.137) 

Factorii de corecţie respectiv Aê  sunt necesari deoarece benzile 
lungimilor de undă în care emit cele două gaze se suprapun parţial, 
astfel încât radiaţia totală va fi mai mică decât suma radiaţiilor 
parţiale. Ca urmare expresia coeficientului echivalent de schimb de 
căldură prin radiaţia gazelor este: 

f 
4 4 

100 J 100 J (2.138) 
T -T 

unde Cp 5,775 [W/m^K] este constanta de radiaţie a corpului negru. 
Sitkei face precizarea că această componentă a schimbului de 

căldură poate fi neglijată în special în 'cazul unor motoare ce 
funcţionează cu un amestec sărac (valori mari pentru coeficientul 
excesului de aer X), când scade sever concentraţia componentelor 
radiante, Up şi CO2. 

Cea de-a treia componentă a schimbului de căldură, şi anume 
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radiaţia flăcării, este o caracteristică a motoarelor diesel, la 
care prin ardere rezultă o flacără de culoare galbenă ce conţine 
particule de carbon şi funingine incandescente. Radiaţia ce rezultă 
în acest mod este de câteva ori mai mare decât cea datorată 
gazelor, iar spectrul ei de emisie este mai uniform, apropiindu-se 
de cazul radiaţiei corpurilor solide. Coeficientul echivalent de 
schimb de căldură datorat radiaţiei flăcării se calculează cu 
relaţia: 

4 
i 

4 

100 100 (2.139) 

unde Tf - temperatura flăcării; 
ê ' - coeficient energetic de emisie al flăcării, 
întrucât temperatura flăcării Tp nu variază practic cu 

creşterea presiunii medii efective, ea poate fi considerată 
constantă [66] având valoarea de cca. 2400 K, 

Coeficientul energetic de emisie ê ' se calculează cu relaţia: 

O 
1 + 0,9 (2.140) 

unde Gf este o funcţie de poziţia momentană a manivelei motoare şi 
^se calculează cu relaţia: 

= (2.141) 

unde: p - presiunea din cilindru; 
1=1,8Dh/(D+2h) - lungime caracteristică; 
D - diametrul cilindrului; 
h - înălţimea momentană a spaţiului dintre capul cilindrului 

şi chiulasă. 

O serie de alte cercetări în domeniu au fost efectuate de 
Annand [5], care nu realizează însă măsurători experimentale 
proprii ci prelucrează doar datele obţinute de alţi cercetători. El 
propune împărţirea fluxului de căldură transmis între gaz şi perete 
în două părţi, respectiv componenta convectivă şi cea de radiaţie. 

Pornind de la analiza dimensională aplicată în cadrul teoriei 
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similitudinii, Armând consideră că schimbul de căldură convectiv 
este influenţat de următoarele mărimi [30]: 

* dimensiunile geometrice; 
* vitezele caracteristice de curgere; 
* proprietăţile fluidului de lucru; 
* energia dezvoltată prin ardere; 
* viteza unghiulară, o; 
* timpul T, cuantificat prin poziţia manivelei motoare, a. 
Annand nu introduce însă toate aceste mărimi în relaţia de 

calcul a coeficientului de convecţie, considerând că elementul cel 
mai important de influenţă este criteriul de similitudine Reynolds. 
Relaţia criterială propusă este deci: 

Nu=aRe^ (2.149) 

ceea ce conduce la: 

(2.148) 

unde valorile constantelor determinate experimental sunt: 
a = 0,35...0,8 în funcţie de tipul camerei de ardere; 
b = 0,7. 
Proprietăţile fluidului de lucru: conductivitate termică X, 

vâscozitate dinamică r\, densitate p, se vor determina pe baza 
proprietăţilor elementelor componente (aer, oxid de carbon, dioxid 
de carbon, vapori de apă şi combustibil), în funcţie de 
participaţiile acestora în amestec. Ca temperatură de referinţă 
pentru aceste proprietăţi se consideră temperatura medie a gazelor. 

Pentru determinarea componentei de radiaţie, Annand se bazează 
pe teoria radiaţiei corpului negru. Astfel densitatea fluxului de 
căldură transmis între două suprafeţe 1 şi 2, de temperaturi T, 
respectiv T̂ y poate fi determinată cu relaţia: 

100 • - ( J L I 
UooJ (2.144) 

întrucât însă gazele nu .emit şi nu absorb radiaţii decât 
într-un domeniu restrâns de lungimi de undă şi având în vedere că 
pereţii cilindrului nu se comportă ca şi nişte corpuri negre, ceea 
ce înseamnă că factorul lor energetic de emisie este o funcţie de 
temperatură şi de lungimea de undă A, 6=6(Ta), Annand propune 
introducerea unui factor de corecţie c în relaţia (2.144), care să 
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permită un calcul global al radiaţiei în timpul arderii şi 
destinderii. Se impune de asemenea o diferenţiere a acestei 
constante în funcţie de tipul motorului (m.a.s. sau m.a.c.). In 
timp ce în cazul m.a.s. arderea se produce într-un amestec aer-
combustibil preformat şi omogen (flacără de culoare albastră), în 
cazul m.a.c. avem de-a face cu un amestec eterogen, în timpul 
arderii rezultând ca produse intermediare de reacţie particule de 
carbon care ajung la incandescenţă şi dau o culoare galbenă 
flăcării. In plus în cazul m.a.c. arderea se prelungeşte mai mult 
în destindere decât în cazul m.a.s. 

Ca urmare expresia coeficientului de schimb de căldură prin 
radiaţie va fi: 

T. 
UooJ -( 100 j (2.145) 

unde constanta c ia următoarele valori: 
- pentru comprimare c=0; 
- pentru ardere şi destindere: - în m.a.s. c=0,421 [W/m'K^] 

- în m.a.c. c=3,21 [W/m^K^ 
Coeficientul de schimb de căldură se obţine prin însumarea 

relaţiilor (2.143) şi (2.149): 

^^ ĉ'̂ x̂ (2.146) 

I 
î Scopul cercetărilor întreprinse în domeniu de Woschni a fost 
transpunerea rezultatelor obţinute în cazul transmiterii căldurii 
,1a curgerea prin ţevi, prin intermediul teoriei similitudinii, la 
cazul motoarelor cu ardere internă. El s-a bazat pe ipoteza că, din 
cei trei factori de influenţă asupra schimbului de căldură în 
m.a.i., şi anume convecţie, radiaţie şi variaţie nestaţionară a 
temperaturii, cea mai mare importanţă o are convecţia forţată. 
Această ipoteză este plauzibilă având în vedere turbulenţa foarte 
intensă din interiorul cilindrului [81]. Modelarea cilindrului sub 
forma unei ţevi de lungime redusă prin care circulaţia gazelor se 
face în regim turbulent, a permis utilizarea relaţiei propuse de 
Nusselt - Krausshold [21]: 

= 0, 032 (- l '̂̂ '̂̂ ieê '̂ Pr̂  (2.147) 
[II 

Pentru simplificare se consideră proprietăţile fizice ale 
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fluidului de lucru ca fiind identice cu cele ale aerului. In 
domeniul de temperaturi care prezintă interes, valoarea criteriului 
Prandtl poate fi considerată constantă, Pr^0,71, astfel încât 
exponentul n nu mai prezintă un interes deosebit. Pentru raportul 
adimensional d/l se ia în considerare de asemenea o valoare 
constantă (0,8), iar proprietăţile fluidului de lucru ce intervin 
în criteriile de similitudine Nu şi Re se calculează cu relaţiile; 

X = (2.148) 
TI =5, 2-10-̂  

Ca urmare relaţia propusă de Woschni pentru calculul 
coeficientului de schimb de căldură a, este: 

a - p^ (2.149) 

cu C=130 şi m=0,8. 
Valoarea constantei C a fost ulterior confirmată în mod 

indirect de Zapf prin cercetările întreprinse în domeniul 
transmiterii căldurii în m.a.i. în perioada schimbului de gaze. 
întrucât a reprezintă o valoare medie pentru întreg volumul 
cilindrului s-ar impune introducerea în relaţia (2.149) a unei 
viteze medii a fluidului de lucru valabilă de asemenea pentru 
întreg volumul cilindrului. Această mărime este foarte greu de 
apreciat, ea trebuind să fie înlocuită cu un parametru echivalent 
[81]. In acest sens trebuie avut în vedere faptul că mişcarea 
gazului în cilindru are la origine două motive complet diferite, şi 
anume: 

* mişcarea pistonului ce poate fi caracterizată prin viteza 
medie a pistonului; 

* turbulenţa produsă prin ardere, care depinde de tipul 
camerei de ardere şi de energia dezvoltată în urma arderii. 

Woschni reuşeşte să cuprindă ambele influenţe într-o singură 
relaţie, de forma: 

V ^ (P-Po) (2.150) 

Primul termen al relaţiei (2.150) se referă la efectul 
deplasării pistonului asupra gazului din cilindru, iar cel de-al 
doilea termen sintetizează efectele arderii asupra turbulenţei. 
Indicele 1 se referă la starea gazului la începutul comprimării 
(după închiderea ultimului organ de obturare), iar p este presiunea 
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momentană în cazul ciclului cu ardere în timp ce pj, este presiunea 
in acelaşi moment pe ciclu în cazul motorului antrenat. Constantele 
Cj şi Cj au fost determinate prin cercetări experimentale 
sistematice, separat pentru două faze ale ciclului, respectiv 
pentru diferite tipuri de camere de ardere, după cum urmează: 

- pentru schimbul de gaze: Cj = 6,18 + 0,417(w^/w,) 
- pentru comprimare şi destindere: Cj = 2,28 + O ,'308 (w^/w^) 
- pentru m.a.c. cu injecţie directă: Cj = 3,24-10"' [m/sK] 
- pentru m.a.c. cu cameră separată: Cj = 6,22-10"^ [m/sK] 
Cel de-al doilea termen din relaţia lui C, sintetizează 

influenţa turbulenţei proprii a încărcăturii proaspete la intrarea 
în cilindru, iar ŵ  este chiar viteza periferică a turbionului, 
înlocuind în ecuaţia (2.149) valorile numerice ale exponenţilor şi 
ţinând cont de (2.150), se obţine expresia finală propusă de 
Woschni pentru coeficientul de transfer termic între fluidul de 
lucru şi pereţii cilindrului: 

0 , 8 
(2.151) 

Această relaţie este echivalentă cu ecuaţia criterială: 

= (2.152) 

în care dimensiunea caracteristică este egală cu diametrul 
icilindrului, iar viteza se calculează cu relaţia (2.150). 
\ 

Bazându-se tot pe teoria similitudinii, Hohenberg (1980) 
.stabileşte o altă relaţie de calcul a coeficientului de schimb de 
căldură a, pornind de la relaţia lui Woschni. Principala modificare 
o constituie alegerea drept lungime caracteristică a unei mărimi 
variabile care înlocuieşte diametrul cilindrului, utilizat de marea 
majoritate a cercetătorilor. Astfel Hohenberg defineşte lungimea 
caracteristică, ca fiind diametrul unei sfere care are volumul egal 
cu volumul momentan al cilindrului, respectiv: 

(2.153) 

De asemenea Hohenberg modifică termenul de viteză din relaţia 
lui Woschni, considerând că utilizarea vitezei medii a pistonului 
nu ia în considerare decât modificarea vitezei gazului odată cu 
turaţia, fără să ţină cont de variaţia acestei mărimi pe parcursul 
unui ciclu. Pentru a avea in vedere şi acest aspect, se propune 
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introducerea in relaţia vitezei gazului şi a presiunii respectiv a 
temperaturii acestuia, ale căror legi de variaţie pe parcursul unui 
ciclu sunt asemănătoare intre ele şi similare legii de variaţie a 
vitezei gazului. Pentru acestă viteză Hohenberg propune relaţia: 

(2.154) 

Introducând relaţiile (2.153) şi (2.154) în ecuaţia (2.151), 
se obţine expresia propusă de Hohenberg [28] pentru coeficientul de 
schimb de căldură a: 

(2.155) 

unde constantele iau valorile: Cp 130; 0-2 = 1,4 iar V este volumul 
momentan al cilindrului. 

Relaţia lui Woschni a fost de asemenea modificată de doi 
dintre colaboratorii săi care au adaptat-o unor situaţii 
particulare. 

Astfel pentru cazul unor temperaturi ale pereţilor mai mari 
decât 525 K, se recomandă aplicarea relaţiei lui Kolesa (1986), 
care înlocuieşte constanta C2 din relaţia lui Woschni (2.151), cu 
expresia [37] : 

C: = C2 + 2,3-10-5(r -525) (2.156) 

In domeniul sarcinilor mici se utilizează relaţia modificată 
de Huber [31] în 1990: 

0.8 
(2.157) 

\V{a) ) 

Această relaţie se aplică numai dacă este îndeplinită condiţia: 

V̂ (a) (2.158) 

unde: V̂  - volumul camerei de ardere; 
Vg - volumul cilindreei; 
V(a) - volumul momentan al cilindrului; 
p, - presiunea medie indicată; 

celelalte mărimi având aceeaşi semnificaţie ca şi în relaţia li 
Woschni. 
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Pentru cazul Pi<l, în relaţia (2.158) se introduce p.=l. 

Dintre toate relaţiile prezentate caracterul cel mai general 
valabil îl are relaţia lui Woschni, deşi datează de cca. 30 ani. 
Celelalte relaţii pentru calculul coeficientului de schimb de 
căldură gaz-perete au o aplicabilitate limitată la situaţii 
similare celor pentru care au fost stabilite. 

încercând o privire de ansamblu asupra acestui subiect trebuie 
precizat că, pe lângă formulele diferite ce descriu transmiterea 
căldurii prin convecţie între gaz şi perete, diferiţii cercetători 
apreciază în mod diferenţiat ponderea radiaţiei în procesul de 
transfer termic. In timp ce unii autori introduc în relaţiile de 
calcul un termen separat pentru radiaţie bazat pe legea Stefan-
Boltzmann, Woschni ia în calcul acest fenomen, ca şi pe cel de 
creştere a turbulenţei prin ardere prin intermediul unui termen 
suplimentar de viteză. 

Cercetările efectuate pană în prezent, care au urmărit studiul 
fenomenului de radiaţie au pus în evidenţă diferene de principiu ce 
depind de tipul motorului. Astfel, în timp ce la motoarele diesel 
ponderea principală o are fenomenul de radiaţie a flăcării, datorat 
particulelor incandescente de funingine, la m.a.s. este 
predominantă radiaţia gazelor datorită caracterului flăcării care 
se iniţializează într-un amestec preformat. Ca urmare este de 
presupus că, în cazul m.a.c., la creşterea sarcinii are loc o 
icreştere a densităţii fluxului de căldură transmis prin radiaţie, 
^fenomen care este într-o oarecare măsură atenuat de creşterea 
gradului de fum, ceea ce implică o majorare a densităţii fluxului 
ide căldură absorbit de particulele de funingine. Tocmai datorită 
unor astfel de influenţe contradictorii, radiaţia termică din 
interiorul cilindrilor m.a.i. este atât de greu de apreciat. 

Urmărind comparativ rezultatele prezentate de diferiţi autori 
în privinţa ponderii fenomenului de radiaţie în ansamblul 
schimbului de căldură suportat de fluidul motor, se poate 
concluziona că, pentru mersul în gol sau în cazul motorului 
antrenat prevalează în mod clar fenomenul de convecţie, în timp ce 
pentru regimul de sarcină plină fenomenul de radiaţie poate să 
reprezinte 30...40% din schimbul total de căldură [31]. 

In ceea ce priveşte modelarea schimbului de căldură pentru 
motoare diesel cu cameră separată, trebuie precizat că acest 
domeniu a fost mai puţin abordat decât cel al m.a.c. cu injecţie 
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directă şi acest lucru se datorează în primul rând faptului că o 
cameră divizată nu se pretează atât de bine la utilizarea unor 
modele globale pentru schimbul de căldură. Totuşi unele relaţii de 
calcul, cum este cea a lui Woschni, ţin cont de tipul camerei de 
ardere prin intermediul unor coeficienţi ale căror valori diferă de 
la un caz la altul. 

Prima formulă destinată in mod special unui motor cu cameră 
separată de vârtej îi aparţine lui Plaum [10], care a avut în 
vedere modificarea termenului de viteză. 

Ulterior Hassan [26] realizează determinări experimentale ale 
temperaturii şi vitezei gazului într-o cameră separată pentru un 
motor antrenat şi adaptează relaţia lui Annand pentru acest caz. In 
sfârşit cercetările cele mai amănunţite în domeniu aparţin lui 
Kamel şi Watson [35], care au demonstrat că energia internă a 
jetului de combustibil injectat influenţează în mod considerabil 
procesul de transfer termic din camera separată. 

2 . 3 . 2 , 3 RGJLsi,t:±± CIG GSLJLCMJJL GG SSG Jb^sLJSGst^sL jpG 
MBC^CI^JLG MMMMJJL t^ G- /3± tm 

JL jpGnt^jc-u SBL^MJJLWMJL 

Dacă majoritatea relaţiilor prezentate se limitează la 
calculul unui coeficient de schimb de căldură mediu pentru întregul 
volum momentan al cilindrului luând in considerare un termen de 
viteză constant pentru întregul ciclu, în ultimul timp cercetările 
s-au îndreptat spre evaluarea unor coeficienţi locali de schimb de 
căldură care să ţină cont de condiţiile locale de curgere şi care 
să cuprindă un termen de viteză dependent de poziţia manivelei 
motoare. 

Primele încercări în acest sens datează din 1964 şi îi aparţin 
lui Knight [31], care a încercat să calculeze viteza din camera de 
ardere a unui motor în funcţie de caracterul curgerii în conducta 
de admisiune, de mişcarea pistonului, de fenomenul de injecţie şi 
de frecarea la pereţi. O condiţie în acest sens o constituia 
calculul energiei cinetice imprimate gazului de fiecare din 
fenomenele enumerate, care prin intermediul relaţiei (3.53) permit 
apoi calculul vitezei gazului: 

w • (2.159) 
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unde m̂  - masa de gaz; 

% - energia cinetică datorată fenomenului i. 

Ulterior Dent şiSuliaman [14] abordează acelaşi domeniu, 
stabilind o relaţie de calcul în care ţin cont de turbulenţa 
iniţială a coloanei de încărcătură proaspătă la intrarea în 
cilindru, turbulenţă variabilă cu unghiul manivelei motoare. 
Rezultatele obţinute pe un motor antrenat au fost încurajatoare, 
dar utilizarea relaţiei pentru un "motor cald" a condus la o 
supraapreciere a fluxului de căldură schimbat, ceea ce a impus 
utilizarea unui model zonal pentru temperatura gazului. 

De altfel şi această metodă de calcul a coeficientului de 
schimb de căldură a, în funcţie de valoarea momentană a vitezei 
gazului în cilindru nu reprezintă decât tot o rezolvare 
aproximativă a problemei. 

In ultimii ani s-a încercat calculul unui coeficient de schimb 
de căldură a, variabil în timp şi spaţiu prin modelarea curgerii 
gazului în cilindru, modelare ce ţine cont de curgerea gazului în 
şi din cilindru, de geometria camerei de ardere ca şi de procesul 
propriu-zis de ardere. In acest sens se poate aplica metoda 
elementului finit, ceea ce impune rezolvarea pentru fiecare element 
în parte a legilor de conservare a masei, energiei şi impulsului. 
In plus o foarte mare importanţă o are cunoaşterea condiţiilor la 
limită care complică problema şi au o influenţă hotărâtoare asupra 
•t-ezultatelor obţinute. La rândul lor, aceste condiţii la limită 
depind de condiţiile locale de curgere ceea ce impune adoptarea 
unor ipoteze simplificatoare sau a unei metode iterative de calcul. 

Cele mai cunoscute încercări de apreciere a coeficientului de 
schimb de căldură după modele multizonale aparţin lui Poulos şi 
Heywood (1983), respectiv lui Morel şi Keribar (1985) ale căror 
cercetări sunt descrise în lucrările [59], [43). 

Ca un rezultat notabil al cercetărilor lui Morel şi Keribar 
poate fi remarcat faptul că valoarea maximă a vitezei gazului în 
stratul limită la peretele camerei de ardere este de 2..9,5 ori mai 
mare decât viteza medie a pistonului. Această creştere însemnată 
este pusă in evidenţă pentru un domeniu unghiular relativ mic in 
jurul punctului mort interior şi influenţează bineînţeles şi 
calculul lui a, ale cărui valori medii în spaţiu ajung până la 
aproximativ 10 kW/m^K. Această valoare depăşeşte semnificativ 
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aprecierile făcute pe baza altor metode, chiar şi în cazul m.a.c. 
rapide, la sarcină plină şi cu un regim intens de turbulenţă. De 
altfel aceste valori nu au fost, cel puţin până în prezent, 
confirmate experimental. 

Avantajele acestor metode faţă de relaţiile unidimensionale 
clasice sunt evidente, fiind legate în primul rând de posibilitatea 
aprecierii solicitărilor termice locale ale motorului, ceea ce 
permite o reconsiderare a sistemului de răcire, respectiv a 
materialelor din care sunt confecţionate diferitele părţi 
componente. De asemenea se deschide posibilitatea dezvoltării unor 
metode universale de calcul a schimbului de căldură, metode 
aplicabile oricărui tip de motor şi pentru orice tip de cameră de 
ardere. 

Pe de altă parte dezavantajele metodelor de acest tip sunt 
legate în primul rând de faptul că necesită capacităţi şi timpi de 
calcul foarte mari. In plus ele nu sunt încă suficient de bine puse 
la punct in ceea ce priveşte precizia rezultatelor, ceea ce face ca 
în momentul de faţă marea majoritate a programelor de simulare 
numerică a ciclului real de funcţionare să se bazeze pe relaţiile 
unidimensionale de calcul a unor coeficienţi de schimb de căldură 
medii pentru întreg volumul momentan al cilindrului. 

2 - 3 - 3 sc^hdLmbuXuî d e c^lduxr^L 
d e XvidLduiX m o ^ o r me-eode 

e xr Xm e n-e SL X e 

2 , 3 . 3 . J MG tzofisL t GMMM^&jc-a. t:VMXTJI JL oxr e-

Metoda cea mai utilizată în prezent pentru studiul 
experimental al procesului de schimb de căldură suportat de fluidul 
motor şi implicit pentru determinarea experimentală a 
coeficientului de schimb de căldură gaz-perete, este metoda 
temperaturilor superficiale, care va fi prezentată în continuare. 

Principiul acestei metode se bazează pe măsurarea unei singure 
mărimi în regim nestaţionar, şi anume evoluţia temperaturii pe 
suprafaţa camerei de ardere. Tehnica de măsură necesară în acest 
sens este descrisă în paragraful 5.2.3. 

Dacă se acceptă ca ipoteze simplificatoare faptul că peretele 
camerei de ardere se comportă ca un corp de extindere semi-infinită 
şi că avem de-a face cu o variaţie periodică de temperatură, atunci 
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poate fi utilizată soluţia completă a ecuaţiei diferenţiale Fourier 
pentru conducţia nestaţionară, unidimensională, şi anume [52]; 

dt dx'^ (2.160) 

Soluţia acestei ecuaţii, a cărei deducere este prezentată în 
paragraful 2.3.3.2, este de forma; 

/ / 

Â^cos i(i> t-XA ico 2aJ i(Dt-XA ico 
2a)\\ 

(2 .161) 

De aici, pe baza relaţiilor (2.162) şi (2.163): 

dt (2 .162) 

a = -- (2.163) 

se pot obţine variaţiile densităţii fluxului de căldură şi ale 
coeficientului de convecţie. 

Dacă se diferenţiază în raport cu x ecuaţia (2.161), se 
'obţine pentru condiţia x=0; 

dT. 

dxj X 

t (^i""^i^^osCicotj+lB^-Aj sin (io>t)] 
(2.164) 

şi cu aceasta pentru densitatea fluxului de căldură: 

iO) [(A^+B^) cos (icot) + (B^-A,) sin (iot)] ( 2 . 16 53 

Cu ajutorul coeficientului termic de penetraţie: 
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şi a coeficientului de difuzivitate termică: 

ecuaţia (2.165), devine: 

a = -

( 2 . 1 6 6 ) 

(2.167) 

ico 
[{A.+B^) COS ( i w t ) s i n ( ia>t)] ( 2 . 1 6 8 ) 

Pentru calculul densităţii fluxului de căldură q, în regim 
nestaţionar, este necesar deci să se calculeze în prealabil: 
densitatea medie a fluxului de căldură q̂ , coeficientul termic de 
penetraţie b, şi coeficienţii Fourier A- şi B̂ . 

In plus pentru calculul coeficientului global de schimb de 
căldură, cu ajutorul ecuaţiilor (2.163) şi (2.168), mai este 
necesară cunoaşterea suplimentară a temperaturii gazului T̂  şi a 
peretelui T̂ . 

Determinarea densităţii medii a fluxului de călduri se 
poate face prin două metode: 

Prima [64] constă în stabilirea gradientului mediu de 
temperatură în regim staţionar în peretele camerei de ardere cu 
relaţia: 

Ar 
(2 .169) 

Din punct de vedere experimental este necesară practic 
măsurarea temperaturii staţionare în două puncte, dispuse la 
adâncimi diferite în peretele camerei de ardere pentru care se 
cunoaşte distanţa dintre ele, măsurată după o direcţie 
perpendiculară la suprafaţa peretelui. 

Cea de-a doua metodă prezentată în [31], se .bazează pe 
realizarea unei corecţii a părţii nestaţionare a densităţii 
fluxului de căldură determinate deja şi se bazează pe condiţia: 
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ĝaz'̂ '̂ perBze (2.170) 

La această metodă este necesară cunoaşterea temperaturii medii a 
gazului din cilindru T̂ , care se determină prin simulare numerică 
a ciclului real. Dacă totuşi nu avem la dispoziţie temperatura 
gazului, se poate lua în considerare îndeplinirea condiţiei 
amintite anterior, pentru prime evaluări, în momentul închiderii 
supapei de admisiune, pentru că momentul exact se găseşte în Jurul 
acestui punct iar fluxul de căldură prezintă în această perioadă 
doar oscilaţii cu valoare redusă. In cazul aplicării aceastei 
metode pot apărea erori datorate proceselor nestaţionare ce apar în 
stratul limită, dar se consideră că acestea sunt neglijabile. 

La determinarea coeficientului termic de penetraţie b. trebuie 
avut în vedere că gradientul de temperatură la suprafaţa peretelui 
se determină pe baza valorilor de temperatură măsurate cu 
termocuple. întrucât, de fapt, are loc stabilirea câmpului de 
temperaturi în termocuplă şi nu în perete, este necesar ca în 
calculul densităţii fluxului de căldură q, să se ia în considerare 
coeficientul termic de penetraţie al acestei termocuple. Acest 
coeficient se va determina printr-o metodă experimentală care este 
prezentată în paragraful 5.2. 

Determinarea coeficienţilor Fourier A. R. se va face pe baza 
legii de variaţie a temperaturii superficiale a peretelui 
determinată experimental, după metoda prezentată în paragraful 
i 2 . 3 . 3 . 3 . 

Temperatura gazuJui T̂  se calculează pe calculator fie cu 
programul de calcul a ciclului real de funcţionare, fie prin 
prelucrarea diagramei indicate determinată experimental. 

Temperatura peretelui T̂  se măsoară direct cu ajutorul 
termocuplelor miniaturizate de suprafaţă, conform metodelor 
prezentate în capitolul 5. Această mărime este de asemenea necesară 
pentru calculul coeficienţilor Fourier. 

2 . 3 . 3 . 2 soJL t r .C ± G-jL COMB^JL G t^G a. ± 

Pornind de la ecuaţia diferenţială Fourier pentru conducţia 
unidimensională, nestaţionară în corpuri solide de extindere 
infinită (2.160) şi ţinând cont de condiţia la limită pusă pentru 
x=0, respectiv de expresia variaţiei de temperatură pe suprafaţa 
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superficială a corpului: 

[A;,cos(Jca)T)+B;,sin(;ca)x)] (2.171) 

unde: 

= r (2.172) 
2 " 

reprezintă componenta staţionară a temperaturii, se poate scrie 
expresia soluţiei particulare a ecuaţiei diferenţiale [29], sub 
forma: 

r=(p(T)-;|;(x) (2.173) 

unde: 

(p (T) = (pT) +isin(pT) (2.174) 

înlocuind expresiile derivatelor de ordinul I respectiv II 
pentru funcţiile <p ( x ) şi l̂i x) date de relaţiile: 

(p'(T)=p-(p(T) (2.175) 

(2.176) 

în ecuaţia diferenţială Fourier (2.160) şi considerând p şi q ca 
fiind constante, se obţine: 

p = (fcL (2.177) 

Introducând acum relaţiile (2.177) şi (2.174) în ecuaţia 
(2.173) rezultă: 

(2.178) 

Mai departe, utilizând în ecuaţia diferenţială Fourier (2.160) 
expresiile derivatelor parţiale în raport cu timpul x (2.179), 
respectiv cu spaţiul x (2.180) ale funcţiei (2.178), şi anume: 

(2.179) 

B - ' - ' B 

se obţine: 
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dx^ 

care poate fi pusă sub forma: 

(2 .181) 

(2 .182) 

Ecuaţia (2.182) reprezintă ecuaţia diferenţială a lui Pockel. 
Ţinând cont de relaţia: 

(2.183) 

ecuaţia lui Pockel devine: 

dx^ 
=0 (2.184) 

Soluţia acestei ecuaţii diferenţiale imaginare se poate scrie 
în condiţiile îndeplinirii următoarelor ipoteze simplificatoare: 

a) corp de extindere infinită; 
b) oscilaţii periodice ale temperaturii superficiale în jurul 

lui zero (nu există componentă staţionară). 
Această soluţie este de forma: 

i|/(x)=Ce 

care introdusă în (2.178) conduce la: 

Ţinând cont că: e"̂'P = cos(p-isin(p 

relaţia (2.186) devine: 

cos - S i n 

(2.185) 

( 2 . 1 8 6 ) 

(2.187) 

( 2 . 1 8 8 ) 

In legătură cu apariţia în ecuaţia (2.188) a semnuiui dublu ± 
trebuie făcută următoarea precizare: 

Semnul + ar presupune ca pe măsură ce ne îndepărtăm de 
suprafaţa superficială a corpului înspre interiorul acestuia (deci 
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CU creşterea lui x), amplitudinea oscilaţiilor de temperatură 
creşte, lucru care vine în contradicţie cu situaţia reală. Ca 
urmare se elimină acest semn din relaţia (2.188). 

Despărţind soluţia completă (2.188) în doi termeni, unul real 
şi altul imaginar, avem: 

ceea ce conduce la soluţiile parţiale: 

COS r, = q e 

sin 

Ca urmare în cazul unei "excitări simple": 
Tf^ =-AiCos(0T + BiSin(0x 

se obţine soluţia nestaţionară sub forma: 

cos 

sin ( f a x - . iH 

(2.189) 

> 

ĝ ax-A 
(2 

(fax-. 

(2.190) 

(2.191) 

(2.192) 

Această soluţie se poate extinde pentru toate frecvenţele la: 

cos ĝ ai--

2 1 g^ax-^ 
(2.193) 

Stabilirea constantelor Ĉ- şi Ĉ . din relaţia (2.193) se face 
astfel: 

Pentru x=0 relaţia (2.193) devine: 

^x-o = [q.cos (g^ax) + q,sin (gîax) ] (2.194) 

Condiţia la limită nestaţionară pe suprafaţa superficială, 
care presupune T| = 0, este: 
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= [Aĵ cos (JccoT) (icQT) ] (2.195) 

Egalând ecuaţiile (2.194) şi (2.195) rezultă: 

Ql'-
2_ k(x>x _ k(j> ico) (2.196) 

ceea ce conduce la următoarea formă pentru soluţia nestaţionară: 

^ "V 2a 
1=1 

A^cos io>T- io> 
2a; icOT-XA ico 

2a 
(2.197 

) 

Soluţia nestaţionară a ecuaţiei diferenţiale se obţine pornind 
de la condiţia: 

ceea ce implică: 

(2.198) 

(2.199) 

Relaţia (2.199) satisface de fapt condiţia iniţială de 
lexistenţă a unui profil liniar de temperatură în perete. 
i Ţinând cont de ecuaţia conducţiei termice: 

rezultă: 

(2.200) 

(2 .201) 

Egalând coeficienţii relaţiilor (2.199), (2.201) rezultă: 

(2.202) 

unde: Tjj-T̂  - temperatura medie a suprafeţei superficiale; 
Ô̂ B̂ " ciensitatea medie a fluxului de căldură prin suprafaţa 

superficială. 
Ca urmare soluţia staţionară a ecuaţiei diferenţiale este: 
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T =T - — X (2.203) 

însumând componenta staţionară (2.203) cu cea nestaţionară 
(2.197), se obţine soluţia completă a ecuaţiei diferenţiale 
Fourier: 

/ 

A^COS i<i) 
2aj iux-xi iO) 

2a)\\ 

(2.204) 

a Jc-MMMon JL ca 

Pentru soluţionarea ecuaţiei diferenţiale Fourier pentru 
conducţia termică în regim nestaţionar este necesar să se transpună 
legea de variaţie în timp a temperaturii suprafeţei superficiale 
într-o serie Fourier de forma: 

[a;,cos ( i c Q T ) ] (2.205) 

care este similară cu condiţia la limită (2.171) pusă pentru x=0 şi 
prezentată în paragraful precedent. 

Acest proces de transformare poartă numele de analiză armonică 
[10]. 

Bineînţeles în rezolvarea practică a problemei, numărul de 
termeni ai relaţiei (2.205) este limitat la o valoare finită, ceea 
ce va conduce la o aproximare a semnalului (cu atât mai bună cu cât 
numărul de termeni este mai mare) printr-un polinom trigonometric 
cu coeficienţii Fourier â  şi b̂ . Aceşti coeficienţi descriu de fapt 
măsura în care forma funcţiei periodice f(T) este influenţată de 
oscilaţiile armonice cosdîQx) respectiv sin(koT). 

In acest sens se poate de asemenea utiliza relaţia: 
a^cosikdix) ̂ b^sinikoix) =Â sin(Jĉ x+cp̂ )̂ (2.206) 

unde: 
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(2.207) 

reprezintă respectiv amplitudinea oscilaţiei armonice şi defazajul 
unghiular al acesteia. 

Analiza armonică a fost realizată cu ajutorul unui program 
scris în limbaj de programare FORTRAN 5,1, descris în [29], program 
care calculează coeficienţii Fourier, funcţia de aproximare şi 
diferenţa dintre aceasta şi semnalul de referinţă obţinut prin 
determinări experimentale. 

4 JRG^oJLvstxrGEL nwjuxwG'ir^ e r a a 
-î J^G-JCG-T^ t: JL^JLG rjjcjL ei-

Pe lângă metoda de soluţionare analitică prezentată în 
paragraful 2.3.3.2, există şi posibilitatea utilizării unor metode 
numerice pentru rezolvarea ecuaţiei diferenţiale Fourisr. 

Astfel în cazul conducţiei unidimensionale poate fi utilizată 
metoda propusă de Binder-Schmidt [21], metodă care permite calculul 
legii de variaţie a temperaturii în timp şi spaţiu, respectiv a 
legii de variaţie a densităţii fluxului de căldură pe baza a două 
condiţii de contur. 

j ! 
•min"'' 
j ! 
•min"'' 

» 1 1 1 j 

'max-̂ 1 
j ! 
•min"'' Xmin 'max 

V \ \ K 

1 j 

'max-̂ 1 

a ./s'f .-ocnema pentru rezolvarea pe cale 
numerică a ecuaţiei diferenţiale Fourier 

Urmărind notaţiile prezentate în figura 2.24, calculul 
temperaturii se face cu relaţia: 

r ( i , j + 1) = j n r ( i - l , J) + {i-2;n) T{i,j) +mT{i + l , j } (2.208) 

unde: i - coordonată de timp; 
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j - coordonată de spaţiu; 
iar paramerul m este dat de relaţia: 

in= — ^ ^ (2.209) 
pCj, Ax^ 

In legătură cu condiţiile la limită se deosebesc trei 
cazuri, după cum urmează: 

1. Se cunoaşte temperatura peretelui: 

=2T^[j] -Tll^J] (2.210) 

unde Tpi, Tp2 sunt valorile cunoscute ale temperaturii peretelui. 
2. Se cunoaşte densitatea fluxului de căldură prin perete: 

j) + j) 
/ (2.211) 

unde qi şi q2 sunt valorile cunoscute ale densităţii fluxului 
termic. 

3. Se cunoaşte coeficientul de schimb de căldură gaz-perete 
a şi temperatura gazului Tg. 

l-B (2.212) 

unde : 

(2.213) 

iar Tgi, Tg2 sunt temperaturi ale gazului. 
Algoritmul de calcul utilizat în cadrul metoadei Binder-

Schmidt presupune că, pe baza temperaturilor la momentul T a trei 
elemente învecinate, se poate determina temperatura elementului 
central la momentul (T+AT). O importanţă deosebită revine însă 
condiţiilor de contur, întrucăt pe baza lor se pot determina 
temperaturile T(imin,j) respectiv T( im-oc +1, j ), necesare pentru 
restul calculului. 

Avantajul metodei numerice în comparaţie cu cea analitică 
prezentată anterior constă în eliminarea ipotezei simplificatoare 
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a corpului de extindere semi-infinită, ca şi în posibilitatea 
introducerii unor condiţii de contur sub forma unor funcţii 
neperiodice. In plus există posibilitatea studierii conducţiei 
termice şi în pereţi formaţi din mai multe straturi din materiale 
diferite, lucru deosebit de important atunci când se studiază 
influenţa calaminei depuse pe pereţii camerei de ardere asupra 
schimbului de căldură şi, în general, asupra performanţelor 
motorului. 

2 - 3 . 3 . 5 MetodsL biîantjjlui termic 

O a doua metodă experimentală de determinare a schimbului de 
căldură suportat de fluidul motor, pe lângă metoda temperaturilor 
superficiale prezentată în paragraful 2.3.3.1, se bazează pe 
bilanţul termic, respectiv pe aprecierea căldurii cedate de 
mediul gazos din cilindru pereţilor acestuia sau a căldurii 
transmise de la pereţi spre sistemul de răcire al motorului. 

Căldura cedată de gazele de ardere din cilindru către pereţi 
se poate scrie: 

( 2 . 2 1 4 ) 

în timp ce relaţia de calcul a căldurii primite de mediul aflat 
la temperatură scăzută este: 

(2.215) 
unde: Q̂  - căldură dezvoltata prin arderea combustibilului; 

Q̂ , - csTldura evacuata cu gazele es^apate; 
Ê  - energia încărcăturii proaspete admise în motor; 
L̂  - lucrul mecanic indicat; 
Q,̂  - căldură preluata de lichidul de răcire; 
Q̂  - căldură preluata de ulei; 
Q, - căldură dezvoltata prin frecare. 

Teoretic între cele două călduri ar trebui să existe o 
relaţie de egalitate perfectă. In realitate însă între ele există 
o diferenţă cuantificată printr-un rest ce are în vedere erorile 
de măsurare şi, mai ales, pierderile de căldură prin radiaţie 
spre mediul ambiant. Acest rest este mai mare la motoarele 
monocilindrice, când ponderea sa poate atinge chiar 10%, datorită 
suprafeţei relativ mari a carcasei motorului [64], iar pentru a 
evita erorile de interpretare.e1 se adaugă cantităţii de căldură 
transmise spre sistemul de răcire calculată cu relaţia (2.215). 
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In orice caz, prin determinarea experimentală a uneia dintre 
căldurile Qi sau Qz nu se pot evalua decât nişte valori globale 
referitoare la întregul ciclu. Ca urmare pentru a determina 
fluxul momentan de căldură transmis de la gaz la perete, 
respectiv evoluţia coeficientului de schimb de căldură, este 
necesar să se adopte în prealabil o lege de variaţie a acestor 
mărimi pe parcursul unui ciclu. Cu ajutorul unei astfel de legi 
şi al unui program de calcul a ciclului real se poate evalua 
analitic căldura schimbată pe parcursul unui ciclu între gaz şi 
perete. Aceasta se compară apoi cu valorile determinate 
experimental, după care se modifică legea adoptată iniţial pentru 
variaţia coeficientului a până când se obţine o cât mai bună 
apropiere între cele două rezultate. 

Metoda este foarte laborioasă şi necesită un număr mare de 
determinări experimentale realizate pentru diferite regimuri de 
funcţionare ale motorului. De asemenea este necesar să se 
efectueze un număr mare de rulări ale programului de calcul în 
care se modifică de la o situaţie la alta legile de variaţie 
adoptate. In plus ea are dezavantajul de a nu permite o evaluare 
a căldurii schimbate în diversele zone ale camerei de ardere. 
Avantajul metodei constă însă în posibilitatea obţinerii unei 
valori medii a coeficientului de schimb de căldură pentru 
întreaga cameră de ardere care aproximează în foarte bune 
condiţii fenomenul real ce are loc în cilindru. 

2 . 3 . 4 I n t e r p r e t a r e a c r i t i c ă f a r e z u l t a t e l o r o b ţ i n u t e 

a n a l i t i c î n r a p o r t c u d a t e e x p e r i m e n t a l e 

Cercetări sistematice prezentate in [36] şi [65] au urmărit 
să realizeze o comparaţie între rezultatele obţinute pe cale 
experimentală prin metoda bilanţului termic şi cele calculate cu 
diferitele relaţii prezentate anterior. Sintetizând aceste 
rezultate, obţinute pe motoare diferite şi pentru mai multe 
regimuri de funcţionare, se poate trage concluzia că cele mai 
bune aproximări sau obţinut cu relaţiile lui Woschni (erori 
relative maxime de ±9,5%), Van Tyen 2 (±19%) şi Sitkei (±21%). 
Erorile relative obţinute cu relaţia lui Woschni pentru 
diferitele regimuri ale motoarelor au fost însă de cele mai multe 
ori mult sub valoarea maximă indicată anterior. In schimb 
utilizarea celorlalte relaţii de calcul trecute în revistă în 
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paragraful 2.3.2 a condus la erori relative mult mai mari, ce au 
depăşit uneori chiar 100%, ele dovedindu-şi aplicabilitatea doar 
în situaţii particulare. 

Ca urmare în cele ce urmează s-a adoptat pentru calcule 
relaţia lui Woschni în care s-a ţinut cont şi de modificările 
ulterioare efectuate de Kolesa şi Huber. 

Utilizând metoda temperaturilor superficiale prezentată 
anterior şi programul de calcul al ciclului real pentru un motor 
cu cameră divizată pus la punct de autor, s-a putut realiza 
determinarea coeficientului de schimb de căldură în diferitele 
puncte ale camerei de ardere a unui motor cu cameră de turbionare 
cilindrică. Descrierea detaliată a^principalelor caracteristici 
constructiv-funcţionale ale motorului şi schematizarea punctelor 
de măsură din camera de ardere sunt cuprinse în capitolul 5, în 
timp ce analiza de ansamblu a rezultatelor obţinute este 
prezentată în capitolul 7. In prezentul paragraf ne propunem doar 
să comparăm valorile locale obţinute pentru a prin metoda 
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Figura 2.25: Comparaţie între valorile coeficientului de 
schimb de căldură'determinate experimental în patru puncte 
ale capului pistonului şi cele calculate cu relaţia lui 
Woschni 

amintită cu valorile medii ce rezultă prin aplicarea relaţiei lui 
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Woschni. 

Figura 2.26: Comparaţie între valorile locale ale 
coeficientului de schimb de căldură a, determinate 
experimental în camera de turbionare, şi valorile medii 
calculate cu relaţia lui Woschni 

Astfel, în figura 2.25 sunt reprezentate variaţiile 
coeficientului local de schimb de căldură a obţinute pe baza 
datelor experimentale în patru puncte de măsură dispuse în zona 
cupei din piston respectiv variaţia aceleiaşi mărimi calculate 
după relaţia lui Woschni în cazul unui regim de funcţionare al 
motorului caracterizat de o turaţie de 1500 rot/min şi o presiune 
medie efectivă de 4,14 bar (sarcini parţiale). Se pot observa 
valorile relativ ridicate ale lui a înregistrate în punctele 1 şi 
2 faţă de cele din punctele 3 şi 4. Acest lucru se datorează 
plasării punctelor 1 şi 2 chiar în zona de contact a capului 
pistonului cu gazele arse ce sosesc din camera separată prin 
canalul de legătură (figura 5.8). Legea de variaţie a 
coeficientului mediu de schimb de căldură pentru.întreg volumul 
cilindrului indică valori sensibil inferioare celor obţinute în 
punctele 1 şi 2 dar foarte apropiate de cele corespunzătoare 
punctelor 3 şi 4. Acest lucru era de altfel de aşteptat datorită 
faptului că relaţia de calcul estimează o valoare medie şi nu 
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poate ţine cont de condiţiile locale ce pot apărea în diferitele 
zone ale camerei de ardere. 

In figura 2.26 sunt reprezentate din nou comparativ valorile 
obţinute prin metoda temperaturilor superficiale în diferitele 
puncte ale camerei de turbionare, a căror repartizare este 
indicată în figura 5.10, şi cele medii determinate prin calcul 
(linie îngroşată). Situaţia corespunde unui regim de funcţionare 
al motorului caracterizat de o turaţie de 1500 rot/min şi sarcină 
plină (p«= 6,16 bar). De data aceasta se poate observa foarte 
buna mediere realizată prin calcul prin comparaţie cu rezultatele 
bazate pe date experimentale. 
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Figura 2.27: Comparaţie între valorile coeficientului de 
schimb de căldură calculate cu relaţia lui Hausen şi măsurate 
pentru canalul de legătură 

In sfârşit, în figura 2.27 se face o comparaţie între 
valorile lui a calculate (linie continuă) respectiv determinate 
pe cale experimental-analitică pentru un punct de măsură situat 
în canalul de legătură. De data aceasta pentru calcule se 
utilizează relaţia lui Hausen (4.17) pentru cazul curgerii 
turbulente prin conducte de secţiune circulară. Se poate remarca 
similaritatea ce există între alurile celor două tipuri de curbe, 
cu toate diferenţele de ordin cantitativ dintre rezultatele 
obţinute. 
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Concluzionând se poate afirma că în general relaţia lui 
Woschni permite calculul în condiţii de precizie acceptabile a 
schimbului de căldură suportat de fluidul motor. Rezultatele 
obţinute cu această relaţie sunt cu atât mai apropiate de cele 
determinate pe cale experimentală cu cât sarcina motorului 
creşte, aspectul subevaluării schimbului de căldură la sarcini 
parţiale fiind de fapt caracteristic majorităţii relaţiilor 
prezentate anterior. Bineînţeles însă că nici una dintre ele nu 
poate ţine cont de fenomenele locale ce apar în diferite zone ale 
camerei de ardere. 
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3. Termogazodinamica motoarelor 
diesel cu cameră divizată 
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f ^ m c r t l o n a o r e m o t o e t r e l e d i e s e l c u 
csBunearsL d l v l s i s L t a 

Una din primele lucrări care a abordat modelarea ciclului 
real de funcţionare şi a legii de ardere pentru motoarele diesel 
cu cameră divizată aparţine lui Anisits şi Zapf [4] şi are 
meritul de a prezenta o metodă de stabilire a legii de ardere în 
cele două camere pe baza legii de evoluţie a presiunii stabilite 
experimental. Pentru calculul masei de gaz schimbate între camere 
prin canalul de legătură s-a utilizat ecuaţia curgerii. Ulterior 
Woschni şi Anisits [76] au dezvoltat o metodă de simulare a 
ciclului real pentru motoare diesel cu injecţie directă care 
porneşte de la determinarea pe cale experimentală a legii de 
ardere pentru un regim, considerat de referinţă, şi permite 
extrapolarea ei pentru orice alt regim de funcţionare al 
motorului. Continuând cercetările în domeniu, Anisits extinde 
această metodă [3] şi stabileşte relaţiile de transformare a 
legii de ardere pentru un regim oarecare, funcţie de legea de 
ardere a regimului de referinţă şi pentru motoare diesel cu 
cameră divizată. 

Watson şi Kamel [73] s-au ocupat mai târziu de studiul 
influenţelor asupra randametului efectiv al unui motor cu cameră 
separată de vârtej. Ei au folosit de asemenea ecuaţia curgerii 
pentru aprecierea masei de gaz schimbate între cele două camere. 

La rândul lor, în cercetările efectuate tot pe un motor 
diesel cu cameră separată de vârtej, Pischinger şi Krassnig [57] 
au ajuns la concluzia că utilizarea ecuaţiei staţionare a 
curgerii conduce la apariţia unor erori în evaluarea schimbului 
de încărcătură dintre cele două camere, erori care sunt mai mari 
în domeniul turaţiilor ridicate. Ei consideră că aceste erori se 
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datorează forţelor de inerţie care apar în procesul de curgere şi 
introduc în relaţia de calcul a acestui proces un termen 
suplimentar ce ţine seama de acest aspect. Termenul respectiv 
conţine o lungime caracteristică 1, a cărei influenţă se 
consideră a fi foarte importantă pentru efectul inerţiei şi care 
se poate determina experimental pe baza măsurărilor de presiune 
efectuate pe motorul antrenat. In timpul fazei de comprimare şi 
destindere, pentru motorul antrenat calculul masei schimbate 
între cele două camere se poate face pe baza bilanţului energetic 
(primul principiu al termodinamicii), cu condiţia evaluării 
corecte a procesului de schimb de căldură. Egalând valoarea 
obţinută pe această cale cu ecuaţia de curgere completată cu 
termenul de inerţie şi scrisă pentru momentul inversării sensului 
de curgere între cele două camere, se obţine valoarea căutată 
pentru lungimea caracteristică 1. Ulterior pentru stabilirea 
legii de ardere se operează cu noua relaţie a curgerii, iar în 
timpul procesului propriu-zis de ardere se utilizează metoda de 
calcul bazată pe raportul volumelor celor două camere. 

Această metodă "a volumelor" permite calculul masei de gaz 
transferate dintr-o cameră în alta pe baza aprecierii variaţiei 
de volum a cilindrului în ipoteza unei densităţi identice pentru 
cele două camere. Lorenz [41] utilizează pentru evaluarea legilor 
de ardere ale unui motor diesel cu cameră separată de vârtej 
această metodă simplă care este independentă de valorile 
determinate experimental pentru presiunea fluidului de lucru. 
Ulterior la modelarea ciclului real utilizează şi el relaţia 
curgerii. 

Weiss în schimb insistă asupra ecuaţiei curgerii şi propune 
introducerea a doi factori de corecţie [73]. Pe de o parte 
modifică în relaţia stabilită de Pischinger coeficienţii de debit 
Kin, iar pe de altă parte corectează lungimea caracteristică din 
termenul de inerţie K2I. După Weiss, aceşti factori de corecţie 
au în vedere erorile în determinarea experimentală a presiunii, 
apărute ca urmare a impreciziei traductoarelor şi a influenţelor 
date de poziţia acestora. La calculul legii de ardere a motorului 
cu cameră .separată de vârtej, Weiss se bazează pe masa de gaz 
schimbată între cele două camere, determinată cu ajutorul 
principiului I al termodinamicii, iar în timpul procesului de 
ardere foloseşte ecuaţia curgerii stabilită de Pischinger. 
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O cale diferită de apreciere a dinamicii gazelor din canalul 
de legătură abordează Wannenmacher în lucrarea [72]. El modelează 
cantitatea de gaz din acest canal ca pe un sistem mecanic ce 
realizează oscilaţii amortizate sub acţiunea unei forţe 
exterioare rezultate ca urmare a diferenţei de presiune dintre 
camere. Modelul mecanic este descris de o ecuaţie diferenţială 
neomogenă în care mai trebuie determinate două constante: 
constanta de amortizare şi masa sistemului oscilant. Determinarea 
acestor mărimi se face pe baza presiunilor măsurate experimental 
în cele două camere pe un motor antrenat, iar valorile obţinute 
se utilizează şi pe motorul cald. 

Kohler [25] modelează canalul de legătură al unui motor cu 
cameră separată de preardere sub forma unei conducte şi 
realizează calculul curgerii pe baza teoriei acustice. Aceasta 
permite studiul influenţei fenomenelor dinamice asupra variaţiei 
cantităţilor de fluid din cele două camere. In timpul fazei de 
comprimare, Kohler utilizează legea de variaţie a presiunii din 
cilindru drept condiţie la limită pentru teoria acustica şi 
determină în acest fel legea de variaţie a presiunii din camera 
separată de preardere. Cu câteva grade RAC înainte de PMI se 
egalează presiunea din camera separată determinată experimental 
cu cea obţinută pe cale analitică, iar în timpul procesului de 
ardere calculul se face cu legea reală de ardere. In sfârşit 
ipodelarea destinderii este realizată într-un mod similar cu cea a 
comprimării. 

In lucrarea [25], Glauber se ocupă de modelarea ciclului 
real al unui motor diesel cu cameră divizată. El consideră în 
acest sens camera de ardere ca fiind constituită din trei sisteme 
termodinamice diferite între care se realizează schimbul de 
încărcătură. Evaluarea legii de ardere se face pe baza unei 
metode iterative ce ţine cont de influenţele reciproce pe care le 
exercită una asupra alteia legea de variaţie a maselor în cele 
două camere şi legile de ardere. 

încercând să tragem o concluzie în urma trecerii în revistă 
a celor mai semnificative lucrări publicate în domeniu în ultimii 
ani, se poate afirma că cel mai important aspect al modelării pe 
ordinator a ciclului real de funcţionare pentru motoarele diesel 
cu cameră divizată îl constituie aprecierea corectă a maselor de 
fluid ce se găsesc în cele două camere la diferite momente pe 
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ciclu. Acest aspect este în mare măsură influenţat de fenomenul 
de schimb de încărcătură ce are loc între cele două camere prin 
canalul de legătură, fenomen ce poate fi modelat după metodele 
utilizate la calculul curgerii gazelor prin sistemele de 
admisiune şi evacuare ale motorului. 

Pe de altă parte influenţe semnificative asupra 
rezultatelor calculului au aşa numitele "condiţii la limită" 
[75], respectiv metodele de modelare analitică a principalelor 
procese ce au loc în motorul cu ardere internă: schimbul de 
încărcătură, procesul de ardere şi schimbul de căldură suportat 
de fluidul motor. Tocmai de aceea s-a insistat asupra acestor 
aspecte în capitolul precedent, prezentându-se principalele 
metode de modelare utilizate în acest sens. 

3 - 2 M o d e l e d e estleuiIL stlLe e i e l u i I L u i arestlL 
m o t o s u i r e d i e s e l gul esunexrâ. 

d ivd . :zsL- t î sL 

In figura 3.1 este prezentată schema unui motor diesel cu 
cameră divizată, care va servi la trecerea în revistă a 
principalelor relaţii ce descriu procesele termogazodinamice ce 
au loc în interiorul cilindrilor acestui motor. Woschni [75] 
propune împărţirea camerei de ardere în două sisteme 
termodinamice: camera separată respectiv camera principală sau 
cilindrul motorului. Pentru fiecare din cele două sisteme se 
aplică regula semnelor, adică energia respectiv masa ce intră în 
sistem sunt pozitive. Ca urmare la trecerea de la un sistem la 
celălalt trebuie realizată o schimbare de semn. 

In cele ce urmează se vor analiza principalele faze ale 
funcţionării motorului şi anume comprimarea, arderea, destinderea 
şi schimbul de gaze din punctul de vedere al modelării analitice 
a acestuia. Indicii utilizaţi în relaţii sunt: P pentru camera 
principală respectiv S pentru camera separată. 

3 . 2 . 1 F a z a d e c o m p r i m a r e ( < a < a ^ . s ) 

Faza de comprimare se desfăşoară în intervalul unghiular 
cuprins între momentul închiderii supapei de evacuare aia® şi 
momentul începerii arderii în camera separată, ai^s. La motoarele 
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CU cameră divizată, 
masa de gaz din cele 
două sisteme 
termodinamice nii 
este constantă. Prin 
creşterea de 
presiune din 
cilindru datorată 
mişcării pistonului, 
are loc fenomenul de 
curgere a gazului 
dinspre camera 
principală înspre 
cea separată. Ţinând 
cont de pierderile 
gazodinamice din 
canalul de legătură, 
presiunea din camera 
separată are o 
evoluţie similară cu 
cea din cilindru, 
dar este decalată în 
urmă cu câteva grade 
RAC faţă de aceasta, 
i Pe de altă Figura 3.1: Schema unui 

cameră divizafâ motor diesel 
parte, compoziţia 
gazelor din camera principală rămâne constantă în timpul fazei de 
bomprimare. In schimb compoziţia gazelor din camera separată se 
modifică în timp datorită faptului că, la închiderea supapei de 
admisiune această cameră conţine practic numai gaze reziduale, 
iar admisiunea aerului proaspăt se face de-abia în timpul 
comprimării. 

Pentru camera separată se pot scrie următoarele ecuaţii: 

(3.1) 

da da (3.2) 
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1 ' dEg 
aigC^ da da 

( 3 . 3 ) 

ide energia schimbată de sistem cu sistemele învecinate este: 
dE^ dQ^^ dm, 
da da da 

( 3 . 4 ) 

iar mt este masa de încărcătură transferată prin canalul de 
legătură. 

Considerând că masa de gaz din camera separată se compune 
dintr-o cantitate fictivă de combustibil mcs care a ars deja în 
decursul ciclului anterior şi o cantitate corespunzătoare de aer 
mas, adică: 

( 3 . 5 ) 

putem scrie expresia coeficientului excesului de aer în acest 
sistem: 

X - ( 3 . 6 ) 

respectiv derivata acestuia în raport cu unghiul manivelei 
motoare: 

1 
da ^cAin da 

jn̂ a dm, 'eS 
m^g da ( 3 . 7 ) 

Pe de altă parte, considerând că mop respectiv map au 
aceeaşi semnificaţie, de data aceasta pentru camera principală, 
trebuie avut în vedere că şi ele variază în timp proporţional cu 
masa de gaz schimbată între cele două camere. 

Ca urmare se poate scrie: 
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da da m^ ( 3 . 8 ) 

da da da ( 3 . 9 ) 

3 
^cAtn da ttip m^ 

( 3 . 1 0 ) 

Din relaţiile (3.3) şi (3.4) se obţine: 

da m^^J, da MiT^^ ^^'dk'd^ ( 3 . 1 1 ) 

Ecuaţiile (3.1), (3.2), (3.10) şi (3.11) formează un sistem 
de patru ecuaţii cu patru necunoscute: ms, ps, Ts, Xs. 

In mod similar se pot scrie ecuaţiile pentru camera 
principală: 

diQp dm. 
da da 

1 
da m^c^ 

dO^ ^ dV dm^j,, cta^ ) 

( 3 . 1 2 ) 

( 3 . 1 3 ) 

( 3 . 1 4 ) 

Bazându-ne pe aceleaşi considerente ca şi în cazul camerei 
separate, avem: 

^CP^ diDţp m^p 

da " da m^ 

( 3 . 1 5 ) 

( 3 . 1 6 ) 

Coeficientul excesului de aer nu se modifică în camera 
principală în timpul fazei de comprimare. In sfârşit pentru 
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cuplarea celor două sisteme se utilizează ecuaţia: 

dnîţp 

da 

dm, 

da 
( 3 . 1 7 ) 

unde : 

dm, t8 
da 

2K fp.] 2 K _ 'Pa' K*i 
K 

K-1 [pp) .Pf. 
( 3 . 1 8 ) 

care 
iar AL - aria canalului de legătură dintre cele două camere 

[i - coeficientul de debit al canalului de legătură, 
trebuie determinat pe cale experimentală. 

Ecuaţiile (3.1), (3.2), (3.10), (3.11) referitoare la camera 
separată, cărora li se adaugă ecuaţiile (3.12), (3.13), (3.14), 
(3.17), (3.18) formează un sistem care poate fi rezolvat pas cu 
pas permiţând determinarea mărimilor necunoscute ms, ps, Ts, Xs, 
mt, mp, pp şi Tp pentru perioada cursei de comprimare. 

3 . 2 . 2 . F a z a d e a r d e r e 

La motoarele diesel, injecţia comustibilului în camera de 
ardere are loc doar cu puţin înaintea declanşării arderii şi 
continuă chiar în timpul desfăşurării acestui proces. Pompa de 
injecţie debitează combustibilul conform unei legi de debitare ce 
depinde de geometria proprie, iar combustibilul este injectat în 
camera de ardere cu o anumită întârziere, conform legii de 
injecţie ce ţine cont şi de interacţiunea sa cu conductele de 
înaltă presiune şi cu duza injectoruIui . Ulterior se declanşează 
arderea, din nou cu întârziere, după o lege de ardere ce depinde 
atât de legea de injecţie cât şi de procesele de formare a 
amestecului şi de aprindere. 

In figura 3.2 s-au reprezentat aceste trei legi. Deşi alura 
celor trei curbe este sensibil diferită, suprafaţa delimitată de 
ele este aceeaşi. După cum rezultă din figură, legea de injecţie 
este decalată faţ? de legea de debitare a pompei cu un interval 
unghiular ce corespunde timpului în care unda de presiune 
parcurge spaţiul dintre pompa de injecţie şi duza injectorului 
In plus modificarea aiurii legii de injecţie faţă de cea de 
debitare se datoreşte fenomenului de reflexie a undelor în 
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dm^ 

JLfStQns^ dfSi 

/ Z^&snst dfSf ^^ncîtsijrys^. 

cr f ^JFBACZrj 
F i g u r a 3 . 2 : Legea de debitare a pompei deinjecţie, legea de 
injecţie şi cea de ardere pentru un m.a.c. 

conductele de înaltă presiune. In lucrarea [75] este prezentată o 
metodă aproximativă de calcul a legii de injecţie în funcţie de 
geometria pompei de injecţie. Bineînţeles legea de ardere este la 
rândul ei decalată faţă de cea de injecţie datorită întârzierii 
,1a aprindere, iar alura ei este modificată ca urmare a procesului 
.ide formare a amestecului care, la motoarele diesel se desfăşoară 
în mare măsură simultan cu cel de ardere. 

In cazul motoarelor diesel cu cameră separată intervine o 
complicaţie suplimentară prin faptul că trebuie stabilite două 
legi de ardere diferite pentru cele două camere. Deşi injecţia de 
combustibil se petrece numai în camera separată, se poate accepta 
ipoteza simplificatoare care consideră că are loc o injecţie de 
combustibil în fiecare cameră, între cele două injecţii existând 
însă un decalaj unghiular corespunzător timpului necesar pentru 
trecerea combustibilului din camera separată în cea principală. 
Se neglijează de asemenea fenomenul de preamestecare aer-
combustibil ce are loc în camera separată, fenomen ce are drept 
consecinţă modificarea stării gazului în cele două camere. In 
principiu se poate afirma că aceste ipoteze simplificatoare nu 
conduc la apariţia unor erori mari. 

Aşa cum s-a amintit, arderea se iniţializează în camera 
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separată, ceea ce determină o creştere a presiunii în această 
cameră urmată de transferul încărcăturii (aer + combustibil) 
înspre cilindru prin canalul de legătură. 

Ca urmare legea conservării masei pentru camera separată se 
poate scrie: 

dCL da Hi d<js 
( 3 . 1 9 ) 

unde dQos/da reprezintă legea de ardere pentru camera separată 
care se presupune a fi cunoscută. 

Variaţia energiei sistemului este dată de ecuaţia: 

da da da da ^ 
( 3 . 2 0 ) 

astfel că legea de variaţie a temperaturii în camera separată 
este: 

dOpŝ  ^ t s . . rfCcs. _ au ^ 
da da da ^^ da da 

( 3 . 2 1 ) 

Variaţia coeficientului excesului de aer dXs/da se 
calculează pe baza relaţiei (3.7) în care însă se introduce o 
nouă expresie pentru variaţia masei de combustibil, expresie în 
care se ţine cont şi de procesul de injecţie: 

da Hi da da m^ ( 3 . 2 2 ) 

Ecuaţia de bilanţ masic pentru camera principală este: 
dm^^dm^^ 1 ^QCP 
da da H^ da ( 3 . 2 3 ) 

iar variaţia de temperatură se poate scrie: 

te ^ da da ^^^ "'ăî'dS" 
cnv. . 1 
da m^Cy, da ( 3 . 2 4 ) 

In sfârşit variaţia unghiulară a coeficientului excesului de 
aer poate fi exprimată astfel: 
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(dai^P 
[ da ^cP da 

unde : 

dm^ 'cp. 1 dQ^ 
da Hi da da m^j, 
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( 3 . 2 5 ) 

( 3 . 2 6 ) 

Relaţiile (3.1), (3.12), (3.17) rămân valabile, iar în locul 
relaţiei (3 .18) se va utiliza expresia: 

da 
( 3 . 2 7 ) 

K^-1 u 'J . 
dacă ps>p. 

3 . 2 . 3 F a z a d e d e s t i n d e r e ( a _ . , < a < a d - » ) 

Relaţiile stabilite pentru faza de ardere pot fi aplicate şi 
pentru destindere, Unând însă cont că în această faza nu se mai 
degajă căldură prin ardere, adică: 

dOcs. dQ,, 

da da ( 3 . 2 8 ) 

In plus coeficientul excesului de aer în camera separată 
pămâne constant iar cel pentru camera principală poate suferi 
doar variaţii nesemnificative ca urmare a procesului de curgere a 
gazelor arse dinspre camera separată spre cea principală. 

3 . 2 . 4 P e r i o a d a s c h i m b u l u i d e g a z e ( ) 

In timpul procesului de schimb de gaze, pentru camera 
separată se poate utiliza ecuaţia de bilanţ masic stabilită 
pentru faza de comprimare (3.2). De asemenea legea de variaţie a 
temperaturii dată în relaţia (3.11) rămâne valabilă cu menţiunea 
că dacă ps>pp în termenul al doilea al ecuaţiei se înlocuieşte 
i-is, iar dacă PS<PP rezultă i=ip. 
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Ecuaţia de bilanţ masic a camerei principale va fi: 
c2r}p diD, diiij, dm^p 
da da da da 

iar variaţia temperaturii în aceeaşi cameră este: 

da 
1 dO„p dm,, diQg ^ dmt,p ^ dVp 

WpC^y da da ^ da ^ da ® da 

(3 .29) 

dVp dmp eu dk 

(3 .30) 

Compoziţia gazelor din camera separată rămâne practic 
constantă în timpul schimbului de gaze, aceasta conţinând numai 
gaze reziduale rămase de la ciclul anterior. Ca urmare, la 
sfârşitul procesului de schimb de gaze nu există diferenţe 
semnificative între compoziţiile gazelor în cele două camere. 

3 . 2 . 5 C a l c u l u l p r o c e s u l u i d e s c h i m b d e g a z e î n t r e c e l e 

d o u a c a m e r e 

In mare măsură rezultatele de ansamblu ale modelării 
matematice aplicate unui m.a.c. cu cameră divizată depind de 
acurateţea cu care este evaluat acest proces. In cele ce urmează 
se vor prezenta trei modele de referinţă din literatura de 
specialitate. 

3 . 2 . 5 . 1 Metoda bazatS pe e c u a ţ i a c u r g e r i i 

Metoda, pe care de altfel se şi bazează modelul prezentat 
anterior, a fost propusă de Anisits şi 2apf [4] care calculează 
cantitatea de gaz ce trece dintr-o cameră în cealaltă cu ecuaţia 
curgerii, presupunând existenţa în canalul de legătură a unei 
diafragme, conform figurii 3.3, şi acceptând faptul că procesul 
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de curgere este adiabatic: 

dm^ 1 . f̂ l ( 3 . 3 1 ) N {Pi) 

Indicele "1" se referă la starea 
gazului în amonte de diafragmă, iar "2" 
se referă la starea gazului în aval de 
diafragmă. 

Pentru a ţine cont şi de inerţia 
coloanei de gaz din canalul de 
legătură, aspect important mai ales la 
turaţii ridicate, Pischinger [57], [58] 
introduce un termen de inerţie în 
ecuaţia curgerii izentropice fără 
frecare, care devine astfel: F i g u r a 3 . 3 : Metoda 

ecuat,iei curgerii 

21C, 

daif. 1 _ 

a J 
(a.) 
[pi) RT^ dx 

( 3 . 3 2 ) 

unde: w - viteza de curgere; 
1 - lungimea echivalentă a liniei de curent ale cărei 

metode de determinare au fost trecute în revistă în paragraful 
3.1 . 

3,2.5,2 Metoda voîumicâ 

Această metodă propusă de Wanscheidt [82] se bazează pe 
ipoteza unor densităţi aproximativ egale în cele două camere şi 
permite calculul masei de gaz ce trece dintr-o cameră în alta pe 
baza volumelor momentane ale celor două camere, pe baza relaţiei: 
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da RT v^^^ da ( 3 . 3 3 ) 

unde: Vs - volumul camerei separate; 
VL - volumul canalului de legătură; 
Vtot=Vs+VL - volumul total al camerei de ardere; 
C - factor de strangulare. 
Metoda oferă rezultate satisfăcătoare pentru motoarele 

funcţionând la turaţii reduse în cazul unor secţiuni foarte mari 
ale canalului de legătură. 

3,2.5.3 Metoda masei oscilantG 

O altă metodă a fost propusă de Wannenmacher [72], care 
defineşte o parte a masei de fluid din canalul de legătură drept 
masă reprezentativă, de mărime 
constantă şi care oscilează în canal 
sub acţiunea diferenţei de presiune 
dintre cele două camere Ap, a forţelor 
de frecare şi de inerţie. Modelul 
analitic este prezentat schematic în 
figura 3.4. Ecuaţia diferenţială 
propusă este aceeaşi ca în cazul unui 
sistem mecanic supus unor oscilaţii 
amortizate; 

jn cPis. dbn pAl 
<i»D (ja^ da oD Ap ( 3 . 3 4 ) 

unde: m - masa reprezentativă ( de referinţă); 
D - constantă de amortizare; 
AL - secţiunea canalului de legătură. 

3 . 3 C o n c l u z i i p r i v i n d t e r m o g a z o d i n a m i c a m . 

c a m e r S d i v i z a t a 
a . c < 

Din cele de mai sus rezultă complexitatea fenomenelor 
termogazodinamice în cazul motoarelor diesel cu cameră divizată, 
datorată în primul rând fenomenului suplimentar de schimb de 
încărcătură între cele două camere care are loc într-un sens sau 
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în altul pe parcursul întregului ciclu. Bineînţeles acestui 
fenomen i se suprapun cele de ardere, schimb de gaze şi schimb de 
căldură care însă trebuie tratate în mod diferit faţă de cazul 
m.a.c. cu injecţie directă. Ţinând cont de acest lucru au fost 
trecute în revistă metodele care stau la dispoziţie pentru 
studiul acestor fenomene pe bază de modele, care anticipează 
modelul matematic complex dezvoltat în continuare pentru calculul 
ciclului real al unui motor diesel cu cameră separată de vârtej. 
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4. Model matematic pentru evaluarea 
ciclului real al unui motor diesel cu cameră 

separată de vârtej 

4 . 1 _ C o n s ixieara t i. i. Seane^rstle 

Dacă modelul matematic prezentat în capitolul 3 este general 
aplicabil atât pentru motoarele diesel cu camera separată de 
preardere cât şi pentru cele cu cameră separată de vârtej, în 
prezentul capitol se va insista asupra modelului utilizat de 
autor pentru motorul diesel cu cameră de turbionare de formă 
cilindrică, model similar în fond cu cel al unui motor cu cameră 
separată de vârtej. 

După cum s-a subliniat deja, spre deosebire de cazul m.a.c. 
cu injecţie directă, la motoarele cu cameră separată în general, 
apare un proces de schimb de gaze şi după închiderea organelor de 
obturare, fiind necesar deci să se scrie ecuaţiile de bilanţ şi 
pentru acest proces. 

De aceea, în cazul tratării analitice a acestor tipuri de 
motoare, se acordă o importanţă foarte mare modului de modelare a 
camerei de ardere. Deşi există o multidudine de variante în acest 
sens, se consideră ca fiind cea mai potrivită cea propusă de 
Woschni şi Glauber în lucrarea [80], care împarte camera de 
ardere în trei sisteme termodinamice: camera principală, camera 
separată de vârtej şi canalul de legătură. Bineînţeles, acest 
model presupune existenţa unui număr mai mare de ecuaţii care îl 
descriu. O variantă simplificată, cum este cea prezentată în 
capitolul precedent împarte camera de ardere în doar două sisteme 
termodinamice, prin "cuplarea" canalului de legătură la unul din 
celelalte două şi transformarea sa într-un dispozitiv de 
strangulare. In sfârşit, o a treia variantă, şi mai simplă [18], 
[62], ar modela motoarele cu cameră separată la fel ca pe cele cu 
injecţie directă, considerând că ambele camere şi. canalul de 
legătură constituie un singur sistem termodinamic. Această ultimă 
variantă este acceptabilă pentru simularea numerică a 
funcţionării în comun a motorului cu agregatele auxiliare. Ea nu 
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mai poate fi însă acceptată în cazul studiului ciclului real de 
funcţionare al motorului, respectiv în cazul studiului 
fenomenelor termogazodinamice ce au loc în motor în intimitatea 
lor. 

4 _ 2 EciULSL-ţ: i. i ILg ^laveDCTnesLzâ. 
•ţiejnDjogya z^od •Ljmsunîc^e d i n . <3 i 1 j u n d i m 

Calculul analitic al proceselor termogazodinamice ce au loc 
în cilindrul unui motor cu cameră separată de vârtej, porneşte de 
la un sistem de trei ecuaţii: 

* ecuaţia de conservare a energiei: 

* ecuaţia de conservare a masei: 

- f - E ^ ( 4 . 2 ) 

* ecuaţia termică de stare: 

P ' V = m ^ R ' T ( 4 . 3 ) 

i unde: E - energia sistemului; 
E - fluxul de energie ce traversează graniţele sistemului; 
m - masa sistemului; 
m - debitul masic ce traversează graniţele sistemului; 
a - unghiul manivelei motoare. 

In figura 4.1 sunt prezentate cele trei sisteme amintite 
anterior, cu indicarea schimburilor de masă şi energie ce au loc 
între ele. 

Pe baza acestei figuri se poate aplica ecuaţia primului 
principiu al termodinamicii pentru sisteme deschise întregii 
camere de ardere: 

( 4 . 4 ) 
da da da da da * da ^ da ^ da 
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Figura 4.1: Schema unui motor diesel ou cameră separată de 
vârtej cu indicarea schimburilor energetice ce au loc între 
sistemele termodinamice 

unde : U - energia internă a sistemului termodinamic; 
Qc - căldura rezultată prin arderea combustibilului; 
Qp - căldura transmisă prin pereţi; 
L - lucrul mecanic; 
ma - masa introdusă în sistem prin supapa de admisiune; 
me - masa evacuată din sistem prin supapa de evacuare;' 
mt - masa schimbată cu sistemele învecinate; 
mn - masa pierdută prin neetanşeităţi; 
ii - entalpia corespunzătoare maselor de mai sus. 
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Legea conservării masei pentru acelaşi sistem se poate scrie 
sub forma: 

^ ^ ^ ^ dm^ dm^ dm^ 
da da da "diT dcT ^ ^ ^ 

unde: mco - masa de combustibil introdusă în sistemul respectiv, 
care poate fi exprimată cu relaţia: 

Aplicând aceste ecuaţii fiecărui sistem termodinamic în 
parte, se obţin următoarele sisteme de ecuaţii: 

a) Pentru camera principală de ardere (se utilizează 
indicele p ) : 

da da da da da ' da • da ^ ^ ' 

b) Pentru camera separată de vârtej (cu indicele S): 

( 4 . 1 0 ) da da da da 

da da da 

da H. da 

c) Pentru canalul de legătură (cu indicele L): 

( 4 . 1 2 ) 
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= (4.13) 
da ' da da ^ da 

j g c i ^ ^ t o ^ ^ (4.14) 
da. da da 

In plus pentru fiecare sistem termodinamic este valabilă 
ecuaţia de stare. 

In scrierea sistemelor de ecuaţii de mai sus, s-a adoptat o 
ipoteză simplificatoare, şi anume că procesul de ardere nu are 
loc în canalul de legătură, ci numai în cele două camere. Această 
ipoteză simplifică relaţiile scrise pentru sistemul termodinamic 
reprezentat de canalul de legătură, fără a exista riscul 
apariţiei unor erori datorită timpului foarte scurt de curgere a 
gazelor prin acest canal, timp în care creşterile de presiune şi 
temperatură ca urmare a arderii sunt nesemnificative. 

4 - 3 CsLlcrui Ixa 1 scthkdjntouL Ivi i ctaXciuarâ. 
slI coedFicsi^n-txiXvii nxesdjLu d e ctonv^cs t i e 

• y 

Schimbul de căldură ce are loc în motoarele cu ardere 
internă între fluidul de lucru şi pereţii camerei de ardere a 
fost tratat pe larg în paragraful 2.3. In cele ce urmează se vor 
prezenta doar câteva consideraţii legate de metoda de abordare a 
acestui fenomen în cadrul programului de calcul pentru situaţia 
în discuţie. 

Astfel pentru motorul cu cameră separată de vârtej, s-a 
studiat schimbul de căldură la pereţi pe suprafeţele următoarelor 
părţi componente: capul pistonului, camera separată şi canalul de 
legătură. Calculul schimbului de căldură s-a efectuat cu ajutorul 
relaţiei lui Newton: 

d-^AlT^-T^) (4.15) 

relaţie în care: 
Tp - temperatura peretelui determinată experimental; 
Tg - temperatura medie a gazului determinată cu ajutorul 

programului de calcul; 
a - coeficientul echivalent de schimb de căldură. 
Acest coeficient echivalent poate fi determinat ca o valoare 
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medie pentru întreaga cameră de ardere ţinând cont de cele două 
fenomene care se suprapun: convecţia şi radiaţia. 

Pentru punerea în discuţie a părţii convective a schimbului 
de căldură dintre un fluid şi un perete, se va analiza cazul 
simplu al curgerii unui fluid în contact cu o placă plană, caz 
prezentat în figura 
4.2. 

La peretele 
acestei plăci ia 
naştere într-o 
primă instanţă un 
strat limită 
laminar, care după 
o anumită distanţă, 
când criteriul 
Reynolds depăşeşte 
valoarea sa 
critică, se 

străt limita 
turbulent 

placa plana strat limita 
laminar 

transformă ParUal ^l-dîn contact 
într-un strat 
limită turbulent. Dacă în stratul limită laminar particulele de 
fluid au traiectorii de curgere paralele între ele, în stratul 
limită turbulent aceste particule execută mişcări transversale, 
ceea ce conduce la un schimb de impuls transversal pe direcţia 

j. Curgerii. Ca urmare a acestui fapt viteza gazului rămâne ridicată 
până în apropierea peretelui, scăzând spre valoarea zero abia în 
interiorul stratului laminar. Pe de altă parte, dacă temperatura 
fluidului este mai mare decât cea a peretelui, se ajunge la un 
transfer de căldură către perete caracterizat de un profil al 
temperaturii foarte asemănător cu profilul vitezelor definit mai 
sus. 

Coeficientul de schimb de căldură depinde deci în măsură 
însemnată de stratul limită ce se formează la pereţii camerei de 
ardere, manifestându-se în acelaşi timp diferenţe locale foarte 
mari. Dacă pentru cazurile simple (curgere pe lângă un perete sau 
curgere prin ţevi) acest coeficient poate fi calculat cu o 
precizie relativ ridicată, nu acelaşi lucru se poate spune în 
cazul cilindrilor motoarelor cu ardere internă, unde evoluţia 
gazelor în cilindru este practic necunoscută, deşi s-au 
întreprins numeroase cercetări în domeniu. 
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In plus în cilindrii m.a.i. mai apare şi următorul fenomen, 
nestaţionar, care creează instabilităţi în variaţia 
coeficientului de convecţie: 

Temperatura în cilindru variază continuu între Tmin şi Tma^. 
Dacă la începutul comprimării valoarea acestei temperaturi este 
Tmin < Tp, pe parcursul acestui proces, datorită aportului de 
energie în stratul limită, se înregistrează o creştere a 
temperaturii în acest strat până la valori mai mari decât 
temperatura peretelui Tp, cu toate că temperatura gazului este 
mai mică decât Tp. Ca urmare rezultă o decalare de fază între 
densităţile de flux de căldură şi diferenţele de temperatură. In 
acest fel intervine o influenţă suplimentară asupra lui a. In 
lucrarea [74] se consideră însă, pe baza unei vaste experienţe în 
domeniu, că acest tip de influenţe nu sunt semnificative şi pot 
fi neglijate. Schimbului convectiv de căldură i se adaugă o 
componentă de radiaţie, pentru care se aplică legea Ştefan -
Boltzmann. 

Ca urmare calculul coeficientului echivalent de schimb de 
căldură a, s-a efectuat prin două metode: 

a) cu ajutorul relaţiei lui Woschni (2.152) ţinând cont şi 
de modificările ulterioare ale lui Kolesa (2.156) şi Huber 
(2.157), relaţii prezentate în paragraful 2.3.2, prin care s-a 
determinat o valoare medie a lui a pentru fiecare cameră de 
ardere. In relaţie s-au introdus ca lungimi caracteristice 
diametrul cilindrului , respectiv diametrul camerei separate de 
vârtej. Determinarea coeficientului de schimb de căldură a pentru 
canalul de legătură s-a făcut pe baza relaţiei lui Hausen [27], 
stabilită pentru curgerea în regim turbulent în conducte drepte 
de diametru d şi lungime 1: 

( 4 . 1 7 ) 

Această metodă a fost implementată şi în programul de calcul 
şi poate fi utilizată în cazul proiectării unui motor în 
condiţiile inexistenţei modelului funcţional. 

b) prin metoda temperaturilor superficiale prezentată în 
paragraful 2.3.3.1, cu ajutorul căreia s-au obţinut valori locale 
ale coeficientului de schimb de căldură a, pe baza temperaturilor 
pereţilor determinate experimental în regim nestaţionar. 
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4 . 4 C a X c u l i a X e n e a r e i e d . i n t e a m e , st 

ctons-tan-tei i r ^ a X e a esLzna I u 5_ 

Pentru determinarea valorilor momentane ale energiei interne 
şi respectiv ale constantei reale a gazului în funcţie de 
presiune, temperatură şi coeficientului excesului de 
utilizează metodele propuse de Justi şi Zacharias. 

Astfel considerând energia internă 
gazului ca nişte funcţii de tipul: 

aer se 

şi constanta reală a 

( 4 . 1 8 ) 

( 4 . 1 9 ) 

şi derivând aceste funcţii în raport cu poziţia manivelei 
motoare, se obţine: 

cte da da da \dp da dT da dX da) 

da dp da dT da dk da 

( 4 . 1 9 ) 

( 4 . 2 0 ) 

unde (dVda) se poate calcula cu relaţiile (3.10) pentru camera 
ţie turbionare respectiv (3.25) pentru cilindru. 

In mod concret pentru determinarea valorilor momentane ale 
energiei interne a mediului de lucru se utilizează relaţia 
stabilită de Justi [70], şi anume: 

7 , 7 6 8 + 

4,896+i^iii 
A®-* ) 

( r - r » ) + 1 3 5 6 , 8 kjri 
kg_ 

( 4 . 2 1 ) 

unde To=273,15 K, este temperatura de referinţă. 
Ca urmare diferenţiala totală a energiei interne va fi: 

( 4 . 2 2 ) 
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şi ţinând cont de relaţia de definiţie a capacităţii termice 
masice la volum constant: 

a r 
( 4 . 2 3 ) 

şi de relaţia (4.21), această mărime se poate calcula cu relaţia: 

0,097 5 j (r-r»)»-l O C y = 0 , 1 4 4 5 - 3 

•(r-r,) -10*+ 

'+2 
A » ' * J ( 4 . 2 4 ) 

4,4896 + V " A®'»» [ kgK 

In mod similar se calculează derivata energiei interne în 
raport cu coeficientul excesului de aer X: 

. ( r - r ^ ) 2 . 1 0 - ^ + 0 , 9 3 ( r - r ^ ) kg^ 
( 4 . 2 5 ) 

Pe de alta parte, constanta reală a gazului se va calcula cu 
relaţia stabilită de Zacharias [83]: 

2 8 4 4 + 9 , + lp-10-̂  kJ 
kgx ( 4 . 2 6 ) 

unde : 

3 5 - 0 , 

C - 0 , 3 5 2 + 0 , 

X-1 
0 , 0 6 9 8 + X 

( 4 . 2 7 ) 

( 4 . 2 8 ) 

( 4 . 2 9 ) 

( 4 . 3 0 ) 
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4 . 5 C a l c u l u l s c h i m b u r i l o r e n e r g e t i c e 
tiniC>ul E > r o c e s u l u i d e s c h i m b <de i n 

Variaţia energiei sistemului ca urmare a proceselor de 
admisiune şi evacuare se calculează ca produs între debitul masic 
de fluid ce intra în sau iese din cilindru şi entalpia masică a 
acestuia. Pentru calculul debitului masic, secţiunile de curgere 
pe lângă supape se descriu ca secţiuni de strangulare iar debitul 
masic se determină cu relaţia curgerii: 

N .UJ Ipij 
( 4 . 3 1 ) 

unde - coeficienţii de debit ai supapei de admisiune 
respectiv evacuare, care au fost determinaţi experimental conform 
metodei prezentate în paragraful 5.2.5; 

- secţiunile geometrice de curgere pe lângă supape. 
In relaţia (4.31) indicele "1" se referă la starea gazului 

în amontele secţiunii de strangulare, iar indicele "2" la starea 
gazului după această secţiune. 

Intr-un mod similar poate fi calculat debitul masic de gaz 
Oe se pierde prin neetanşeităţile existente în ansamblul piston -
segmenţi - cilindru. 

Calculul entalpiei masice se face cu relaţia: 

i = z2+ier (4.32) 

considerând T=OK, temperatura de referinţă. 

4 . e C a X c u I x i 1 I x i c i r u i I x j l ± mec^sun. JLG 

Lucrul mecanic dezvoltat de motor se calculează ca produs 
între presiunea gazelor din camera principală şi variaţia de 
volum a cilindrului dată de geometria mecanismului motor: 

da 
izJO^ sina+- sin2a 

2 ( 4 . 3 3 ) 
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nde X=r/L - coeficientul adimensional al bielei. 

4 - V CsLlcrvi JLxjl 1 l e s i d . d e ajcxieare 

Pentru calculul ciclului real de funcţionare al motorului 
este necesară cunoaşterea legilor de ardere în cele două camere. 
Programul de calcul poate funcţiona atât cu legea reală de 
ardere, cât şi cu o lege de ardere de tip Vibe, conform celor 
precizate în paragraful 2.2.4. 

Legea reală de ardere se poate determina prin analiza 
legilor de evoluţie a presiunii în cele două camere de ardere, 
legi determinate experimental. In acest sens este suficient să se 
efectueze calculul pentru perioada cât cele două supape sunt 
închise. Atfel se elimină din ecuaţia primului principiu al 
termodinamicii termenii referitori la masele de gaz introduse în 
sau evacuate din cilindru, dma şi dmo. 

Ca urmare forma ecuaţiei (4.4) scrisă separat pentru fiecare 
cameră, este: 

do. du^ dQ^ dL 
a da da da da ^ (4.34) 

da ~ da da da (4.35) 

notaţiile utilizate fiind aceleaşi cu cele folosite în ecuaţiile 
(4.7) - (4.14). 

Dacă se ţine cont şi de ecuaţiile (4.19) şi (4.20), 
relaţiile de calcul ale celor doua legi de ardere vor fi: 

da. 
M du m^A 

da da 
N 

v-mr^^RT^ 
ap dp 

N 

cto inAi,! ăĂ) 
N 

(4.36) 
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cfa w 
dm^ 

^ dtt ffiAi, 
âu (4.37) 

unde : 

' - - f ( S - f ) (4.38) 

du 1 
âr p. «ai? (4.39) 

iar ak este raportul dintre masa de combustibil şi cea de aer din 
fiecare cameră. 

Pentru aplicarea relaţiilor (4.36), (4.37) este necesară, pe 
lângă legea de variaţie a presiunii şi cunoaşterea unor mărimi 
iniţiale, şi anume: 

- presiunea iniţială în cele două camere la închiderea 
supapei de admisiune; 

- temperatura iniţială în camera separată şi canalul de 
legătură pentru momentul închiderii supapei de admisiune (îsa); 

- coeficientul gazelor reziduale la momentul îsa; 
- legea de evoluţia a maselor în cele două camere. 
Problema cea mai complicată o constituie calculul legii de 

variaţie a maselor în cele două camere. In principiu acest calcul 
nu se poate baza pe legile de variaţie ale presiunii în cele două 
camere datorită numeroşilor factori care influenţează măsurările 
şi care pot conduce la apariţia unor erori de calcul în 
condiţiile în care, mai ales la turaţii scăzute şi pentru 
secţiuni mari ale canalului de legătură, diferenţele de presiune 
dintre cele două camere sunt foarte mici. Pe de altă parte 
programul de calcul a ciclului real permite stabilirea acestor 
legi după metoda ce va fi prezentată în paragraful următor numai 
în condiţiile în care legile reale de ardere sunt cunoscute, ceea 
ce în acest moment nu este cazul. 

Ca urmare s-a aplicat o metodă iterativă pusă la punct de 
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Glauber în lucrarea [25], care utilizează în analiza legii de 
variaţie a presiunii nişte funcţii de evoluţie a maselor 
determinate aproximativ prin metoda volumică, prezentată în 
paragraful 3.2.5.2. Se obţin astfel nişte legi de ardere pe baza 
cărora programul de calcul furnizează noi legi de evoluţie a 
maselor în cele două camere. Procesul se reia de câteva ori până 
când diferenţele rezultate între doi paşi de calcul sunt foarte 
mici . 

O altă metodă propusă de autor ar presupune un procedeu 
iterativ similar care să înceapă însă cu aproximarea legii de 
ardere după metoda Vibe urmată apoi de calculul legilor de 
variaţie a maselor în cele două camere, calcul efectuat cu o 
metodă precisă de tipul celei a caracteristicilor. Odată 
stabilite variaţiile maselor în cele două camere ele pot fi 
utilizate în programul de evaluare a evoluţiei presiunilor pentru 
calculul legii reale de ardere cu care apoi se determină noi legi 
de variaţie a maselor, procesul continuând până la atingerea unor 
erori minime între două etape de calcul succesive. Prin 
compararea celor două procedee iterative s-a putut constata că 
rezultatele finale obţinute sunt practic identice. Cel de-al 
doilea are însă avantajul unor date iniţiale (legi de ardere 
Vibe) adoptate pe baza valorilor indicate de literatura de 
specialitate, în timp ce metoda Glauber necesită un pas de calcul 
suplimentar constând în aplicarea metodei volumice pentru 
evaluarea schimbului de masă între cele două camere. 

Asupra metodelor propriu-zise de apreciere a schimbului de 
gaze între cele două camere, aspect esenţial pentru modelarea 
corespunzătoare a ciclului real al unui astfel de motor, se va 
insista în paragraful următor. 

C a l c u l u l scrhijmJbu Ixa d. e s L z e d i n t e r e 
GGIlg^ d o u a (3saDu6xr6 cui n x e t o d s L 

csLjrajo-tear i s t Icr jL loar 

4.8.1 Consideraţii generale 

După cum s-a arătat în capitolul 3, în vederea unei evaluări 
cât mai precise a ciclului real de funcţionare al unui motor 
diesel cu cameră separată de vârtej, este necesar ca procesul de 
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schimb de gaze dintre cele două camere să fie tratat din punct de 
vedere gazodinamic. Nici unul din modelele prezentate în 
capitolul precedent nu îndeplineşte acest deziderat. 

Ca urmare canalul de legătură a fost considerat ca o 
porţiune de conductă prevăzută la ambele capete cu câte un 
dispozitiv de strangulare. Metoda de calcul ce va fi prezentată 
în continuare se bazează pe consideraţiile teoretice expuse în 
paragraful 2.1.5.1 şi a fost pusă la punct de autor împreună cu 
Glauber în cadrul Institutului pentru Motoare cu Ardere Internă 
şi Autovehicule Rutiere al Universităţii Tehnice Miinchen. 

Ecuaţiile de conservare a masei, impulsului şi energiei 
pentru curgerea unidimensională, nestaţionară prin conducte de 
secţiune constantă, a căror deducere a fost prezentată în 
paragraful 2.1.3, se pot scrie sub forma: 

+V-: ( 4 . 4 0 ) 

dv dx ^ Bx Adx^ ( 4 . 4 1 ) 

= £ - + 
Adx Adx) 

( 4 . 4 2 ) 

Rezolvarea acestui sistem de ecuaţii se poate face după una 
din metodele prezentate în capitolul 2, cu luarea în considerare 
a unor ipoteze simplificatoare cum este cazul metodei bazate pe 
teoria acustică, sau prin metode numerice. Cum însă ipoteza 
existenţei în conductă a unor unde de mică amplitudine nu este 
valabilă şi dat fiind faptul că viteza de curgere nu poate fi în 
acest caz neglijată în raport cu viteza sunetului, este de 
presupus că teoria acustică ar conduce la apariţia unor erori de 
calcul semnificative. 

Procedeul adoptat se bazează pe utilizarea metodei 
caracteristicilor pe care autorul a mai utilizat-o în prealabil 
pentru calculul fenomenelor de undă din conducta de evacuare a 
unui monocilindru în patru timpi [47]. 

înlocuind în ecuaţia (4.42) expresiile pentru căldura 
schimbată şi pentru forţa de frecare la pereţi, aceasta devine: 
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[Q^zpw) (4.43) 

unde : 

z=w\w\ 
2Dr (4.44) 

iar: ^ - coeficient de frecare; 
DL - diametrul canalului de legătură. 
In principiu sistemul format din ecuaţiile diferenţiale 

(4.40), (4.41) şi (4.43) va fi soluţionat de-a lungul aşa-
numitelor caracteristici, direcţii în care derivatele parţiale se 
transformă în derivate totale şi pot fi uşor integrate prin 
metoda pas cu pas [8]. In fapt aceste caracteristici sunt 
direcţii de propagare ale undelor de presiune incidente 
reflectate (linii Mach spre stânga respectiv spre dreapta) 
respectiv direcţia de propagare a masei gazului (traiectoria 
curgere): 

w + a linie Mach spre dreapta; 
w - a linie Mach spre stânga; 
w traiectorie de curgere. 

Se obţin deci următoarele relaţii: 
- linie Mach spre dreapta: 

Şl 
şi 
de 

dv' w-a (4.45) 

-z l-(K-l)-^ 
Q 

x-l a 
K p <!r]ch (4.46) 

- linie Mach spre stânga: 

dx ' w-a (4.47) 

dw—^dp^ -z 1+(K-1) Jl 
a K P' (4.48) 

- traiectorie de curgere: 
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dx, 
dt 

( 4 . 5 0 ) 
JK 
K 

Modul concret de utilizare a metodei caracteristicilor la 
motorul cu cameră separată de vârtej va fi descris pe scurt în 
cele ce urmează: 

Canalul de legătură dintre cele două camere va fi imaginat 
ca o conductă în ale cărei secţiuni de trecere spre cele două 
camere sunt montate două dispozitive de strangulare de tip 
diafragmă. Pentru conducta propriu-zisă, în ecuaţiile (4.40), 
(4.41), (4.43) se va face trecerea de la derivatele parţiale la 
diferenţe finite. Pentru paşi foarte mici de timp şi spaţiu se 
pot determina presiunea p, temperatura T şi viteza w din 
conductă, conform figurii 4.3, astfel: 

Pentru fiecare punct din conductă se iau în considerare 
ambele linii Mach. Astfel linia Mach spre dreapta ce porneşte din 
punctul 1 se intersectează cu linia Mach spre stânga ce porneşte 
din punctul 2 în punctul 3, ale cărui coordonate X-T sunt astfel 
cunoscute. Pentru punctul 3 se estimează o viteză w pe baza 
căreia, cu ajutorul traiectoriei de curgere se determină punctul 
4^ Starea gazului în acest punct se determină prin interpolare 
intre punctele 1 şi 2. 

In continuare ecuaţiile diferenţiale (4.40), (4.41), (4.43) 
sunt transformate în ecuaţii cu diferenţe finite formând un 
sistem liniar prin a cărui rezolvare se pot determina cele trei 
necunoscute care definesc starea gazului în punctul 3. După 
cunoaşterea stării gazului în toate punctele situate pe aceeaşi 
curbă cu punctul 3 se reia procedeul cu începere din aceste 
puncte. Utilizarea metodei caracteristicilor permite punerea în 
evidenţă a undelor de şoc care apar atunci când două linii Mach 
îndreptate în aceeaşi direcţie se intersectează. Dezavantajul 
acestui fapt este legat de necesitatea tratării separate a 
undelor de şoc care constituie elemente de generare a unor 
instabilităţi matematice. In plus tratarea undelor de şoc 
presupune adoptarea unei reţele de caracteristici de tipul celei 
prezentate în figura 4.3, în care distanţa dintre două puncte 
succesive nu este constantă. Acest aspect generează complicaţii 
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-^ = 0 

IZhStSfUl 

I=ksi;sruj J. 

Q)©® 

Figura 4.3: ReJ:ea de caracteristici în diagrama de pozil:ie x-

atunci când calculul curgerii prin conductă trebuie cuplat cu cel 
al evoluţiei gazului în alte sisteme termodinamice, cum se 
întâmplă în situaţia de faţă. 

4.8.2 Aplicarea procedeului diferentelor finite în 
cadrul metodei caracteristici1or 

Pentru a simplifica metoda de calcul, reţeaua de 
caracteristici prezentată în figura 4.3 se înlocuieşte cu o reţea 
rectangulară cu paşi de timp şi spaţiu constanţi, aşa cum este 
cea din figura 4.4. Metoda aplicată este similară celei utilizate 
în cadrul programului PROMO [8], 

Astfel ecuaţiile (4.40), (4.41), (4.43) care compun sistemul 
vor fi rescrise sub forma: 
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Figura 4.4: Reţea de caracteristici de gradul I 
cu pas constant 

(4.51) 

unde : 

2 K-1 

(4.52) 

(4.53) 

(4.54) 

Urmărind ecuaţiile (4.51), (4.52), (4.53) se pot defini 
vectorii: 

p pur O 
5(x,T>=pftr ; ^(x,T)= pw^+p ; 3{x,l) = zp (4.55) 

cu ajutorul cărora sistemul de trei ecuaţii poate fi pus sub 
forma: 
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( 4 . 5 6 ) 

In relaţia (4.56) vectorii F şi D sunt funcţie de vectorul 
G, ei putând fi calculaţi astfel: 

(K-1) 
( 4 . 5 7 ) 

X),=0 
( 4 . 5 8 ) 

Mărimile de stare necunoscute se determină tot în funcţie de 
vectorul G pe baza relaţiilor: 

20i 

G^R 

( K - 1 ) 

( 4 . 5 9 ) 

In sfârşit calculul vectorului G se face prin discretizarea 
ecuaţiei (4.56), respectiv prin înlocuirea diferenţialelor cu 
diferenţe finite mici. Ţinând cont de notaţiile din figura 4 4, 
rezultă: 

( 4 . 6 0 ) 

Cu relaţia (4.60) se poate calcula "vectorul de stare" Gi la 
momentul n+1 pe baza mărimilor de stare cunoscute la momentul n. 

In plus faţă de cele arătate trebuie respectat un criteriu 
de stabilitate în ceea ce priveşte alegerea paşilor de timp şi 
spaţiu, şi anume: 

At^ 1 
Ax "fîTf+i ( 4 . 6 1 ) 

iar viteza curentului de gaz w trebuie să fie mai mică decât 
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viteza sunetului 
a. 

R e l a ţ i a 
( " 4 . 6 1 ) ' 
sintetizează de 
fapt un aşa-numit 
procedeu liniar de 
calcul, pentru a 
cărui utilizare 
practică sunt însă 
necesari paşi de 
calcul foarte 
mici, în caz 
c o n t r a r 
neasigurându-se 
convergenţa 
problemei. Pentru 
îmbunătăţirea 
convergenţei se 
pot adopta diferite soluţii, dintre care a fost preferată 
utilizarea unui procedeu de gradul doi de tipul predictor-
corector care poate fi sintetizat, în condiţiile existenţei unei 
reţele de caracteristici de tipul celei din figura 4.5, prin 
următoarele relaţii: 

Figura 4.5: Refea de caracteristici de gradul 
II cu pas constant. 

(4.63) 

Rezolvarea acestora se poate face pe baza următoarei scheme: 
- (4.64) 

Ca parametri optimi, în lucrarea [63] se recomandă a=2,118 
respectiv 3=0,5. 

Concluzionând deci, pe baza valorilor celor trei mărimi de 
stare, cunoscute în trei puncte alăturate la momentul to, se pot 
determina aceleaşi mărimi în punctul central la momentul to+At. 
Metoda nu este însă aplicabilă la capetele conductei întrucât în 
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aceste zone nu avem la dispoziţie decât câte două puncte în care 
valorile sunt cunoscute la momentul to. Ca urmare pentru aceste 
situaţii este necesară scrierea condiţiilor la limită. 

4-8.3 Calculul condiţiilor la limita"' 

La rezolvarea problemei condiţiilor la limită trebuie ţinut 
cont de cele două posibilităţi: curgere din conductă spre cameră 
(condiţie limită conductă rezervor), sau curgere dintr-o cameră 
spre conductă (condiţie limită rezervor conductă). 

Pentru simplificarea algoritmului de calcul şi pentru a nu 
trebui făcută în mod continuu diferenţa dintre începutul şi 
sfârşitul conductei, se va utiliza simbolul "s" (semn), care 
poate lua valorile: 

s=+l pentru începutul conductei (sensul pozitiv al axei x 
este spre conductă); 

s=-l pentru sfârşitul conductei (sensul pozitiv al axei x 
este spre rezervor). 

Ca urmare unificând relaţiile (4.46), (4.48) pentru liniile 
Mach, şi trecând la diferenţe finite mici, avem: 

+ (4.65) 
Kp I [ aj K p J 

Pe de altă parte ecuaţia (4.50) pentru traiectoria de 
curgere, devine: 

+ At (4.66) K 1 â 

Figurile 4.6 a,b prezintă cele două variante posibile: 
a) curgere înspre conductă; pentru calculul condiţiei limită 

stă la dispoziţie linia Mach; 
b) curgere dinspre conductă; pentru calculul condiţiei 

limită stă la dispoziţie linia Mach şi traiectoria de curgere. 
In varianta b) este inclusă şi situaţia w=0, când nu există 

diferenţă de presiune între cele două camere, deci nu are loc 
curgerea prin conductă şi nici între conductă şi rezervor. 

Valorile mărimilor de stare sunt cunoscute în punctele 1 şi 
2. Aceleaşi mărimi trebuie calculate în punctul 3. Punctele 1' şi 
2' sunt punctele iniţiale ale caracteristicilor (1'- linia Mach; 
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Figura 4.6: a) curgere conductă-^rezervor; b) curgere 
rezervor-^3onductă 

2'-traiectoria de curgere). Mărimile de stare în punctele 1' şi 
2' vor fi determinate prin interpolare liniară între punctele 1 
şi 2, iar lungimea intervalelor Axi va fi determinată din 
valorile aa şi wa. 

Ca urmare relaţia (4.65) devine: 

P^ Pi 

(4.67) 

unde : 

DD=-z 1+S(K-1)-â K p"^ 

Relaţia (4.67) mai poate fi scrisă şi sub forma: 

unde: 
2xs 

^ Pi 

(4.68) 

(4.69) 

(4.70) 

Astfel relaţia (4.68) devine: 
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(4.71) 

K-1 1 

^ ai 

(4.72) 

unde : 
D=pwz+a (4.73) 

sau : 

(4.74) 

unde : 

X--1 Ei^Es. 
^ 4 

(4.75) 

(4.76) 

Condi^tia limită rezervor conducta" 

In continuare se va trata cazul prezentat în figura 4.7. 
Se cunosc următoarele mărimi: presiunea şi temperatura din 

rezervor pr şi Tr, exponentul adiabatio al gazului din rezervor 
Kr, secţiunea conductei Al şi secţiunea efectivă de curgere intre 
rezervor şi conductă A.t. De asemenea se dă exponentul adiabatic 
al gazului din conductă kl ş i coeficientul de frecare Uf 
respectiv cel de convecţie a. Pe baza valorilor corespunzătoare 
pasului de calcul anterior şi cu ajutorul variabilelor 
determinate prin interpolare pl, „ l şi ai. (ce corespund mărimilor 
P3, W3 şi a3 din paragraful anterior) se determină cu relaţiile 
(4.70), (4.71) şi (4.75), (4.76) constantele ki - k^. Se pune 
problema determinării vitezei wl, a presiunii pi. şi a vitezei 
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sunetului la 
c a p ă t u l 
conductei ai.. 

Stabilirea 
sensului de 
curgere se face 
utilizând 
relaţia (4.69) 
care poate fi 
pusă şi sub 
forma: 

Figura 4.7: 

X(S=+1) X(Sr -1) 

a r 
Pr ^ J PL 
Tr 

WL w 

(4.77) 
Rezultă o situaţie ca şi cea prezentată în figura 4.8: 

Viteza swL este pozitivă dacă k2<Pr (curgere rezervor - conductă) 
şi este negativă pentru k2>pi. (curgere conductă - rezervor). 

In continuare vor fi tratate separat cele trei cazuri de 
curgere: 

4.8,3,1 Cazul w=0 (mass de gaz este In re paus ) 

Acest caz corespunde situaţiei sau = ceea ce 
cpnduce la: 

(4.78) 

w^-0 (4.79) 

Viteza sunetului ai. se determină prin introducerea lui pl în 
relaţia (4.74). 

4,8,3,2 Cazul curgerii rezervor conducta^ 

In calcule se va utiliza exponentul politropic al gazelor 
din rezervor: K=Kr>. 

Se pot scrie următoarele ecuaţii: 
a) ecuaţia curgerii: 
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curgei'e 
cond ̂rez 

Pr 

din ecua.tici 
curgeri i 

curgere 
rez-'cond 

s.w. 

Figura 4.8: Stabilirea sensului de curgere cu 
metoda caracteristicilor 

PA (4.80) 

unde : 

K-l 
f~l—ET •Vn«-n « (4.81) 

Pb (4.82) 

respectiv: 

K+1 K+1 daca nsj-^l'î^ 

b) ecuaţia liniei Mach (w-sa): 

(4.83) 

(4.84) 
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(4.85) 

c) ecuaţia conservării energiei pentru curgerea rezervor -
conductă: 

= (4.86) 

care prelucrată ţinând cont de ecuaţia (4.85) şi de relaţia de 
legătură dintre exponentul adiabatic K şi capacitatea termică 
masică la presiune constantă Cp: 

(4.87) 

conduce la: 

* K-1 (4.88) 

Introducând ecuaţia (4.80) în (4.84) rezultă: 

SA., 

Viteza sunetului aL este, conform relaţiei (4.88) o funcţie 
de PL. Ca urmare ecuaţia (4.89) este o ecuaţie transcendentă de 
forma 

= (4.90) 
care poate fi rezolvată după metoda expusă în paragraful 4.8.4. 
In final rezultă aL din ecuaţia (4.88) şi wl din relaţia (4.85). 

4 - 8 . 3 . 3 - Cazul curgerii conductă" rezervor 

In acest caz se va utiliza exponentul politropic al gazului 
din crjridiic: tă : k ~ i c l . 

Ho Întâii Io folosite sunt următoarele: 
m) or.-ijji t̂  i a curgerii: 

undo i|r îir̂  OM leu ou relaţiile (4.81) şi (4.83) iar pLt, Tlt 
îniril. nirîrimiU \̂t̂  st.nro "totale" determinate cu relaţii de tipul: 

BUPT



124 MODELUL MATEMATIC 140 

a^ « RT, Lt -Piti' 
(4.91) 

(4.92) 

l+Ji^Ate^jT 

unde Ma este cifra Mach: 

Ma--

(4.93) 

(4.94) 

In plus tebuie avută în vedere o altă expresie pentru I I care 
intervine în calculul lui t̂: 

Pb . 
Pw 

Pb 

Pl 1+ 
K-lf-r^) 
2 [a,} 

« - 1 (4.95) 

b) ecuaţiile liniei Mach (w-sa), adică relaţiile (4.84), 
(4.85). 

c) ecuaţia traiectoriei de curgere: 

(4.96) 

Introducând relaţia (4.91) în ecuaţia (4.84) şi ţinând cont 
de relaţia vitezei sunetului: 

a^y/KKT 

şi de ecuaţiile (4.93), (4.94), rezultă: 

sA 2 
2 

K 2 [^LI 

Tmr 

(4.97) 

(4.98) 

Termenii wl şi aL din partea dreaptă a ecuaţiei (4.98) pot 
fi sorişi cu ajutorul relaţiilor (4.85) respectiv (4.97) ca 
funcţii de presiunea din canalul de legătură pl. Ca urmare 
ecuaţia (4.98) este o ecuaţie transcendentă de tipul (4.90) care 
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poate fi rezolvată după metoda prezentată în paragraful 4.8.4, 
rezultând presiunea pl. In final se calculează viteza gazului wl 
cu relaţia (4.85) respectiv viteza sunetului aL cu relaţia 
(4'.96). 

De precizat că pentru calculul factorului ţ trebuie stabilit 
în prealabil dacă regimul de curgere este critic sau subcritic: 

X 
(4.99) 

-K+ll 

şi trebuie aleasă formula corespunzătoare pentru raportul de 
presiuni [89] . 

4.8.4 Metoda^de rezolvare a ecuaţiilor transcendente 

Ecuaţiile, respectiv sistemele de ecuaţii deduse în 
paragraful precedent sunt transcendente, având forma generală: 

x'f(x) (4.100) 

O rezolvare aproximativă este posibilă pe baza unei 
dezvoltări în serie Taylor. Astfel, fie xo o soluţie aproximativă 
a ecuaţiei (4.100) obţinută prin estimare. Ca urmare se poate 
s 9 r i e : 

^̂  (4.101) 

uijîde xo+Axo reprezintă soluţia exactă a problemei. 
Dezvoltarea Taylor a relaţiei (4.101) conduce la: 

(4.102) 

de unde se obţine: 
. f (JC,) -X, 

df 1 - ^ 1 (4.103) 

Ca urmare xo+Ax va fi o soluţie mai apropiată de soluţia 
exactă care se determină printr-o metodă iterativă. 

Dacă în schimb avem de-a face cu un sistem de trei ecuaţii 
cu trei necunoscute de tipul : 
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(4.104) 
Xy / Xj / Xj ) 

pentru care soluţiile aproximative sunt xoi, xoz, xoa, atunci 
soluţiile exacte vor fi: 

jĉa + Axa.-r^ (Xoi+Ajq., x^^x^^ + AJ^ J (4.105) 

Dacă se adoptă notaţiile: 

(4.106) 

dezvoltările Taylor ale ecuaţiilor (4.105) pot fi prelucrate şi 
aduse la forma: 

afj. . (df^, afai ^ 
ă^'o N ' o j ^ ' o " 

Relaţiile (4.107) pot fi scrise sintetic sub formă 
matricială: 

AAx^B (4.108) 

unde A este o matrice pătratică cu trei linii şi trei coloane, 
iar Ax şi B sunt matrici coloană ai căror termeni rezultă imediat 
prin compararea relaţiilor (4.107) şi (4.108). 

Soluţia ecuaţiei (4.108) se obţine cu regula lui Cramer: 

Ax,.^; A ^ - ^ (4.109) 

unde D=det A, iar Di, D2, Da sunt determinanţii de tipul: 
care se obţin prin înlocuirea matricei coloană B în coloanele 1, 
2 şi respectiv 3 ale matricii A. 

Din nou soluţiile obţinute xoi+Axi sunt mai apropiate de 
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c/i"det (4.110) 

soluţia exactă a sistemului, de care ne putem apropia cu atât mai 
mult cu cât numărul paşilor de iteraţie este mai mare. 

4 - 9 C s L l c u l u l 

Programul de calcul al ciclului real se bazează pe 
integrarea pas cu pas a relaţiilor de stabilire a temperaturii în 
cele două camere cu metoda Runge-Kutta de ordinul IV. Aceste 
relaţii pot fi stabilite pornind de la primul principiu al 
termodinamicii, de la ecuaţia diferenţiali a energiei interne 
prezentată în paragraful 4.4 şi de la relaţia: 

BT 

şi au următoarele forme pentru cele două camere (P 
principală; S - cameră separată): 

da iHpC^ du da r» 

da da •m. 
'dup dp,^ duf dXf'^ 

da "W/Hă 

(4.111) 

- cameră 

(4.112) 

da m^^ da ' da ~dă 

"(cjp, da dX^ da j 

din„ 
-"--dif- (4.113) 

Adăugând la aceste relaţii pe cele de variaţie a masei din 
cele două camere, prezentate în paragraful 4.8, ca şi ecuaţia 
termică de stare şi relaţia care descrie variaţia de volum a 
cilindrului, se poate realiza calculul complet al mărimilor de 
stare în cele două camere pentru fiecare pas de calcul care oferă 
in final şi diagrama indicată a motorului p=f(a). Cele două legi 
de ardere se introduc fie sub forma propusă de Vibe, fie se 
lucrează cu legile reale de ardere determinate experimental 
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Pentru calculul procesului de schimbare a gazelor între cele două 
camere, programul poate utiliza două metode: ecuaţia curgerii 
fără luare in considerare a inerţiei şi metoda prezentată în 
paragraful 4.8, bazată pe teoria caracteristicilor. 

• 4 - I O E l ^ m j e m t e d e d e s c î a r i e a r e s l 

jrQgjrfiirn T lia 5. C S L I C U I 

Programul realizat, PROGO 2.2, constituie o dezvoltare, 
aplicabilă în cazul motoarelor diesel cu cameră divizată, a unui 
program de calcul pus la punct de-a lungul unei perioade mai 
îndelungate de timp în cadrul Universităţii Tehnice din Miinchen. 
El este întocmit sub formă structurată, fiind compus dintr-un 
program principal (MAIN) gi o serie de proceduri externe de tip 
funcţie sau de tip subrutină şi a fost astfel conceput încât să 
poată fi dezvoltat în continuare. In cele ce urmează se va face o 
foarte scurtă descriere a principalelor proceduri externe, 
enumerarea începând cu cele care au fost realizate de autor. 

Astfel, subrutina CAMS realizează calculul proceselor din 
camera separată de vârtej pe baza relaţiilor prezentate în 
paragrafele precedente. 

Subrutina ITEPCS realizează calculul iterativ al presiunii 
din camera separată de vârtej pe baza ecuaţiei de stare cu luarea 
în considerare a constantei reale a gazului; 

Subrutina Q M L constituie programul de calcul al curgerii 
prin canalul de legătură dintre cele două camere. Aceasta face 
apel în timpul funcţionării sale şi la subrutinele: 

- CAPC2 prin intermediul căreia se aplică metoda 
diferenţelor finite în cadrul metodei caracteristicilor, conform 
paragrafului 4.8.2., realizându-se astfel determinarea stării 
gazului (presiune, temperatură, viteză) în canalul de legătură 
propriu-zis (mai puţin secţiunile de legătură cu cele două 
camere). 

- CQNLIM care cuprinde condiţiile la limită aplicate 
în cadrul, metodei caracteristicilor pentru secţiunea de trecere 
cilindru - canal de legătură respectiv canal de legătură - cameră 
separată de vârtej (paragraful 4.8.3) şi rezolvă ecuaţiile 
transcendente după metoda prezentată în paragraful 4.8.4. 

- CQNSTK care realizează calculul constantelor ki şi 

BUPT



nODELUL MATEMATIC 14 5 

k2 pentru liniile Mach, respectiv al constantelor ka şi U pentru 
traiectoria de curgere, conform paragrafului 4.8.3. 

- CYD. cu care se calculează vectorii F şi 
respectiv D pe baza vectorului G, conform paragrafului 4.8.2. 

- CYGi care determină valorile mărimilor de stare în 
punctele reţelei caracteristicilor pe baza valorilor vectorului G 
conform celor prezentate in paragraful 4.8.2. 

- care permite luarea în considerare în cadrul 
metodei caracteristicilor a schimbului de căldură şi a 
frecării. 

Subrutinele enumerate se adaugă procedurilor externe deja 
existente, dintre care vor fi enumerate în continuare doar cele 
mai importante: 

- DATIN: subrutină de citire a datelor de intrare; 
- AEC: subrutină de calcul a secţiunilor efective de curgere 

pe lângă supapele de admisiune şi evacuare pe baza datelor de 
intrare; 

- DEFIN: subrutină ce conţine datele de definire a tipului 
motorului şi a metodelor de calcul ce urmează a fi adoptate; 

- CIL: subrutină de calcul a proceselor din cilindru; 
- PIP: subrutină care realizează calculul mărimilor de stare 

din cilindru in timpul părţii de înaltă presiune a ciclului 
(comprimare, ardere, destindere); 

- SCHG: subrutină care realizează calculul mărimilor de 
^tare din cilindru în timpul procesului de schimb de încărcătură; 

- SID: subrutină pentru calculul stării gazului în sistemul 
de distribuţie prin combinarea metodei umperii şi golirii şi a 
metodei caracteristicilor; 

- UCV: subrutină pentru calculul energiei interne a gazului 
şi a capacităţii termice masice la volum constant; 

- ITEP: subrutină de calcul iterativ a presiunii din 
cilindru cu ajutorul ecuaţiei de stare şi cu luarea în 
considerare a constantei reale a gazului. 

- RUNKA: subrutină de aplicare a metodei Runge-Kutta de 
ordinul IV; 

- TURC respectiv COMC: subrutine care calculează debitele 
masice şi fluxurile energetice prin turbină respectiv compresor, 
dacă este cazul; 

- TURIP respectiv COMIP: subrutine care realizează 
determinarea caracteristicii turbinei respectiv compresorului, în 
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cazul motoarelor supraalimentate, prin interpolare liniară pe 
baza datelor iniţiale; 

- COND: subrutină de calcul a curgerii prin conducte pe baza 
metodei caracteristicilor; 

- PC2: subrutină care realizează calculul stării gazului în 
conducta propriu-zisă prin aplicarea metodei diferenţelor finite; 

- CONLIMl: subrutină de calcul a condiţiilor la limită în 
secţiunea de trecere între cilindru şi colectoare şi de rezolvare 
a ecuaţiilor transcendente ce apar în cadrul metodei 
caracteristicilor; 

- C0NLIM2: subrutină pentru calculul condiţiilor la limită 
în secţiunile de bifurcare ale canalizaţiilor de admisiune 
respectiv evacuare; 

- SCAL: subrutină care permite luarea în considerare la 
calculul curgerii a frecării şi schimbului de căldură; 

CRAM: subrutină pentru aplicarea regulii lui Cramer la 
rezolvarea sistemelor de ecuaţii transcendente; 

- VECG, VECD, VECF, CONS: subrutine care realizează calculul 
vectorilor G, F, D respectiv a constantelor K1-K4 în cazul 
aplicării metodei caracteristicilor la calculul curgerii gazelor 
prin sistemele de distribuţie ale motorului; 

- MUG: subrutină prin care se aplică metoda umplerii şi 
golirii pentru calculul sistemelor de distribuţie a gazelor; ea 
permite totodată "construirea" unor astfel de sisteme având 
practic orice tip de geometrie prin modelarea acestora ca o 
succesiune de rezervoare între care se găsesc dispozitive de 
strangulare; 

- STRAC: subrutină pentru calculul fluxurilor energetice şi 
a debitelor masice printr-un dispozitiv de strangulare; 

- PCAL: subrutină care stabileşte paşii de calcul pentru 
diferitele faze ale ciclului; 

- REG4: subrutină de calcul a legii de mişcare a pârghiei 
regulatorului; 

- POMPA: subrutina de calcul a legii de debitare a pompei de 
injecţie; 

T MOTOR: subrutină de calcul a presiunii medii indicate pe 
baza diagramei indicate determinate anterior; 

- INAE: subrutină de interpolare a suprafeţelor efective de 
curgere pe lângă supape pe baza datelor iniţiale; 

- CRG: procedură de tip funcţie care realizează calculul 
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constantei reale a gazului. 
Rezultatele obţinute cu programul de calcul descris mai sus 

au fost comparate cu rezultatele oferite, de un program mai 
simplu, PROGO 2.1, care calculeaza schimbul de încărcătură între 
cele două camere cu ajutorul ecuaţiei curgerii. Acest program are 
o structură similară cu cea a programului PROGO 2.2, cu menţiunea 
că toate subrutinele subliniate mai sus au fost înlocuite su o 
singură subrutină CAMSEC care evaluează procesele din camera 
separată de vârtej în corelaţie cu cele din camera principală 
prin aplicarea ecuaţiei curgerii. Deşi mai imprecis din punctul 
de vedere al rezultatelor oferite, programul PROGO 2.1 are 
avantajul unor timpi de calcul cu cca. 25% mai mici. 

In figura 4.9 este prezentată schematic structura generală a 
programului PROGO 2.2. 

4 - 1 1 CoT\G lii^ i i. 

Cele de mai sus demonstrează complexitatea proceselor ce 
caracterizează ciclul real de funcţionare al unui motor cu cameră 
de turbionare de formă cilindrică, ceea ce a obligat la 
dezvoltarea de esenţă a modelelor matematice cunoscute până în 
prezent în literatura de specialitate. Ca urmare s-a propus 
evaluarea cu ajutorul metodei carcateristicilor a curgerii 
gpului prin canalul de legătură dintre cele două camere 
considerându-se că avem de fapt de-a face cu două rezervoare 
(cele două camere) unite printr-o conductă de secţiune circulară 
(canalul de legătură). Este prezentat aparatul matematic necesar 
insistându-se asupra metodelor de rezolvare a ecuaţiilor de 
conservare a masei, impulsului şi energiei şi asupra condiţiilor 
la limită înregistrate în secţiunile de trecere rezervor-
conductă. In final se face o prezentare de ansamblu a programului 
de calcul ce conţine un set de subrutine specializate originale. 
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CONSTKI 

Figura 4.9: Structura programului de calcul 
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Instalaţii de măsurare şi metode de 
cercetare 

^ - ̂  E'^ezCTitaaarea. d e aanssurit> I u sl s t s u n d u l i a d . 
d e 

Motorul avut la dispoziţie este un monocilindru Daimler -
Benz care a funcţionat iniţial ca motor cu injecţie directă, 
fiind reproiectat în varianta cu cameră separată de vârtej în 
cadrul Institutului pentru Motoare cu Ardere Internă şi 
Autovehicule Rutiere din cadrul Universităţii Tehnice din 
Munchen. 

La reproiectarea motorului s-au avut în vedere o serie de 
condiţii impuse cu scopul unei abordări experimentale optime a 
temei de cercetare, şi anume: 

* posibilitatea unei montări simple a camerei separate de 
vârtej prin intermediul unei flanşe; 

* posibilitatea varierii între anumite limite a volumului 
camerei separate şi a secţiunii canalului de legătură; 

* posibilitatea montării pe acelaşi motor a mai multor 
tipuri de camere separate; 

* asigurarea răcirii camerei separate de vârtej printr-un 
circuit separat de circuitul principal de răcire al motorului, în 
vederea determinării experimentale a fluxului de căldură transmis 
spre fluidul de răcire în cadrul acestei camere separate; 

* posibilitatea montării şi demontării simple a injectorului 
şi a traductoarelor de presiune şi temperatură în vederea 
înlocuirii sau curăţirii acestora. 

Ca atare s-a adoptat soluţia unei camere de turbionare de 
formă cilindrică a cărei schemă de principiu este prezentată în 
figura 5.1. Pe circumferinţa camerei sunt prevăzute alezaje în 
vederea montării injectorului, a două traductoare pentru 
temperatura suprafeţei, a unui traductor de presiune precum şi 
pentru racordarea la circuitul separat de răcire. Axa 
injectorului a fost astfel concepută încât jetul de combustibil 
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Să fie injectat în curentul de aer, în direcţia de curgere. 
Etanşeitatea canalului de legătură este asigurată prin 
intermediul unui manşon care la montare este presat între cele 
două piese. Prin utilizarea unor manşoane diferite există 
posibilitatea modificării diametrului canalului de legătură, iar 
prin introducerea unor şaibe între cele două suprafeţe plane ale 
camerei separate de vârtej se poate asigura modificarea volumului 
acesteia. In cele două capace laterale pot fi montate până la 
nouă termocuple pentru măsurarea temperaturii. 

In vederea montării camerei separate de vârtej pe motor a 
fost necesară modificarea chiulasei acestuia, soluţia aleasă 
fiind caracterizată prin simplitate constructivă şi tehnologică, 
preţ de cost minim şi asigurarea unei veridicităţi cât mai bune a 
modelului experimental. Ca urmare chiulasa a fost realizată din 
două bucăţi, ea fiind prevăzută cu trei puncte de măsurare a 
temperaturii peretelui, unul dintre ele aflat chiar în apropierea 
supapei de evacuare. De asemenea sunt prevăzute două ajutaje 
pentru traductoare de presiune pentru a se putea compara valorile 
măsurate cu două traductoare diferite în aceleaşi condiţii de 
funcţionare. Ansamblul chiulasă superioară, chiulasă inferioară, 
cameră separată este prezentat în figura 5.2. 

Supapele şi arborele cu came sunt cele ale motorului 
original. Cupa din piston a fost modificată în conformitate cu 
formele constructive utilizate în cazul motoarelor cu cameră 
separată de vârtej. 

Datele constructive şi funcţionale ale motorului obţinut 
sunt următoarele: 

* Diametrul cilindrului: 125 mm 
* Cursa pistonului: 140 
* Volumul camerei separate de vârtej: 73,2 cm3 
* Diametrul camerei separate de vârtej: 60 mm 
* Diametrul canalului de legătură: (12-16) mm 
* Lungimea canalului de legătură 80 mm 
* Volumul total al camerei de ardere: 105,4 cm3 
* Raportul de comprimare: 17,3 
* Turaţia motorului: (1000-2000) rot/min 

Pentru o mai bună distribuţie a combustibilului în 
condiţiile unei lungimi reduse de pătrundere a jetului s-a 
utilizat un injector cu cep. 
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Schema de principiu a standului este prezentată în figura 
5.3. 

Pentru calculul bilanţurilor termice, s-au construit trei 
circuite de răcire externe şi separate pentru: camera separată de 
vârtej, cilindru şi chiulasă, respectiv pentru ulei. 

Pentru stabilirea fluxului de căldură transmis în camera 
separată de vârtej, se determină volumul de lichid de răcire ce 
circulă prin circuitul separat al acesteia pentru un interval de 
timp bine precizat. Temperaturile de intrare şi ieşire ale 
lichidului ce circulă prin acest circuit se măsoară cu două 
termocuple. Pe baza relaţiei: 

kJ 
ciclu (5.1) 

se calculează căldura integrală transmisă pe ciclu. 
Cel de-al doilea circuit asigură răcirea cilindrului şi a 

chiulasei. Lichidul de răcire este pus în mişcare de o pompă 
volumică cu lamele antrenată electric, mai întâi în canalele de 
răcire din jurul cilindrului, de unde revine într-un amestecător 
în care i se măsoară temperatura. Din amestecător lichidul trece 
în canalele de răcire din chiulasă, la ieşirea din acestea fiind 
de asemenea măsurată temperatura. Pe baza celor trei temperaturi, 
de la intrarea în circuit, din amestecător şi de la ieşirea din 
circuitul de răcire şi a debitului de lichid ce circulă prin 
circuit, pot fi stabilite fluxurile de căldură transmise separat 
prin cămaşa cilindrului respectiv prin chiulasă pentru un ciclu. 

Circuitul de răcire al uleiului se deosebeşte de celelalte 
două prin faptul că se utilizează un debitmetru elicoidal care 
asigură o măsurare continuă a debitului. 

Fiecare din cele trei circuite de răcire este prevăzut cu 
instalaţii electrice auxiliare de încălzire care au rolul de a 
asigura o valoare a temperaturii lichidului de răcire cât mai 
apropiată de cea de regim încă de la pornirea motorului. In acest 
fel se reduce timpul de încălzire a motorului ceea ce are efecte 
benefice asupra duratei de viaţă a traductoarelor de măsură 
utilizate, care sunt protejate în acest mod de vibraţii şi 
supraîncălzire. Debitul de apă prin cele trei circuite poate fi 
reglat atât manual, prin intermediul unui robinet şi al unui 
ventil ac montat în paralel cu acesta pentru reglaje fine, cât şi 
automat prin intermediul unui regulator în trei puncte. 

De asemenea se măsoară pentru fiecare regim de funcţionare 
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temperaturile în regim staţionar pentru: încărcătura proaspătă, 
gazele eşapate, uleiul din baie, cămaşa cilindrului (3 puncte de 
măsură). chiulasă (3 puncte de măsură), piston (3. puncte de 
măsură) şi camera separată de vârtej <3 puncte de măsură). 
Determinarea momentului motor se face cu o frână Schenk cu 
curenţi turbionari care permite în acelaşi timp antrenarea 
motorului. Pentru măsurarea debitului volumic de aer s-a utilizat 
un debitmetru de gaz cu piston rotativ. Consumul de combustibil 
s-a determinat automat prin metoda volumică. 

In fotografia 5.4 este prezentat motorul care a servit drept 
model experimental montat pe standul de probe, iar în fotografia 
5.5 aparatura de prelucrare şi înregistrare a datelor. 

Figura 5.4: Motorul montat pe standul de probe 

S . 2 M e t o d e d e c e a r c e t s o r e e l e m e n t e l e 
l a n ţ u l u i d e msLsiMra, 

5.2.1 M urare a presiunii în regim nestationar în cele 
douS camere 

Măsurarea presiunii în cele două camere s-a realizat cu 
ajutorul unor traductoare piezoelectrice ale căror semnale de 
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tensiune 
nestaţ ionar 
amplificate 
din grad 
sistemului de 

în regim 
au fost 

^i transmise 
în grad 

achiziţie a 
datelor. Traductoarele 
piezoelectrice utilizate 
au fost de tipul Kistler 
K 7061. Pentru a reduce 
influenţele temperaturi-
lor ridicate asupra 
valorilor măsurate, zona 
activă a traductoarelor a 
fost protejată cu o folie 
izolatoare. 

E t a l o n a r e a 
aparaturii, realizată cu 
o instalaţie dinamică de 
etalonare, a constat în 
compararea 
indicate de 
traductor cu 
indicate de un 
de referinţă 
var iaţ ie 
presiunii 

valorilor 
f iecare 

cele 
traductor 
pentru o 

lentă a 
în ambele 

Figura 5.5: Aparatura de prelucrare 
^i înregistrare a datelor 

sensuri în intervalul 0-100 bar. 
Pentru controlul măsurărilor de presiune s-a utilizat un 

traductor pentru diferenţa de presiune dintre cele două camere, a 
cărui schemă este prezentată în figura 5.6. Traductorul 
funcţionează tot după principii piezoelectrice, forţa produsă de 
presiunea gazelor în cele două camere acţionând asupra 
membranelor 4. Valorile determinate cu acest traductor au fost 
continuu comparate cu diferenţa valorilor de presiune măsurate în 
cele două camere. 

Pe de altă parte, ţinând cont de primele rezultate obţinute 
la măsurările efectuate pe motorul antrenat, care au indicat o 
evoluţie a diferenţei de presiune între cele două camere diferită 
de cea aşteptată, s-a ajuns la concluzia că în interiorul camerei 
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1 : CUPLA ELEXTTRICA 
2: ARC DE SPRIJIN 
3 : SRRIvJIN EI-EMENT CITIRE 
-4: MEMBRANA ELASTICA 

Figura 5.6: Schema de principiu a traductorului 
diferen}:a de presiune dintre camere pentru 

de turbionare apare o 
variaţie destul de 
semnificativă a presiunii 
pe rază.. Ca atare într-unui 
din capacele laterale ale 
acestei camere s-au 
prelucrat patru alezaje 
suplimentare plasate, chiar 
în centrul acestui capac 
respectiv la distanţe de 16 
mm, 20 mm şi 26 mm de 
centru. Modul de dispunere 
al acestora şi numerotarea 
lor, la care se va face 
referire în continuare, 
sunt reprezentate în figura 
5.7. Astfel în camera 
separată de vârtej vom avea 

Figura 5.7: 
traductoarelor de 
camera auxiliara 

Dispunerea 
presiune in 
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practic la dispoziţie un număr de şase alezaje în care pot 
montate traductoarele de presiune. 

fi 

5.2.2 Mlfsurarea temperaturii superficiale 

5.2.2.1 Capul pistonului 

Dupa cum rezultă din figura 5.8, s-au realizat cinci puncte 
de măsurare a temperaturii superficiale, nestaţionare a capului 
pistonului, notate cu 1,..,5. Punctele de măsură 1 şi 2 au fost 
astfel poziţionate încât ele să se găsească în prelungirea axei 
de simetrie a canalului de legătură dintre camera principală de 
ardere şi camera de turbionare chiar în momentul în care pistonul 
se găseşte în punctul mort interior (pentru punctul 1) respectiv 
după o deplasare de 23 mm a pistonului din PMI (pentru punctul 
2), ceea ce corespunde la 41,3 °RAC după FMI. Se asigură în acest 
fel măsurarea temperaturii capului pistonului în zona în care 
solicitările termice sunt maxime datorită jetului de gaze arse ce 
vine dinspre camera separată de vârtej spre camera principală de 

Figura 5.8: Modul de dispunere a termocuplelor pe 
capul pistonului 

BUPT



INSTALf^TII EXPERIMENTALE 159 

ardere prin canalul de legătură. 
Punctele de măsură 3 şi 4 se găsesc de asemenea în cupa din 

piston, primul chiar în centrul unei emisfere, iar al doilea la 
marginea celeilalte! Punctul de măsură 5 este singurul care se 
află pe suprafaţa capului pistonului şi este cel mai îndepărtat 
de zona canalului de legătură. 

Figura 5.9: Pârghia triplu articulată utilizată 
pentru transmiterea semnalului de la termocuple 

De asemenea, pentru a se putea aplica metoda temperaturilor 
superficiale descrisă în paragraful 2.3.3.1 pistonul a fost 
prevăzut cu trei puncte de măsurare în regim staţionar a 
temperaturii peretelui, notate cu M1,..,M3. Primul dintre ele se 
găseşte exact la mijlocul distanţei între punctele 1 şi 2, iar 
celelalte două au fost amplasate în apropierea punctelor 3 şi 4. 
Termocuplele de manta, cu ajutorul cărora se măsoară aceste 
temperaturi staţionare sunt plasate în interiorul pistonului, la 
o distanţă de 0,5 mm de suprafaţa capului acestuia. 

O problemă destul de complicată a constituit-o transmiterea 
semnalului de la aceste termocuple către sistemul de achiziţie de 
date. In acest sens literatura de specialitate are în vedere trei 
posibilităţi [64], şi anume: 
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a) utilizarea unor contacte culisante, prin frecare, 
realizate din acelaşi material cu sârmele termocuple lor. 

b) montarea pe piston sau pe piciorul bielei a unei pârghii 
articulate pe care sunt lipite sârmele de transmitere a 
semnalului. 

c) utilizarea unor emiţătoare care să permită transmiterea 
semnalului la instalaţia de măsură fără a exista vreo legătură 
materială între aceasta şi traductoare. In ceea ce ne priveşte am 
adoptat soluţia b), considerată a fi cea mai simplă şi ieftină, 
chiar dacă aplicarea ei se poate face doar pentru intervale 
limitate de timp (cca. 30 de ore de funcţionare) datorită ruperii 
sârmelor ca urmare a îndoirilor repetate. Pârghia triplu 
articulată utilizată este prezentată în fotografia 5.9 împreună 
cu pistonul şi biela. 

5.2.2.2 Ca/nera 
de turbiansLrG 

Măsurarea 
temperaturii în 
regim nestaţionar 
a suprafeţelor 
pereţilor camerei 
cilindrice de 
turbionare s-a 
efectuat în 9 
puncte 
radial 
d in 
laterale 
acesteia, 

plasate 
într-unui 
capacele 

ale 
la care 

se adaugă 2 puncte 
plasate pe 
circumferinţă şi 
unul în canalul de 
legătură. In 
figura 5.10 este 

Figura 5.10: Punctele 
temperaturii superficiale 
turbionare 

de 
în 

mâsura 
camera 

a 
de 

prezentată schematic poziţionarea acestor 
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traductoare şi modul de numerotare al lor. 

5.2.3 Construcţia termocup1e1or şi elemente ale 
instalaţiei de masura 

In vederea determinării experimentale a temperaturilor în 
regim staţionar ale diferitelor organe, s-au utilizat termocuple 
de manta montate la o anumită distanţă de suprafeţele respective 
în interiorul peretelui. In aoelaşi timp însă, s-a impus 
măsurarea temperaturilor nestaţionare ale suprafeţelor 
superficiale, mărimi care au fost determinate cu ajutorul unor 
termocuple miniaturizate de suprafaţă tip Benderski. In cele ce 
urmează este prezentată construcţia celor două tipuri de 
termocuple. 

j. r. 

; l'. 

Jsr^rznS iVjf 

JpxZ^iZ - STL^dLJSt^^ 

Figura 5.11: Construcţia termocuplelor de manta 

Termocuplole do mmt^ sunt caracterizate de o fiabilitate foarte 
bună. După cum rezultă din figura 5.11, cele două sârme ale 
termocuplei, confecţionate din Ni respectiv CrNi, se găsesc în 
interiorul tecii fiind despărţite printr-un strat izolator. 
Punctul de sudură, de grosime relativ mare, se găseşte la partea 
inferioară şi este, la fel ca şi teaca, insensibil la solicitări 
mecan ice. 
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Tp.rmoGUpIpIft min i »l-.n r i de suprafaţa au un diametru foarte 
mic, de 0,4 mm, şi se deosebesc de cele prezentate mai sus prin 
construcţia coaxială prezentată în figura 5.12, o astfel de 
termocuplă constă dintr-o sârmă interioară despărţită printr-un 

t: . 

:îzrc:>2 <3 tzo^ 

iz 

Figura 5.12: Constructia termocuplelor de suprafaţa 

strat izolator de teaca exterioară. Cele două elemente ale 
termocuplei, sârma şi teaca, sunt puse în contact printr-un strat 
foarte subţire (5-20 i-im) de Cr, astfel ca să se poată realiza o 
măsurare foarte precisă a temperaturii suprafeţei. In plus, 
datorită masei reduse, rezultă o capacitate termică mică ceea ce 
determină timpi de reacţie extrem de reduşi, sub 1 us. Spre 
deosebire de termocuplele de manta, cele de suprafaţă sunt foarte 
sensibile la solicitări mecanice, în special în zona de contact. 
Montarea lor în alezajele realizate în acest scop s-a efectuat 
prin intermediul unui adaptor de tipul celui prezentat în figura 
5.13. 

S-a urmărit 
special 
termocuplei la 
nivel cu 
superficială a 
temperatură se 
pentru a se evita 
unor erori de 
manifestate 

în mod 
montarea 
acelaşi 

suprafaţa 
cărei 

măsoară, 
apariţia 

măsurare, 
printr-o 

termocuplă adeziv âdaptor 

Figura 5.13: Adaptor pentru 
montarea termocuplelor de suprafaţa 

BUPT



INSTALAT II EXPERIMENTALE ^^^ 

creştere a temperaturii măsurate în cazul în care termocupla 
depăşeşte nivelul suprafeţei superficiale, respectiv printr-o 
scădere a temperaturii în cazul în care termocupla se găseşte sub 
nivelul suprafeţei superficiale. Fixarea termocuplei în adaptor 
se face prin intermediul unui adeziv cu proprietăţi bune de 
transmitere a căldurii. Etanşeitatea este asigurată prin 
intemediul a două inele de etanşare din cupru (înspre camera de 
ardere), respectiv din cauciuc (de partea mediului ambiant). 

Punctul de referinţă pentru termocuplele miniaturizate de 
suprafaţă a fost realizat sub forma unui bloc unic de oţel pe 
care au fost lipite sârmele de transmitere a semnalului electric 
de la toate termocuplele, ou ajutorul unei substanţe cu bune 
proprietăţi de transmitere a căldurii, astfel încât toate 
punctele de contact să se găsească la aceeaşi temperatură. Pentru 
a se evita apariţia unor variaţii de temperatură ale blocului de 
oţel, acesta a fost introdus într-o carcasă între ai cărei pereţi 
interiori şi bloc exista o pernă de aer de cca 20 mm. Această 
carcasă a fost la rândul ei izolată cu un strat de 60 mm de 
polistiren şi apoi introdusă într-o a doua carcasă, relizându-se 
astfel o incintă izolată de mediul ambiant. Temperatura blocului 
de oţel, considerată temperatură de referinţă, a fost măsurată cu 
o termocuplă de manta. 

I Pentru amplificarea semnalelor transmise de la traductoare 
cktre instalaţia de achiziţie a datelor, s-a utilizat un 
amplificator Hottinger Baldwin tip KWS 3020C, care a fost 
modificat şi adaptat pentru astfel de măsurători. Modificarea a 
urmărit în special posibilitatea înregistrării doar a părţii 
nestaţionare 
a variaţiei de tensiune, respectiv de temperatură sau presiune. 

Pentru urmărirea semnalului în timpul prelucrării, a fost 
montat în paralel cu sistemul electronic de achiziţie a datelor 
un osciloscop cu tub catodic, acesta permiţând efectuarea unei 
reglări a factorului de amplificare a semnalului înaintea 
fiecărei măsurări în funcţie de domeniul de variaţie al acestuia. 

Pentru înregistrarea valorilor nestaţionare ale presiunilor 
în cele două camere şi ale temperaturilor de suprafaţă, s-a 
utilizat o interfaţă rapidă Analog Devices tip RTI 860, care a 
fost montată pe un calculator IBM-PC-AT-286. Această interfaţă 
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realizează pentru fiecare grad RAC transformarea semnalelor 
analogice transmise de la traductoare în mărimi digitale care 
sunt apoi memorate de calculator. 

Pentru stabilirea bazei de timp raportată la condiţiile de 
funcţionare ale motorului, s-a utilizat un disc cu fante montat 
la capătul liber al arborelui cotit un disc. 

Cu ajutorul interfeţei este posibilă înregistrarea a 
maximum 16 semnale simultan pe o durată de până la 21 cicluri. 
Pentru a exclude influenţa oscilaţiilor ciclice, s-a realizat o 
mediere a valorilor pe cele 21 de cicluri. 

5-2.4 Determinarea experimentali a coeficientului 
termic de penetraţie pentru termocuplele miniaturizate 

de suprafaţa 

După cum rezultă din paragraful 2.3.3.1, pentru determinarea 
coeficienţilor locali de convecţie prin aplicarea metodei 
temperaturilor superficiale este necesară cunoaşterea 
coeficientului termic de penetraţie b, al termocuplelor de 
suprafaţă. Acest coeficient nu poate fi însă precizat de 
constructor din următoarele motive: 

- Coeficienţii termici de penetraţie b pentru diferite 
materiale diferă foarte mult. 

- La calculul unei valori medii pe baza valorii 
coeficientului termic de penetraţie b pentru fiecare material în 
parte este discutabilă ponderea care se dă valorilor individuale, 
iar rezultatul obţinut nu poate fi verificat. 

Pentru acelaşi material, literatura de specialitate 
prezintă valori extrem de diferite ale acestui coeficient. 

Pentru rezolvarea problemei s-a apelat la o metodă 
experimentală care se bazează pe fenomenul fizic al temperaturii 
de contact, ce poate fi concretizat prin următorul principiu, 
valabil pentru conducţia unidimensională, nestaţionară: 

In cazul contactului între două corpuri de extindere semi-
infinită de temperaturi diferite, în momentul contactului, în 
punctul de contact se stabileşte aceeaşi temperatură la care ar 
ajunge cele două corpuri în urma echilibrului termic. 

Pentru a utiliza acest efect la etalonarea termocuplelor 
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miniaturizate de suprafaţă, s-au introdus aceste termocuple într-
un adaptor similar cu cel utilizat pe motor, şi au fost 
scufundate într-o baie de ulei de temperatură şi coeficient 
termic de penetraţie b, cunoscute. In acest caz este valabilă 
relaţia: 

T -T 
^tc'^u-^Z^ (5.2) 

unde: bto - coeficientul termic de penetraţie al termocuplei; 
bu - coeficientul termic de penetraţie al uleiului; 
Tu - temperatura uleiului; 
To - temperatura de contact; 
Ttc - temperatura termocuplei. 

Dispozitivul experimental utilizat este prezentat în 
fotografia 5.14, el permiţând scufundarea la o adâncime precizată 
a termocuplei în ulei. La alegerea tipului de ulei s-a ţinut 
cont ca temperatura maximă la care acesta poate fi încălzit să 
fie cât mai apropiată de domeniul temperaturilor din motor pentru 
care urma să fie apoi folosită termocupla. In plus, conform 
relaţiei (5.2), trebuie cunoscută valoarea coeficientului termic 
de penetraţie (respectiv a mărimilor X, p, cp) pentru ulei în 
funcţie de temperatură. Acestea sunt motivele care au stat la 
baza alegerii uleiului siliconic Wacker AK 100, ceea ce a făcut 
posibil ca la determinările experimentale să se lucreze cu 
temperaturi relativ ridicate, de până la 170°C, care nu pot fi 
atinse la uleiurile minerale obişnuite. 

Instalaţia experimentală utilizată în acest scop mai 
cuprinde pe lângă dispozitivul prezentat, amplificatorul de 
semnal amintit anterior şi un microcalculator IBM-PC. 

Valoarea finală a coeficientului termic de penetraţie, care 
de altfel a fost utilizată în calculele ulterioare, a fost 
stabilită la b = 9526 W s/m^K. Aceasta reprezintă valoarea medie 
obţinută pentru şase termoelemente Medtherm K, dintre care, în 
urma măsurărilor efectuate, au fost excluse cele două 
termoelemente pentru care s-au obţinut valorile extreme ale 
coeficientului de penetraţie b. In tabelul 5.1 sunt prezentate 
valorile experimentale obţinute pentru acest coeficient la 
diferite termoelemente. 
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Figura 5.14: Dispozitiv pentru determinarea 
experimentală a coeficientului termic de penetraţie 

Tabelul 5.1 

Nr. b Nr. de Temp. ulei 
termoelement [W s/m2K] încerca'iri C°C] 

1 9766 6 144,3 
9704 13 136, 1 
9714 10 165,6 

2 8493 6 144,3 
3 9507 6 141,5 

9107 13 136,5 
4 10437 6 141,5 
5 8056 6 141,5 
6 9936 6 144,3 

9979 13 136, 1 

Comparând cele trei valori obţinute pentru termoelementu1 1 
se poate stabili că abaterea lor maximă este de 0,63%, ceea ce 
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poate confirma caracterul corect al determinărilor experimentale. 
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Figura 5.15: Influenta valorilor coeficientului termic 
penetraţie b asupra densifâfilor fluxului termic calculate de 

Dacă se compară însă întreaga serie de determinări, cu toată 
eliminarea valorilor extreme care au fost marcate in tabel, se 
ajunge la o abatere maximă de 14,8%. Datorită acestei abateri 
relativ mari, ar fi fost necesară etalonarea fiecărui 
termoelement în parte, ceea ce nu a fost însă posibil, din motive 
de timp. S-a lucrat deci cu valoarea medie amintită anterior a 
coeficientului termic de penetraţie, putându-se însă considera că 
erorile introduse de această ipoteză sunt relativ reduse. Pentru 
exemplificare se prezintă în figura 5.15 densitatea fluxului de 
căldură corespunzătoare poziţiei 1 de pe capul pistonului, 
calculată pe baza a doi coeficienţi termici de penetraţie între 
care există o diferenţă de 200 W s/mSR (bi=9526 W s/m^K, b2=9726 
W s/m2K). Se observă că eroarea relativă în ceea ce priveşte 
densităţile medii ale fluxului de căldură calculate pe baza celor 
doi coeficienţi diferiţi b, este de 2,05%, valoare ce poate fi 
considerată ca acceptabilă. 
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Mult mai semnificativă, din punctul de vedere al erorilor 
introduse, este în acest caz legea de variaţie a temperaturii, 
respectiv răspunsul termocuplei la o variaţie nestaţionară de 
temperatură. 

5-2.4 Determinarea experimentala a coeficienţilor de 
debit 

Calculul ciclului real presupune cunoaşterea coeficienţilor 
de debit la curgerea prin secţiunile oferite de supapele de 
admisiune şi evacuare. In plus, având în vedere tipul motorului 
şi aplicarea şi a ecuaţiei curgerii pentru calculul schimbului de 
gaze prin canalul de legătură este necesar să se determine şi 
coeficienţii de debit la curgerea prin acest canal. 

Coeficienţii de debit se definesc cu relaţia: 

2K 2 K _ 
K-1 UiJ >PxJ . 

(5.3) 

ca raport dintre debitul real de gaz ce trece printr-o secţiune 
de strangulare şi debitul teoretic calculat pe baza diferenţei de 
presiune înregistrate între amontele (indicele 1) şi avalul 
(indicele 2) dispozitivului de strangulare şi a ^secţiunii 
geometrice de curgere. Deşi pe parcursul timpului s-au dezvoltat 
diferite relaţii analitice de calcul a acestor coeficienţi, este 
de preferat o determinare a lor pe cale experimentală. In acest 
sens s-a utilizat un stand clasic care permite stabilirea Unor 
coeficienţi staţionari de debit. Valorile obţinute pentru cele 
două supape sunt reprezentate grafic cu linie continuă în 
figurile 5.16 a (supapa de admisiune) şi b (supapa de evacuare) 
în funcţie de înălţimea de ridicare a supapelor. In aceleaşi 
figuri sunt trasate cu linie întreruptă variaţiile secţiunilor 
efective de curgere pe lângă supape obţinute ca produs între 
coeficienţii de debit şi secţiunile geometrice respective. 

Pe de altă parte pentru canalul de legătură s-au obţinut 
două valori ale coeficienţilor de debit care, în condiţiile unei 
secţiuni constante depind de sensul în care are loc curgerea. 
Valorile obţinute sunt: 
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* curgere cameră de turbionare - cilindru: u=0,75 
curgere cilindru - cameră de turbionare: u= 0,76. 
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Figura 5.16b: Coeficienţii de debit determinaţi 
expperimental pentru supapa de evacuare 
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In esenţă trebuie remarcat că dat fiind complexitatea 
fenomenelor care fac obiectul studiului prezentei lucrări, 
instalaţia experimentală utilizată pentru investigarea lor 
trebuie să fie echipată cu o tehnică de măsură de mare fineţe, în 
mod special în domeniul cercetării comportării din punct de 
vedere gazodinamic a fluidului de lucru din motor fiind necesar 
ca erorile de măsurare să fie minime. 

In prezentul capitol s-a făcut o prezentare amănunţită a 
standului de probe şi a modelului experimental ca şi a metodelor 
de investigare utilizate de autor. 
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6. Interpretarea critică a rezultatelor 
experimentale obţinute 

utilizând instalaţiile şi aparatura prezentate în capitolul 
5, s-a efectuat un mare număr de determinări experimentale ale 
căror rezultate vor fi prezentate sintetic în cele ce urmează. 
Astfel se vor prezenta legile de evoluţie ale presiunii în cele 
d(^uă camere, ale temperaturii superficiale măsurate în regim 
nestaţionar în diferite puncte ale camerei de ardere şi ale 
fluxurilor de căldură schimbate la pereţi, obţinute prin bilanţ 
termic. Pentru toate aceste mărimi s-au efectuat măsurări atât pe 
motorul antrenat, cât şi în cazul ciclurilor cu ardere ceea ce a 
permis 'într-o oarecare măsură evidenţierea fenomenelor 
gazodinamice datorate procesului de ardere. De asemenea se trec 
în revistă o serie de diagrame referitoare la alţi parametri 
funcţionali cum sunt: coeficientul excesului de aer, consumul 
specific efectiv, indicele Bosch, etc. trasate pentru întregul 
domeniu de regimuri de funcţionare al motorului. Trebuie precizat 
că. din multitudinea de rezultate obţinute, au fost selectate 
doar o mică parte care au fost considerate reprezentative pentru 
evoluţia fluidului motor în cilindru şi respectiv pentru 
termogazodinamica unui m.a.c. cu cameră de turbionare. 

® - ̂  E v d u t ^ i a S n c e l e d o u ă 

' 6.1.1. Cazul motorului antrenat -
f. 

Pentru început a fost efectuată o serie de măsurări de 
presiune pentru motorul antrenat. Traductorul de presiune din 

I camera separată de vârtej a fost montat în alezajul 1 de pe 
circumferinţa acesteia, conform figurii 5.7. 

In figurile 6.1 şi 6.2 sunt prezentate variaţiile 
^ presiunilor din cilindru (cu linie continuă) şi din camera 
separată de vârtej (cu linie întreruptă) pentru un interval 
unghiular aflat în jurul punctului mort interior şi două regimuri 
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Figura 6.1: Presiunile în cele două camere şi diferenţa dintre 
ele; motor antrenat; n=1500 rot/min 
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Figura 6.2: Presiunile în cele doua camere şi diferenţa dintre 
ele; motor antrenat; n=2000 rot/min 
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de turaţie: 1500 rot/min respectiv 2000 rot/min. De asemenea în 
partea superioară a acestor figuri s-a reprezentat diferenţa de 
presiune calculată între cele două camere pentru aceleaşi 
regimuri de turaţie. Ca urmare a modificării de volum a camerei 
principale de ardere, este de aşteptat o curbă simetrică faţă de 
PMI pentru diferenţa de presiune dintre cele două camere [73]. 

După cum rezultă din figurile amintite, în timpul fazei de 
comprimare presiunea din cilindru este mai mare decât cea din 
camera de turbionare, ceea ce se poate explica prin pierderile 
gazodinamice înregistrate în canalul de legătură. Din acelaşi 
motiv până către jumătatea cursei de destindere, când cele două 
presiuni tind să se egalizeze, presiunea din camera separată de 
vârtej este mai mare decât cea din camera principală de ardere. 
Egalitatea dintre cele două presiuni se înregistrează cu cca. 
8°RAC înainte de PMI, ceea ce determină o asimetrizare a 
curbelor. 

Rezultate similare, din punct de vedere calitativ, s-au 
obţinut şi la alte regimuri de turaţie, remarcându-se doar o 
creştere a diferenţei de presiune cu turaţia în condiţiile 
păstrării practic constante a momentului egalării celor două 
presiuni. 

In figura 6.3 sunt prezentate aceleaşi curbe în cazul 
alimentării exterioare a motorului cu o suprapresiune de 0,4 bar 
la o turaţie de 2000 rot/min. Se poate observa că alura generală 
a curbelor se păstrează, remarcându-se însă, spre deosebire de 
cazul motorului aspirat, o creştere semnificativă a nivelului de 
presiuni pe ciclu. 

Rezultatele prezentate au fost confirmate şi de traductorul 
care a măsurat diferenţa de presiune dintre cele două camere. ^̂  

Conform rezultatelor prezentate de Glauber [25] şi Steffan 
[67], translatarea punctului de egalitate a presiunilor cu câteva 
grade înaintea punctului mort interior în cazul motorului 
antrenat s-ar datora şi poziţiei traductoruIui de presiune, pe 
circumferinţa camerei separate de vârtej şi nu în centrul 
acesteia unde valoarea presiunii este mai scăzută. Se consideră 
că, datorită curgerii tangenţiale a aerului înspre camera 
separată de vârtej şi a turbulenţei ce rezultă, în această cameră 
apare o variaţie semnificativă a presiunii pe rază. 

Tocmai cu scopul verificării acestor consideraţii, într-unui 
din capacele laterale ale camerei de turbionare s-au montat patru 
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Figura 6.3: Presiunile în cele două camere şi diferenţa dintre 
ele; motor antrenat; n=2000 rot/min; p=0,4 bar 
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traductoare de presiune suplimentare la diferite distanţe de 
centrul ei. Poziţiile şi numerotarea acestora au fost prezentate 
schematic în figura 5.7. 

In figurile 6.4 şi 6.5 se prezintă diferenţele de presiune 
înregistrate între măsurările efectuate cu traductoarele 3, 4 şi 
6 şi cele efectuate cu traductorul central 5, pentru turaţiile de 
750 rot/min respectiv 1500 rot/min. Se confirmă imediat ipoteza 
că presiunea creşte pe măsură ce ne îndepărtăm de centrul camerei 
separate de vârtej. In plus curbele 1 care prezintă diferenţele 
de presiune între traductoarele 3 şi 5 ating valoarile maxime 
chiar în PMI, în timp ce la curbele 2 şi 3 (p^-ps respectiv pe-
ps) se pune deja în evidenţă translaţia maximumului cu câteva 
grade înaintea PMI. Pe de altă parte se observă că variaţia de 
presiune este cu atât mai mare cu cât turaţia creşte, ea tinzând 
să se stabilizeze la o anumită distanţă faţă de centrul camerei, 
lucru confirmat de apropierea dintre curbele 2 şi 3. Se constată 
că diferenţele maxime de presiune nu depăşesc 2 bar, ceea ce ar 
corespunde unei viteze de curgere a gazului în apropierea 
perimetrului exterior al camerei de circa 180 m/s, valoare 
comparabilă cu cele indicate de literatura de specialitate [25]. 

In sfârşit, în figurile 6.6 şi 6.7 sunt prezentate 
comparativ diferenţele de presiune măsurate cu traductorul pentru 
diferenţa de presiune (curbele 1) cu diferenţele rezultate prin 
calcul între presiunea măsurată în centrul camerei separate 
(curbele 3) respectiv în punctul 6 (curbele 2) şi presiunea din 
camera principală pentru două turaţii diferite (750 rot/min 
respectiv 1250 rot/min). Se observă tendinţa de "apropiere" a 
punctului de egalitate a presiunilor de PMI pe măsură ce ne 
apropiem de centrul camerei de turbionare, ba mai mult pentru 
curbele 3 acest punct se găseşte la cca 5-10°RAC după PMI. 

Aceste măsurări confirmă ipoteza existenţei unei turbulenţe 
intense în camera separată datorită curgerii tangenţiale a 
gazului prin aceasta. Forţa centrifugă ce acţionează asupra 
particulelor de gaz determină deci o creştere a presiunii pe 
circumferinţa camerei faţă de centrul acesteia. 

Concluzionând, se poate afirma că 'rezultatele prezentate 
corespund din punct de vedere calitativ cu cele prezentate de 
alţi autori şi sunt confirmate de calculele tridimensionale 
efectuate de Steffan [67] cu ajutorul programului FIRE, unul 
dintre cele mai performante în domeniul simulării numerice a 
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Figura 6.4: DiferenJ:e de presiune între diferite puncte din 
camera de turbionare; motor antrenat; n=750 rot/min 
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Figura 6.5: Diferende de presiune între diferite puncte din 
camera de turbionare; motor antrenat; n=1500 rot/min 
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Figura 6.6: Diferente de presiune între cele doua camere; motor 
antrenat; n=750 rot/min 
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Figura 6.7: Diferende de presiune între cele doua camere; motor 
antrenat; n=1250 rot/min 
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termogazodinamicii m.a.i. 

6-1-2. Cazul ciclului cu aprindere 

Măsurările de presiune efectuate în cazul ciclurilor cu 
aprindere au pus în evidenţă oscilaţii de presiune semnificative 
ce au loc între cele două camere. Acest lucru rezultă cu 
claritate din figurile 6.8, 6.9, 6.10 în care sunt prezentate 
variaţiile presiunii în cele două camere şi ale diferenţei de 
presiune dintre ele pentru motorul aspirat la diferite regimuri 
de sarcină şi turaţie. De precizat că toate măsurările de 
presiune în camera de turbionare efectuate pentru cazul 
ciclurilor cu aprindere s-au realizat cu un singur traductor de 
presiune montat în poziţia 1 (figura 5.7) pe circumferinţa 
camerei. Aceasta deoarece s-a considerat că în acest caz 
influenţele asupra presiunii exercitate de procesul propriu-zis 
de ardere sunt mult mai semnificative decât cele datorate 
turbulenţei. 

Arderea se iniţializează în camera separată de vârtej, ceea 
ce explică majorarea iniţială de presiune în această cameră, 
urmată după câteva grade RAC de creşterea de presiune în camera 
principală. Caracteristic pentru evoluţia următoare a celor două 
ptesiuni sunt oscilaţiile acestora, un maxim de presiune într-o 
cameră corespunzând întotdeauna cu un minim în cealaltă. Dacă se 
urmăreşte diferenţa de presiune între cele două camere, se 
observă că aceasta are forma unei oscilaţii amortizate, aspect 
influenţat de fenomenele dinamice ce au loc în cele două camere 
coroborate cu procesul de ardere şi cu variaţia de volum a 
camerei principale. 

De fapt, după declanşarea arderii în camera separată de 
vârtej, presiunea în această cameră creşte brusc, ceea ce 
determină apariţia unei diferenţe semnificative de presiune în 
secţiunea de curgere din camera separată spre canalul de 
legătură. Această cădere de presiune determină trecerea 
încărcăturii, cu viteză mare (w) din camera separată spre canal, 
ceea ce are drept consecinţă şi o încetinire a creşterii de 
presiune. In acelaşi timp însă, prin canalul de legătură se 
propagă, cu o viteză mult mai mare (a±w) o undă de presiune. După 
un anumit interval de timp, cantitatea de incărcătui^ă ăflâtă in 
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Figura 6.8: Presiunile în cele două camere şi diferenţa dintre 
ele; motor aspirat; n=1000 rot/min; p«=6,16 bar (sarcină ' 
plină) 
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Figura 6.9: Presiunile în cele două camere şi diferenţa dintre 
ele; motor aspirat; n=1500 rot/min; po=l,54 bar 
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Figura 6.10: Presiunile în cele două camere şi diferenţa , 
dintre ele; motor aspirat; n=2000 rot/min; mers în gol 
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canalul de legătură ajunge în camera principală, determinând o 
creştere de presiune în această cameră. Intensitatea creşterii de 
presiune depinde de mai mulţi factori ca de exemplu: debitul 
masic de gaz ce vine' dinspre canalul de legătură', volumul 
momentan al cilindrului, sensul de variaţie al acestui volum şi 
procesul de ardere ce se declanşează ca urmare a introducerii 
dinspre camera separată a unei cantităţi de combustibil nears. Ca 
urmare a acestor fenomene complexe se poate ajunge ca presiunea 
din camera principală să o depăşească pe cea din canalul de 
legătură determinând o inversare a sensului de curgere prin 
acesta. Procesul se poate apoi repeta de câteva ori în ambele 
sensuri, dar amplitudinea diferenţelor de presiune scade, atât 
datorită încetinirii procesului de ardere cât şi prin creşterea 
de volum a cilindrului. 

In Nfigura 6.11 sunt reprezentate aceleaşi mărimi pentru 
motorul supraalimentat cu o suflantă electrică care asigură o 
suprapresiune de 0,4 bar. Regimul de funcţionare este 
caracterizat de o turaţie de 2000 rot/min şi o presiune medie 
efectivă de 9,23 bar (sarcină plină). Se poate observa că alura 
curbelor este aceeaşi, apărând doar diferenţe cantitative, 
concretizate printr-un nivel mai ridicat al presiunilor în cele 
două camere şi o durată mai mare a oscilaţiilor de presiune 
dintre ele. 

Pentru a studia influenţa turaţiei asupra proceselor de 
curgere ce au loc prin canalul de legătură, în figura 6.12 s-au 
reprezentat diferenţele de presiune dintre cele două camere 
pentru diferite turaţii la sarcină constantă (pe=4,61 bar), în 
cazul motorului supraalimentat. Se observă că la creşterea 
turaţiei are loc o scădere a perioadelor de oscilaţie, iar 
oscilaţiile propriu-zise sunt tot mai amortizate. De asemenea 
rezultă foarte clar că, la creşterea turaţiei, datorită creşterii 
întârzierii la autoaprindere, momentul declanşării arderii se 
apropie tot mai mult de PMI, iar procesul propriu-zis de ardere 
se prelungeşte în destindere. Acest lucru ar putea constitui şi o 
explicaţie pentru aspectul amortizat al diferenţelor de presiune, 
deoarece în momentul pătrunderii încărcăturii prin canalul de 
legătură în camera principală, volumul acesteia este mai mare 
datorită momentului diferit pe ciclu. 

Influenţa sarcinii asupra aceluiaşi fenomen este prezentată 
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Figura 6.11: Presiunile în cele 
dintre ele; motor supraalimentat; 
p=0,4 bar 

doua camere şi diferenţa 
n=2000 rot/min; p«=9,2 bar; 
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Figura 6.12: Influenţa turaţiei asupra diferenţei de presiune 
între cele doua camere; motor supraalimentat; pe=4,61 bar 
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Figura 6.13: Influenţa sarcinii asupra diferenţei de presiune 
între cele două camere; motor aspirat; n=1500 rot/min 

BUPT



189 REZULTfi^TE EXPERIMENTALE 

în figura 6.13, în care sunt prezentate patru curbe ce exprimî 
diferenţa de presiune dintre cele două camere pentru un motor 
aspirat funcţionând la o turaţie constantă de 1500 rot/min şi 
diferite regimuri de sarcină începând cu mersul în gol şi până la 
sarcină plină. De precizat că diferitele sarcini sunt 
cuantificate prin valorile diferite ale forţei de frânare care, 
în timpul determinărilor a fost modificată în trepte de câte 20 
N. Orientativ se precizează că la o forţa de frânare de 40 N 
corespunde o presiune medie efectivă de 3,08 bar, iar sarcina 
plină (p<. = 6,16 bar) se înregistrează pentru o forţă de 80 N. De 
data aceasta, cu creşterea sarcinii numărul perioadelor de 
oscilaţie creşte, la fel ca şi amplitudinea acestora. Principalul 
motiv, în condiţiile în care momentul declanşării arderii rămâne 
practic constant, îl constituie introducerea unei cantităţi tot 
mai mari^de combustibil în motor la creşterea sarcinii, ceea ce 
determină o îmbogăţire a amestecului şi o mărire a vitezei de 
creştere a presiunii ca şi o intensificare a nivelului de 
presiuni pe ciclu cu consecinţele enunţate mai sus. 

Concluzionând, se poate spune că ansamblul cameră principală 
şi cameră de turbionare reprezintă de fapt un sistem oscilant. 
Iniţializarea undelor de presiune se face prin declanşarea 
procesului de ardere în camera separată, iar amplitudinea şi 
durata procesului depind de momentul de început al arderii şi de 
viteza de creştere a presiunii. Fenomenele dinamice sunt însă 
foarte complexe fiind influenţate nu numai de legea de ardere, 
dar şi de caracteristici geometrice cum sunt diametrul şi 
lungimea canalului de legătură şi volumul momentan al 
cilindrului. 

6 . 2 E v o l u - t i s L 

6.2.1 Evoluţia temperaturii capului pistonului 

Temperatura capului pistonului s-a măsurat cu ajutorul a 
două tipuri de termocuple, atât în condiţii staţionare cât şi în 
condiţii nestaţionare, aşa după cura rezultă din capitolul 5. 
Punctele în care s-au efectuat aceste măsurări de temperatură şi 
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la care se va face referire în continuare sunt cele prezentate în 
figura 5.8. 

6.2.1.1 Măsurări de temperatura în regim staţionar 

In figurile 6.14, 6.15, 6.16 sunt reprezentate temperaturile 
capului pistonului, măsurate în regim staţionar în punctele Ml, 
M2, M3. Cele trei diagrame prezintă curbele de temperatură 
constantă (izoterme) pentru fiecare din aceste puncte de măsură 
în funcţie de presiunea medie efectivă a motorului şi de turaţia 
acestuia. Se observă că pentru toate cele trei puncte de măsură, 
curbele izoterme au o alură similară, cu precizarea că valorile 
temperaturii în punctul Ml sunt cu cca 10°C mai mari decât cele 
din punctul M2. Aceste diferenţe se explică prin poziţia lui Ml, 
în zona în care gazele de ardere din canalul de legătură lovesc 
capul pistonului, în timp ce M2 se găseşte la marginea cupei din 
piston, adică într-o zonă mai puţin influenţată de gazele 
provenite din camera separată de vârtej. In ceea ce priveşte 
punctul M3, valorile de temperatură corespunzătoare acestei 
poziţii sunt cu 5,..,10°C mai mici decât cele din punctul M2, 
fapt ce se datorează poziţiei lui M3 în exteriorul cupei din 
piston. 

Pe baza celor trei diagrame s-a realizat o ^ a patra, 
reprezentată în figura 6.17, care prezintă temperatura medie în 
peretele capului pistonului. Această valoare este necesară pentru 
calculul coeficienţilor locali de schimb de căldură pe suprafaţa 
capului pistonului prin aplicarea metodei temperaturilor 
superficiale prezentată anterior. Se poate observa că diagrama 
temperaturii medii se identifică practic cu cea corespunzătoare 
punctului M2. Ca urmare în continuare nu s-au mai măsurat 
temperaturile în toate cele trei puncte Ml, M2, M3 ci doar în 
punctul M2, iar valorile obţinute au fost considerate ca valori 
medii ale temperaturii în peretele capului pistonului. Se poate 
spune deci, că în mod întâmplător .poziţia punctului M2 a fost 
astfel aleasă încât valorile de temperatură măsurate în acest 
punct sunt egale cu temperatura medie a capului pistonului. 

Urmărind câmpul mediu de temperaturi ale capului pistonului, 
se poate observa că temperatura sa creşte semnificativ atât cu 
creşterea sarcinii cât si cu creşterea turaţiei. 
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Figura 6.14: Curbele izoterme în punctul Ml în funcţie 
de regimul de sarcina ^i tura,tie 
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Figura 6.15: Curbele izoterme în punctul M2 în func.tie 
de regimul de sarcina si turatie 
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Figura 6.16: Curbele izoterme în punctul M3 în func,tie 
de regimul de sarcina ^i turajtie 
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Figura 6.17: Curbele izoterme medii pentru capul 
pistonului în funcţie de regimul de sarcina si turatie 
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O alură similară prezintă diagrama din figura 6.18 în care 
este reprezentat câmpul mediu de temperaturi ale pistonului 
pentru cazul motorului supraalimentat cu o .suprapresiune de 0,4 
bar. In comparaţie cu valorile determinate în cazul motorului 
aspirat, se constată că temperatura capului pistonului nu se 
modifică semnificativ pentru acelaşi regim de turaţie şi aceeaşi 
presiune medie efectivă. In schimb, odată cu creşterea de putere 
la sarcină plină se poate evidenţia şi o creştere de temperatură 
a pistonului cu cca. 30K. 

o 

a 
7 

^ •• — 

I T E M P E X e A T U R A „ P I S T O N U L U I 

u M O T O R S U F > R A — fl ^ 
A ^ 

A L I M E Z r v T T A T 

• 120 .0000 a \ ^ - - , 140 .0000 
160 .0000 

__ 180 .0000 
•— 2 0 0 . 0 0 0 0 

o "" — - — ____ 2 2 0 . 0 0 0 0 
- " ~ — 2 4 0 . 0 0 0 0 

2 6 0 . 0 0 0 0 
" - - ^ 2 8 0 . 0 0 0 0 

V — -
3 0 0 . 0 0 0 0 

^ 1000 1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000 
r^ C a r o t / m l n ] 

Figura 6.18: Curbele izoterme medii pentru capul pistonului; 
motor supraalimentat. 

6-2-1.2 Măsurări de temperatură în regim nestaţionar 

Pe lângă măsurările efectuate în condiţii staţionare s-a 
efectuat un număr mare de determinări experimentale ale 
temperaturii pistonului cu termocuple miniaturizate şi 
înregistrare rapidă în condiţii nestaţionare, în cele cinci 
puncte indicate în figura 5.7. In cele ce urmează se vor studia 
influenţele pe care le au o serie de factori mai importanţi 
asupra temperaturii capului pistonului. Toate figurile 
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referitoare la temperaturile superficiale care vor fi prezentate 
în continuare nu redau direct curbele de variaţie ale acestor 
mărimi ci doar oscilaţiile temperaturilor în jurul valorilor 
medii ale temperaturii pe ciclu. Aceste valori medii sunt de 
asemenea înregistrate pe figuri. 

a) Influenţa poziţiei termocuplelor 

In figura 6.19 sunt prezentate valorile experimentale 
obţinute, atât pentru cele cinci puncte de măsură din piston cât 
şi pentru canalul de legătură, în cazul unui motor antrenat cu 
turaţia de 1500 rot/min. Se observă că pentru punctele 1,2 şi 
pentru canalul de legătură, curbele de temperatură au o evoluţie 
foarte asemănătoare doar cu amplitudini diferite. Temperaturile 
cele mai ridicate se întâlnesc, aşa cum era de aşteptat, în 
punctele 1 şi 2 care vin primele în contact cu gazele ce circulă 
prin canalul de legătură. In schimb oscilaţiile cele mai 
semnificative se înregistrează chiar în acest canal, fiind 
probabil determinate de fenomenul complex de curgere, în ambele 
sensuri, ce are loc aici. In punctul 3 curba are o alură 
asemănătoare, valorile temperaturii fiind însă mai reduse, iar 
oscilaţiile acesteia mai mici. Este de remarcat că toate curbele 
din figură, cu excepţia celor corespunzătoare punctelor 4 şi 5, 
care se pare că sunt mai puţin influenţate de procesul de schimb 
de gaze dintre cele două camere, înregistrează un prim^ maxim în 
zona punctului mort interior, moment în care are loc de altfel 
inversarea sensului de curgere prin canal. Urmează apoi o nouă 
creştere de temperatură al cărei maxim se înregistrează la 
aproximativ 20-22 °RAC după PMI. 

In figurile 6.20, 6.21, 6.22 sunt prezentate curbele de 
temperatură în aceleaşi puncte 1,..,5 şi canalul de legătură 
pentru cazul unor cicluri cu ardere la diferite regimuri de 
sarcină şi turaţie. 

Similar cazului motorului antrenat, evoluţiile temperaturii 
în punctele 1, 2 şi în canalul de.legătură sunt • foarte 
asemănătoare. Este de remarcat totuşi, că în canalul de legătură 
se înregistrează creşterea cea mai abruptă a temperaturii, cu 
toate că nivelul acesteia este mai scăzut în comparaţie cu cel 
înregistrat în punctele de pe capul pistonului. Faptul, oarecum 
surprinzător, că valorile temperaturii înregistrate în punctul 2 

BUPT



REZULTfiTE EXPERIMENTALE 193 
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Figura 6.-19: Temperaturi superficiale pe capul pistonului şi în 
canalul de legătură; motor antrenat; n=1500 rot/min 
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Figura 6.20: Temperaturi superficiale pe capul pistonului şi în 
canalul de legătură; motor aspirat; n=2000 rot/min; pe=6,16 bar 
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Figura 6.21: Temperaturi superficiale pe capul pistonului pi în 
canalul de legătură; motor aspirat; n=1250 rot/min; po=l,54 bar 

420 480 
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Figura 6.22: Temperaturi superficiale pe capul pistonului şi în 
canalul de legătură; motor aspirat; n=1500 rot/min; pe=3,08 bar 
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sunt mai mari decât cele din punctul 1, poate fi explicat prin 
aceea câ jetul de gaze fierbinţi ce vine dinspre canalul de 
legătură nu mai ajunge direct în zona punctului 1 întrucât. 
Pistonul a părăsit deja punctul mort interior. 

In schimb în punctele 3, 4 şi 5 are loc o variaţie mult mai 
redusă a temperaturii în jurul valorii medii, putăndu-se afirma, 
la fel ca şi în cazul motorului antrenat, că ele nu sunt 
semnificativ influenţate de canalul de legătură şi de schimbul de 
gaze ce are loc prin acesta. In aceste două puncte, temperatura 
creşte lent iar valoarea maximă se atinge la cca. 30°RAC după 
PMI. 

b) Influenţa Fsnrtiimi 

Pentru a studia influenţa sarcinii asupra temperaturii 
superficiale a capului pistonului, s-au reprezentat în figurile 
6.23, 6.24, 6.25, 6.26, 6.27 curbele de temperatură pentru 
fiecare din cele 5 puncte de măsură, la aceeaşi turaţie (1500 
rot/min) şi diferite încărcări ale frânei, începând cu cazul 
motorului antrenat şi până la sarcină plină. 

O 
to -l F=20 N: tm=217.18 

F=40 N: tm=246.20 
F=60 N: t,„=264.77 
F=80 N: tm=270.65 

: tm= 133.46 

480 
' R A C ] 

Influenţa sarcinii asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 1 
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Figura 6.24: Influen}:a sarcinii asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 2 
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Figura 6.25: Influenta sarcinii asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 3 
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Influenţa sarcinii asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 4 
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Figura 6.27: Influenta sarcinii asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; n=:1500 rot/min; punctul 5 
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Urmărind valorile medii de temperatură indicate pe figuri, 
se observă o creştere a acestora cu sarcina pentru fiecare din 
cele cinci puncte. Pe de altă parte amplitudinile cele mai mari 
ale oscilaţiilor de temperatură se înregistrează în domeniul 
sarcinilor parţiale (forţă la frână: 40-60 N), fenomen ce s-ar 
putea datora faptului că la creşterea sarcinii are loc o scădere 
a coeficientului excesului de aer, ceea ce determină creşterea 
gradului de fum, iar pe pereţii camerei de ardere se depune un 
strat de calamină. Acest strat are rol izolator şi determină în 
acelaşi timp o "amortizare" a oscilaţiilor de temperatură ale 
suprafeţelor superficiale. 

Pe de altă parte se observă că amplitudinile oscilaţiilor de 
temperatură sunt tot mai mici pe măsură ce ne depărtăm de zona de 
contact a gazelor de ardere, ce circulă prin canalul de legătură, 
cu capul pistonului, ajungând ca în punctul 5 valoarea lor să nu 
depăşească 10 °C. 

c) InfluenţB turaţiei 

Aşa cum era de aşteptat, la creşterea turaţiei motorului 
nivelul solicitărilor termice, concretizat prin valorile medii 
ale temperaturii, creşte atât în cazul motorului antrenat (figura 
6.28), cât şi în cazul motorului cald (figurile 6.29, 6.30, 6.31, 
6.32, 6.33). 

In mod similar creşterea turaţiei determină şi ^creşterea 
amplitudinilor oscilaţiilor de temperatură, aspect valabil pfentru 
toate punctele de măsură cu excepţia punctelor 3 şi 5. Dacă în 
privinţa punctului 5 se pot explica oscilaţiile de amplitudini 
aproape egale la diferite turaţii prin poziţia sa în afara cupei 
din piston, în cazul punctului 3 probabil că acest 
aspect se datorează condiţiilor locale de curgere şi schimb de 
căldură. 

6.2.2 Evoluţia temperaturii superficiale în canalul de 
legătură 

In canalul de legătură s-au efectuat de asemenea măsurări de 
temperatură cu ajutorul unui termocuplu montat în apropierea 
camerei separate de vârtej, asa după cum rezulta din figura 5.10. 
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Figura 6.28: Influenta turaţiei asupra temperaturilor 
superficiale; motor antrenat; n=1500 rot/min; punctul 1 
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Figura 6.29: InfluenJ:a turaj:iei asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; pe=l,54 bar; punctul 1 
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480 

Figura 6.30: Influenţa turaţiei asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; pe=l,54 bar; punctul 2 
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Figura 6.31: Influenta turaţiei asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; pe=l,54 bar; punctul 3 
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lun^lh^l^V turaţiei asupra temperaturilor superficiale; motor aspirat; Po=l,54 bar; punctul 4 
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Figura 6.33: Influenfa turaţiei asupra temperaturilor 
superficiale; motor aspirat; pe=l,54 bar; punctul 5 
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O parte din rezultatele obţinute au fost deja prezentate prin 
comparaţie cu temperaturile în diferitele puncte de pe capul 
pistonului; ca urmare în cele ce urmează nu se va insista decât 
asupra unor aspecte legate doar de situaţia din canalul de 
legătură, urmărindu-se influenţele exercitate de parametrii de 
regim asupra acestor temperaturi. 

IO 
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n=1250 

tm=100.78 
tm=111.67 

, n=1500 tm=117.41 
— n=2000 tm= 126.78 

<I 

360 420 
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480 

Figura 6.34: Influenfa turajLiei asupra temperaturii 
superficiale în canalul de leg'âtur^; motor antrenat 

Astfel, în figura 6.34 este prezentată evoluţia temperaturii 
pentru un interval de 240°RAC în jurul punctului mort interior, 
pentru patru regimuri diferite de turaţie în cazul motorului 
antrenat. Se observă foarte clar creşterea atât a nivelului mediu 
de temperatură cât şi a amplitudinilor de variaţie ale acesteia 
la creşterea turaţiei. Pe de altă parte, urmărind cele patru 
curbe se observă că.ele au o alură asemănătoare. In timpul fazei 
de comprimare, curgerea gazului are loc dinspre camera principală 
spre cea separată, ceea ce corespunde unei creşteri a 
temperaturii. In jurul PMI viteza de curgere scade până la 
valoarea zero, situaţie ce se concretizează printr-un maxim al 
curbelor de temperatură. In continuare are loc schimbarea 
sensului de curgere a gazelor, ceea ce determină o nouă creştere 
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Figura 6.35: InfluenJ:a turaj:iei asupra temperaturii 
superficiale in canalul de legătură; motor aspirat; sarcina 
plina 

a temperaturii superficiale din canal urmată de o scădere a 
Acesteia în timpul destinderii. 

Cel de-al doilea maxim de temperatură, înregistrat pentru 
toate cele patru regimuri de turaţie, se poate datora uneia din 
următoarele cauze: fie temperatura în camera separată este mai 
mare decât cea din camera principală, lucru explicabil prin 
condiţiile diferite de răcire, fie condiţiile de curgere şi 
implicit coeficientul local de convecţie în zona punctului de 
măsură sunt diferite în cele două situaţii depinzând de sensul 
curgerii. 

In mod similar, în figura 6.35 sunt prezentate curbele de 
temperatură pentru motorul cald la diferite turaţii şi sarcină 
plină (pe=6,16 bar). Se observă în primul rând nivelul mai 
ridicat al temperaturilor medii şi mărirea amplitudinilor de 
oscilaţie de la 10-15 la aproximativ 50 °C. Trebuie remarcat 
de asemenea momentul de început al creşterii bruşte de 
temperatură care corespunde pentru toate cazurile punctului mort 
interior. In plus curbele nu mai înregistrează decât un singur 
maxim la oca. 30°RAC după PMI, maxim datorat de această dată mai 
ales procesului de ardere şi nu atât celui de curgere. 
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Figura 6.36: 
superficiale 
rot/min 

Inf luenj:a 
în canalul 

sarcinii asupra temperaturilor 
de legătură; motor aspirat; 2000 

Urmărind acum influenţa sarcinii asupra evoluţiei 
temperaturii superficiale a canalului de legătură, aspect 
ilustrat în figura 6.36, se pun din nou în evidenţa amplitudini 
ale oscilaţiilor de temperatură de până la 70 °C pentru o turaţie 
de 2000 rot/min. Aceste valori sunt sensibil mai mari decât cele 
obişnuite în cazul motoarelor diesel cu injecţie directă, adică 
cca 10 "C la sarcini parţiale respectiv 20 °C la sarcină plină 
[29]. Motivul principal îl constituie viteza foarte ridicată de 
curgere prin canal care determină valori mari pentru coeficientul 
de convecţie. 

De altfel determinările experimentale obţinute sunt în 
concordanţă cu cele prezentate de Kamel şi Watson în lucrarea 
[35], care înregistrează amplitudini ale oscilaţiilor 
temperaturii superficiale într-un punct din camera separată de 
vârtej plasat în imediata apropiere a canalului de legătură de 
cca 40 °C în cazul unui motor funcţionând la sarcină plină cu 
turaţia de 1320 rot/min. 

Pe de altă parte din figura 6.36 rezultă o influenţa aparent 
contradictorie a sarcinii atât asupra nivelului mediu de 
temperatură cât şi asupra amplitudinii sale de oscilaţie. Astfel 
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la creşterea sarcinii de la mersul în.gol şi până la o forţă la 
frâna de 40 N (p«=3,08 bar) cele două mărimi cresc, aşa cum era 
şi de aşteptat. La- creşterea în continuare a sarcinii până la o 
forţă la frână de 80 N (sarcină plină), se pune însă în evidenţă 
o uşoară scădere a nivelului mediu de temperaturi în canal, dar 
şi a amplitudinilor de oscilaţie ale acesteia. Acest tip de 
evoluţie se datorează probabil depunerilor de calamină de pe 
pereţi care formează un strat izolator reducând schimbul de 
căldură la pereţi. De altfel asupra acestor aspecte se va insista 
în paragraful 7.4. 

6.2.3^ Evoluţia temperaturii superficiale în 
separata^ de vârtej 

Măsurarea temperaturii superficiale în camera separată de 
vârtej s-a realizat in punctele reprezentate schematic în figura 
5.10. Urmărind seria de măsurări efectuată pentru cazul motorului 
antrenat la diferite turaţii şi reprezentată în figurile 6.37, 
6.38, 6.39, 6.40 se constată că nivelul cel mai ridicat de 
temperaturi se înregistrează în punctele 1, 2 şi 9, adică în 
aipropierea circumferinţei, în zona de comunicare cu canalul de 
legătură şi într-o poziţie diametral opusă acesteia, în timp ce 
temperaturile cele mai scăzute s-au determinat în punctele 5 şi 8 
adică în apropierea centrului camerei de ardere. De remarcat că 
valorile maxime de temperatură se înregistrează pentru toate 
punctele la oca. 1-7°RAC după PMI. Acest aspect al câmpului de 
temperaturi se datorează probabil regimului de curgere a gazului 
cu viteze mai ridicate pe circumferinţa camerei şi fenomenului de 
frecare la pereţi. 
Pe de altă parte urmărind influenţa turaţiei asupra nivelului 
mediu de temperaturi în peretele lateral al camerei separate 
pentru cazul motorului antrenat, se constată o creştere a acestui 
nivel de temperaturi pentru toate punctele de măsură. 

Situaţia este însă sensibil diferită pentru cazul ciclurilor 
cu aprindere, cum este cel prezentat în figura 6.41 pentru 
sarcină plină la o turaţie de 2000 rot/min, când valorile cele 
mai ridicate ale temperaturii medii se obţin în zona centrală a 
camerei separate (punctele 5 şi 8) tocmai datorită procesului de 
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Figura 6.37: Temperaturi superficiale în diferite puncte ale 
camerei de turbionare; motor antrenat; n=1000 rot/min 
IO 
CM 

480 

Figura 6.38: Temperaturi superficiale în diferite puncte ale 
camerei de turbionare; motor antrenat; n=1250 rot/min 
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360 
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Figura 6.39: Temperaturi superficiale în diferite puncte ale 
camerei de turbionare; motor antrenat; n=1500 rot/min 

480 360 
OC [ - R A C ] 

Figura 6.40: Temperaturi superficiale în diferite puncte ale 
camerei de turbionare; motor antrenat; n=2000 rot/min 
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1 TM=203.1 
2 tM=200.2 
5 :M=208.5 
8 M=208.8 
9 tM= 190.3 

[ - R A C ] 
Figura 6.41: Temperaturi superficiale în camera 
motor aspirat; n=2000 rot/min; sarcina plina 

ardere ce are loc în această cameră. In această situaţie şi 
oscilaţiile temperaturii în jurul valorii medii sunt mult mai 
severe, atingând amplitudini de cca. 20-25 iar punctele de 
maximum se înregistrează cu o întârziere mai mare, de cca. 15-
30°RAC după PMI. 

Rezultate similare din punct de vedere calitativ se 
înregistrează şi pentru motorul supraalimentat cu o suprapresiune 
de 0,4 bar asigurată de o suflantă electrică, aşa după cum 
rezultă din figurile 6.42, 6.43, 6.44, 6.45, 6.46, 6.47, în care 
s-a reprezentat pentru comparaţie, pe lângă temperaturile în 
diferitele puncte ale peretelui camerei separate, şi temperatura 
superf icială înregistrata în canalul de legătură, pentru mai 
multe regimuri de sarcină la aceeaşi turaţie de 1500 rot/min. 
Dacă pentru motorul antrenat în canalul de legătură se 
înregistrează o temperatură superficială inferioară celei din 
cameră, situaţia se inversează pentru cazul ciclurilor cu 
aprindere când, datorită curgerii gazelor de ardere prin acest 
canal temperatura sa superficială o depăşeşte pe cea a pereţilor 
camerei de ardere. Pe de altă parte se evidenţiază foarte clar o 
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oc [ - R A C ] 
Figura 6.42: Temperaturi superficiale în camera 
motor antrenat; n=1500 rot/min; p=0.4 bar 

480 

de turbionare; 

480 
oc [ - R A C ] 

Figura 6.43: Temperaturi superficiale în camera de turbionare; 
motor supraalimentat; n=1500 rot/min; mers în gol 
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360 420 480 
oc [ - RAC ] 

Figura 6.44: Temperaturi superficiale în camera de turbionare; 
motor supraalimentat; n=1500 rot/min; pe=2,3 bar 
O 
in 

o 
13 Tm=251.9 
1 TM=185.7 Ic 
2 TM= 190.9 
5 TM=192.3 JC 
8 TM=194.6 
9 TM= 177.5 
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360 420 480 
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Figura 6.45: Temperaturi superficiale în camera de turbionare: 
motor supraalimentat; n=1500 rot/min; pe=4,6 bar 
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U V-̂  J Figura 6.46: Temperaturi superficiale în camera de turbionare; 
motor supraalimentat; n=1500 rot/min; po=6,9 bar 

480 
oc C • R A C ] 

Figura 6.47: Temperaturi superficiale în camera de turbionare; 
motor supraalimentat; n=1500 rot/min; pe=9,2 bar 
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creştere a regimului termic în camera separată de vârtej în cazul 
motorului supraalimentat faţă de cel al motorului aspirat, aspect 
vizibil chiar şi în cazul motorului antrenat când, pentru aceeaşi 
turaţie se înregistrează creşteri de cca 15% . 

6 - 3 A n s L l i ^ s L f luLmaar ±. d e cy&3jcl\JL3r& 
scilnijmtDSLte: ISL 

Având în vedere existenţa a trei circuite de răcire diferite 
ale motorului este relativ uşor să se realizeze bilanţul termic 
al motorului. Ca urmare pe baza măsurării debitului şi a 
diferenţei de temperatură în aceste circuite se pot calcula 
fluxurile de căldură transmise prin părţile componente ale 
motorului. 

Astfel au putut fi determinate separat fluxurile de căldură 
transmise prin cămaşa cilindrului, prin chiulasă, respectiv prin 
camera separată de vârtej. In figura 6.48 sunt reprezentate 
fluxurile de căldură transmise prin pereţii camerei separate de 
vârtej în cazul motorului aspirat (a), respectiv supraalimentat 
(b). Bineînţeles fluxurile de căldură schimbate în cazul 
motorului supraalimentat sunt mai mari decât cele pentru motorul 
antrenat datorită presiunilor şi temperaturilor mai ridicate pe 
ciclu. De asemenea se constată o intensificare a schimbului de 
căldură atât la creşterea sarcinii cât şi la creşterea turaţiei. 

Aspecte similare prezintă şi diagramele trasate pentru 
cilindru respectiv chiulasă (figurile 6.49 a,b respectiv 6.50 
a,b) reprezentate de asemenea pentru ambele variante ale 
motorului: a - aspirat; b - supraalimentat. 

Comparând toate cele trei figuri se observă o modificare cu 
sarcina a procentului din fluxul total de căldură transmis prin 
camera separată de vârtej. Astfel, dacă la sarcini mici prin 
această cameră se transmite un procent de aproximativ 45% din 
fluxul total de căldură în cazul motorului aspirat, la sarcini 
mari, acest procent devine cca. 30%. Acest fenomen se explică 
prin faptul că la sarcini mici în camera separată se arde un 
procent mai mare din cantitatea totală de combustibil faţa de 
cazul sarcinilor mari. 

In cazul motorului supraalimentat valorile procentuale sunt 
diferite dar se păstrează aceeaşi tendinţă. Astfel la sarcini 
mici cca. 30% din fluxul total de căldură preluat de lichidul de 
răcire este transmis prin pereţii camerei separate, această 
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Figura 6.48 a 

E L U X L J L D E 
C A L D l _ J R A 

R R I N 
R E R E T I I 
C A M E R E I 
D I V I 2 A T E 

Qcsv f ^ l 
M O T O R 
S l _ J R R A — 

A L I M E N T A T 

1000.0000 
1500 .0000 
2 0 0 0 . 0 0 0 0 
2 5 0 0 . 0 0 0 0 
3 0 0 0 . 0 0 0 0 
3 5 0 0 . 0 0 0 0 
4 0 0 0 . 0 0 0 0 
4 5 0 0 . 0 0 0 0 
5 0 0 0 . 0 0 0 0 

Figura 6.59 b 
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Figura 6.49 a 
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Figura 6.49 b 
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valoare scăzând la cca. 20-22% pentru sarcinile mari. Se constată 
de asemenea o reducere procentuală a fluxului de căldură transmis 
prin camera separată în cazul motorului supraalimentat faţă de 
cel al motorului aspirat, ceea ce demonstrează faptul că la 
motorul supraalimentat centrul de greutate al procesului de 
ardere se transferă în mai mare măsură dinspre camera separată 
înspre cilindru. 

e - 4 EvoXxjtijgL larxoar i t ^ I m • L o o — 
fijuno t i o n s L l i d e s i x u t ^ j z a 

In continuare se vor reprezenta sub forma unor curbe 
izoparametrice în coordonate (Pa,n) valorile determinate 
experimental pentru o serie de parametri tehnico-functionali 

> 

consideraţi mai importanţi, putându-se astfel urmări influenţa 
turaţiei şi sarcinii asupra acestora. In plus pentru fiecare din 
parametri se vor prezenta comparativ câte două diagrame pentru 
cazul motorului aspirat (figurile notate cu "a"), respectiv 
supraalimentat cu o presiune relativă de 0,4 bar asigurată de o 
suflantă antrenată electric (figurile notate cu "b"). 

1. Consumul orar Ch. In figurile 6.51 a şi b sunt prezentate 
curbele de consum orar de combustibil pentru cele două variante 
de motor (aspirat, respectiv supraalimentat). Rezultă foarte clar 
tendinţa de creştere a consumului orar la creşterea turaţiei, în 
condiţiile păstrării constante a sarcinii. De asemenea este de 
remarcat că, la acelaşi regim de sarcină şi turaţie, în cazul 
motorului supraalimentat, consumul orar este cu cca. 10-15% mai 
redus decât în cazul motorului aspirat, fapt datorat 
supraalimentării exterioare a motorului cu o suflantă acţionată 
electric. Bineînţeles trebuie subliniată aici creşterea evidentă 
de putere ce se obţine prin supraalimentarea motorului care este 
pusă în evidenţă în toate figurile din acest paragraf, şi care 
este de cca 30%. 

2. Consumul spec i f ic efectiv de nnmhn^MKji Curbele de 
izoconsum reprezentate in figurile 6.52 a,b prezintă o alură 
obişnuită pentru motoarele diesel cu cameră divizată, la care se 
înregistrează în mod uzual valori mai ridicate ale acestui 
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Figura 6.51 a 
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C O N S U M U L SPEXTIF-IC 
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Figura 6.52 a 

Figura 6.55 b 
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parametru faţă de motoarele cu injecţie directă datorită in 
primul rând prelungirii duratei arderii [74], Ca o consecinţă a 
influenţelor exercitate prin supraalimentare asupra consumului 
orar gi a puterii efective, se obţine o "reducere a consumului 
specific efectiv la motorul supraalimentat faţă de cel aspirat. 

^—Cantitate?, respenţiv volumul d^ cnmhn^i-ihs i -jntrnHnc^ în  
cilindru pp oirin mclg/ciclnl. V.rmm3/Pinln-| sunt prezentate în 
figurile 6.53 a,b respectiv 6.54 a,b. Cele două categorii de 
curbe prezintă evoluţii cvasiconstante în întreg domeniul de 
turaţii, ou o uşoară cădere in domeniul turaţiilor ridicate unde 
Păstrându-se constant volumul de combustibil injectat apare 
tendinţa de micşorare a puterii, respectiv a presiunii medii 
efective. 

\ 

^—Coeficientul exoeRnIni de apr il (figurile 6.55 a,b). Din 
analiza curbelor prezentate rezultă o scădere a coeficientului 
excesului de aer, respectiv o îmbogăţire a amestecului la 
creşterea sarcinii, fenomen ce se datorează modalităţii 
calitative de realizare a reglajului la motoarele diesel. 

In schimb influenţa turaţiei asupra acestui parametru este 
extrem de redusă, curbele fiind cvasiconstante. Doar în domeniul 
turaţiilor ridicate se constată o scădere uşoară a coeficientului 
qixcesului de aer datorită faptului că mişcările din cilindru 
devin nefavorabile. In plus se remarcă faptul că în cazul 
amestecurilor bogate (valori mici pentru A) presiunea medie 
efectivă maximă se obţine la valori scăzute ale turaţiei. Există 
de asemenea o tendinţă de translatare a maximumurilor curbelor 
spre domeniul turaţiilor ridicate pe măsură ce amestecurile devin 
din ce în ce mai sărace (1 creşte). Acelaşi tip de influenţe 
poate fi înregistrat şi pentru motorul supraalimentat. 

^^ Cantitatea d.- a£X introdtifsă în mntnr m„ este 
reprezentată în figurile 6.56 a,b pentru un ciclu [g/ciclu], 
respectiv in figurile 6.57 a,b sub forma unei cantităţi orare 
[kg/h]. Bineînţeles prin supraalimentare creşte semnificativ 
(până la 40%) cantitatea de aer introdusă în cilindru ceea ce 
determină de altfel îmbunătăţirea performanţelor motorului. Este 
de remarcat în acest caz menţinerea constantă a cantităţii de aer 
introduse orar în motor, lucru de altfel absolut normal pentru 
motoarele diesel la care avem de-a face cu un reglaj calitativ al 
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Figura 6.54 a 
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Figura 6.55 a 
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F i g u r a 6 . 5 7 a 

Figura 6 . 5 7 b 
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amestecului, bazat pe modificarea cantităţii de combustibil 
introduse în motor la modificarea sarcinii. Acest aspect este 
evidenţiat de altfel şi de figurile 6.51 care prezintă evoluţia 
consumului orar de combustibil." Pe de altă parte se constată o 
creştere semnificativă a cantităţii de aer introduse orar în 
motor la creşterea turaţiei. 

6. Gradul—de umplere este reprezentat în figurile 6.58 
a,b. Diagramele prezintă un aspect identic cu cele ale cantităţii 
de aer aspirate pe ciclu, lucru de altfel absolut firesc ţinând 
cont că între cele două mărimi există o relaţie de 
proporţionalitate directă şi că nu s-a evidenţiat la măsurări 
cantitatea de fluid proaspăt pierdută în baleiaj. 

—Indice le Bcsch I B ^ , s-a determinat experimental pentru 
diferite regimuri de funcţionare prin prelevarea unui volum de 
gaz din conducta de evacuare a motorului. Trebuie precizat că 
unui indice Bosch egal cu 5 îi corespunde un conţinut de 
funingine în gazele eşapate de aproximativ 0,4 mg/l. 

In figura 6.59 a,b sunt reprezentate valorile indicelui 
Bosch pentru motorul studiat, la diferite regimuri de sarcină şi 
turaţie. Urmărind curbele trasate pentru motorul aspirat, se 
constată că pentru valori ridicate ale turaţiei se manifestă o 
ujşoară tendinţă descrescătoare a acestor curbe. Fenomenul s-ar 
datora penalizării procesului de ardere şi prelungirii sale în 
destindere la creşterea turaţiei, ceea ce impune scăderea 
presiunii medii efective pentru păstrarea constantă a indicelui 
Bosch. De remarcat că în domeniul sarcinilor mici (pe<2 bar) 
fenomenul este mai pregnant, probabil datorită creşterii severe a 
coeficientului excesului de aer şi a faptului că amestecul devine 
foarte dispers ceea ce determină o înrăutăţire a condiţiilor de 
aprindere şi de propagare a frontului de flacără şi o scădere mai 
accentuată a presiunii medii efective. 

De asemenea în cazul motorului supraalimentat tendinţa 
căzătoare a curbelor se manifestă deja la valori mai mici ale 
turaţiei (1200-1300 rot/min), ea fiind mai severă decât în cazul 
motorului aspirat datorită implicaţiilor pe care le are mărirea 
densităţii volumice a energiei eliberate. 
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6 - 5 ArxsLld_:zst ^aroiriloDr dsLtoarsL-te 
ci I D E Isat C Î I C Î L U L I S L C I C S L U I 

Este cunoscut faptul că determinările experimentale 
efectuate la standurile de probă ale motoarelor cu ardere internă 
sunt afectate de abateri ciclice. Tocmai de aceea toate mărimile 
nestaţionare expuse în prezenta lucrare se bazează pe o mediere a 
datelor determinate experimental pe un număr de 21 cicluri, 
valoare limitată superior de posibilităţile instalaţiei de 
prelucrare a datelor avute la dispoziţie. 

Pentru a urmări influenţele abaterilor ciclice, respectiv a 
valorilor medii asupra mărimilor măsurate şi, mai ales, asupra 
valorilor calculate pe baza lor, se vor prezenta în continuare 
câteva exemple. 

Astfel, în cazul măsurărilor de presiune, în figurile 6.60 
şi 6.61 sunt trasate curbele de presiune din cilindru respectiv 
din camera divizată pentru cele 21 de cicluri individuale, iar cu 
linie îngroşată valoarea medie obţinută în cazul unui regim de 
sarcină plină la turaţia de 1000 rot/min. In figura 6.62 sunt 
prezentate pentru acelaşi regim de sarcină şi turaţie diferenţele 
de presiune dintre cele două camere pentru fiecare din cele 21 de 
cicluri, respectiv valoarea medie corespunzătoare. Figurile 6.63, 
6.64 şi 6.65 prezintă aceleaşi variaţii însă pentru un regim de 
turaţie de 2000 rot/min, tot la sarcină plină. ^ 

Urmărind aceste figuri, se poate constata că dispersia de la 
ciclu la ciclu cea mai pronunţată apare în perioada arderii. De 
aceea reprezentările din figură se limitează la un interval 
unghiular de cca. 40°RAC în jurul PMI. Practic în timpul 
comprimării şi al destinderii valorile individuale ale ciclurilor 
tind spre valoarea medie. Pe de altă parte, dacă influenţa 
sarcinii asupra dispersiei de la ciclu la ciclu, pe care pentru 
simplificare o vom numi generic dispersie ciclică, este relativ 
mică, se poate constata că aceasta dispersie devine tot mai mare 
cu creşterea turaţiei. Astfel dacă la turaţia de 1000 rot/min 
abaterile ciclice nu.depăşesc 7%, «în cazul turaţiei de 2000 
rot/min se ajunge la abateri de până la 20%. Aceasta s-ar putea 
datora tendinţei de deplasare In destindere a fazei de ardere 
principală cu creşterea turaţiei, dacă nu se majorează avansul la 
injecţie. Evident calea cea mai bună de eliminare a abaterilor de 
dispersie este medierea valorilor determinate experimental pe un 
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Figura 6.60: Presiunea din cilindru; n=1000 rot/min 
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Figura 6.62: Diferenţa de presiune dintre camere; n=1000 
rot/min 
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Figura 6.63: Presiunea din cilindru; n=2000 rot/min 
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Figura 6.64: Presiunea din camera de turbionare; n=2000 rot/min 
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Figura 6.65: Diferenţa de presiune dintre camere; n=2000 
rot/min 
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număr cât mai mare de cicluri. 
Situaţia se prezintă oarecum similar pentru cazul 

temperaturilor superficiale. Pentru exemplificare s-a selectat un 
fişier de date referitoare la temperatura superficială a capului 
pistonului pentru un regim al motorului caracterizat de turaţia 
n=1500 rot/min şi forţa la frână F=20N (presiunea medie efectivă 
PO=l,54 bar). Pentru acest regim s-au reprezentat în figura 6.66 
trei variaţii de temperatură corespunzătoare punctului 1 (figura 
5.7). Curbele 1 şi 3 corespund unor abateri ciclice maxime, într-
un sens, respectiv în celălalt sens ale temperaturii superficiale 
nestaţionare în acest punct, iar curba 2 reprezintă legea de 
variaţie a temperaturii mediate pe 21 de cicluri în acelaşi 
punct. Pe figură sunt indicate şi valorile temperaturilor medii 
pe fiecare curbă, care nu prezintă decât erori relative foarte 
mici (sub 0,5%). Abaterile maxime se înregistrează, ca şi în 
cazul presiunilor, în perioada arderii respectiv în zona 
maximumului curbelor şi ele sunt de cca ±10 K. Raportând aceste 
abateri la valorile momentane de temperatură, se obţine o eroare 
relativă de 4%, mult mai mică decât în cazul măsurărilor de 
presiune, şi care poate fi considerată acceptabilă, mai ales că 
punctul 1 se găseşte în zona de contact cu gazele de ardere ce 
circulă prin canalul de legătură. 

O problemă mai delicată apare însă la calculul legii de 
variaţie a densităţii fluxului de căldură pe baza curbelor de 
temperatură prezentate. Trebuie precizat că acest calcul se face 
cu ajutorul programului de calcul amintit în paragraful 4.10., 
iar rezultatele sunt prezentate pe larg în capitolul 7. Totuşi 
pentru a evidenţia abaterile care apar de la ciclu la ciclu în 
figura 6.67 s-au prezentat variaţiile densităţilor fluxului de 
căldură calculate pentru curbele de temperatură din figura 6.66. 
De această dată între valorile medii ale densităţilor fluxului 
termic corespunzătoare curbei 2 (variaţia temperaturii mediată pe 
21 d© cicluri) şi cele ale curbelor 1 şi 3, apar erori relative 
do f)3% ronpootlv 9%, oare nu mai pot fi acceptate. 

Explicnţin acor.tor erori mari, înregistrate mai ales pe 
curba 1, ost.o ocooa la calculul densităţii fluxului de 
căldură nu no in in oonnidorare variaţia temperaturii ci variaţia 
gradientului dn tnmporn rff, care diferă semnificativ în cazul 
curbei 1 faţn do ourbnln q i 3 din figura 6.68. Se poate observa 
că în intervfilnl mnrc'nt., CMkS . . . 375° RAC ) , gradientul curbei 1 
este în mod evidnnt. mn l mnrn cel al curbelor 2 si 3 
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Figura 6.66: Dispersia ciclica în cazul temperaturii 
superf iciale 
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Figura 6.67: Dispersia ciclica în cazul densitaj:ii fluxului 
termic 
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Rezultă deci necesitatea efectuării unei medieri a valorilor 
măsurate în regim nestaţionar pe un număr cât mai mare de 
cicluri, chiar şi atunci când în mod aparent abaterile ciclice nu 
sunt semnificative. Aceasta deoarece există riscul ca, şi dacă 
erorile relative sunt mici, abaterile "primare" mici să conducă 
la apariţia unor abateri "secundare" sau indirecte, obţinute la 
determinarea unor parametri prin calcul, inacceptabile, mai ales 
când se folosesc în calcule dependenţe de tip diferenţă. 

Având in vedere severitatea abaterilor de la ciclu la ciclu 
şi faptul că s-au utilizat instalaţii de măsurare de laborator, 
cu erori totale de sub 1%, nu ne-am mai propus să analizăm şi 
influenţa calităţii mijloacelor de măsurare asupra erorilor 
înregistrate. 

Sigur în acest fel nu se elimină complet riscul apariţiei 
erorilor în procesul de măsurare dar, cel puţin se obţine 
diminuarea lor dacă se lucrează cu valori mediate pe mai multe 
cicluri. 

e - e Ccwncî 11:12: i i •Lv±nci areziia X t S L t e 
djnaen-tsLle t inuite: 

Rezultatele experimentale obţinute, şi în mod special cele 
privind evoluţia presiunii în cele două camere şi a 
temperaturilor superficiale ale pereţilor camerei de ardere, 
oferă informaţii de detaliu în legătură cu ^procesele 
termogazodinamice din cilindrii unui motor cu cameră separată de 
vârtej. 

Un element interesant în acest sens îl constituie variaţia 
presiunii pe rază în interiorul camerei de turbionare datorată 
forţelor centrifuge ce acţionează asupra particulelor de gaz. 
De asemenea s-au pus în evidenţă oscilaţiile presiunilor din cele 
două camere aflate în opoziţie de fază în timpul procesului de 
ardere. 

In ceea ce priveşte variaţia temperaturii pe suprafaţa 
capului pistonului s-a putut observa că zona cea mai solicitată 
din punct de vedere termic se găseşte în zona cupei din piston 
aflată în contact direct cu gazele de ardere ce sosesc dinspre 
camera de turbionare. In ceea ce priveşte temperatura 
superficială în canalul de legătură, aceasta este influenţată în 
mare măsură de fenomenul de curgere a gazelor între cele două 
camere. 
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In sfârşit trebuie remarcat faptul că ambele categorii de 
măsurări sunt influenţate destul de semnificativ de erorile 
datorate dispersiei de la ciclu la ciclu. Dacă în cazul presiunii 
aceste erori se manifesta în mod direct, acţiunea lor asupra 
temperaturii se face indirect prin erorile care apar la calculul 
densităţilor de flux termic şi respectiv ale coeficienţilor de 
convecţie gaz-perete. Aceste erori pot fi reduse prin medierea 
valorilor măsurate pe un număr cât mai mare de cicluri, dar nu 
pot fi eliminate complet. 
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numerică pe calculator 
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Cu ajutorul programelor de calcul PROGO 2 prezentate succint 
în paragraful 4.10 s-a efectuat un mare număr de rulări prin care 
s-au determinat o serie de parametri funcţionali ai motorului. 
Pentru a putea vorbi de un program performant de calcul este 
necesar ca "acordarea" acestuia cu motorul real să fie cât mai 
bună, respectiv ca rezultatele obţinute prin calcul să fie cât 
mai apropiate de cele determinate experimental. In cele ce 
urmează se vor prezenta şi interpreta principalele rezultate 
obţinute prin calcul care vor fi de asemenea comparate cu cele 
determinate pe cale experimentală. După cum s-a menţionat 
anterior, programul de calcul a ciclului real a fost realizat in 
două variante care folosesc metode diferite de evaluare a 
transferului de masă dintre cele două camere, şi anume ecuaţia 
curgerii şi respectiv metoda caracteristicilor. 

In figura 7.1 sunt prezentate rezultatele calculului 
efectuat cu programul PROGO 2.1, bazat pe ecuaţia curgerii, 
pentru cazul motorului antrenat cu turaţia de 1250 rot/min. 
Figura cuprinde legile de evoluţie ale presiunii în cele două 
camere şi respectiv ale diferenţei de presiune dintrş ele. Se 
constată că, la fel ca şi în cazul rezultatelor experimentale 
prezentate in capitolul 6, pe perioada comprimării presiunea în 
cilindru, trasată cu linie continuă, este mai mare decât cea din 
camera de turbionare, în timp ce pe perioada destinderii situaţia 
se inversează. Acest aspect este legat, aşa cum s-a arătat 
anterior de pierderile gazodinamice din canalul de legătură. 
Singura diferenţă semnificativă constatată faţă de datele 
determinate experimental este legată de poziţionarea chiar în PMI 
a momentului egalităţii celor două presiuni, în timp ce 
rezultatele experimentale plasau acest moment cu cca. 8°RAC 
înaintea PMI. Aşa cum s-a arătat însă în paragraful 6, această 
translaţie cu B^RAC ne datoreşte diferenţelor de presiune 
înregistrate în direcţie radială în camera de turbionare, fiind 
deci de presupus oă rezultatele de calcul prezentate în figura 
7.1 sunt corecte 5ri mnnura în care ele iau în considerare o 
valoare medie a preniunii în această cameră. 

Ca urmare se poato conntnta că utilizarea ecuaţiei curgerii 
pentru cazul motorului antrenat conduce la obţinerea unor 
rezultate plauzibile, onon ce face să nu mai fie neapărat 
necesară aplioaren met.odoi caracteristicilor care conduce cel 
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Figura 7.1: Presiunea în cele doua camere şi diferenţa de 
presiune dintre ele calculate cu programul PROGO 2.1; motor 
antrenat; n=1250 rot/min 

puţin la o dublare a timpului de calcul, la care se adaugă 
complicaţiile inerente elaborării programului. 

Nu acelaşi lucru se poate afirma însă în cazul ciclurilor cu 
aprindere când diferenţa dintre rezultatele obţinute cu cele două 
programe de calcul începe să devină semnificativă. Astfel în 
figurile 7.2 şi 7.3 sunt prezentate rezultatele obţinute prin 
calcul cu programul PROGO 2.2, care utilizează metoda 
caracteristicilor, pentru două regimuri de turaţie, 1000 rot/min 
respectiv 2000 rot/min, la sarcină plină. Au fost alese tocmai 
aceste regimuri "extreme" întrucât, aşa cum s-a putut constata 
din figura 6.13, variaţia diferenţei de presiune dintre cele două 
camere prezint? pentru cazurile amintite aspecte sensibil 
diferite. In ambele figuri amintite, în partea de jos sunt 
reprezentate presiunile calculate în cele două camere, iar în 
partea de sus sunt trasate comparativ curbele ce redau 
diferenţele dintre presiunile obţinute prin calcul (cu linie 
continuă), respectiv dintre cele determinate experimental (cu 
linie întreruptă). Se observă în ambele situaţii o corespondenţă 
foarte bună a celor două curbe, atât din punctul de vedere al 
amplitudinilor de oscilaţie cât şi al perioadelor acestora. 
Pentru comparaţie în figura 7.4 sunt reprezentate aceleaşi mărimi 
pentru un regim de sarcini parţiale (pe=l,4 bar) la o turaţie de 
1500 rot/min, dar calculate cu programul PROGO 2.1. Se poate 
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Figura 7.2: Presiunile din cele două camere calculate cu 
programul PROGO 2.2 şi comparaţie între diferenţele de 
presiune dintre camere calculate şi respectiv măsurate; n=1000 
rot/min ^ 

observa că de data aceasta diferenţele care apar între valorile 
calculate şi cele determinate experimental sunt semnificative, 
fiind de remarcat faptul că utilizarea ecuaţiei curgerii nu 
permite evidenţierea oscilaţiilor diferenţei de presiune dintre 
cele două camere. Cu alte cuvinte variaţia de presiune ca urmare 
a arderii din camera de turbionare se transmite practic sub o 
formă identică şi în camera principală. Este de presupus că 
aceste erori de calcul se datorează în mare măsură valorilor 
coeficientului de debit pentru canalul de legătură introduse în 
ecuaţia curgerii. Aceşti coeficienţi au fost determinaţi în 
condiţii staţionare pe un stand de probe, fără însă a se lua în 
considerare efectele arderii şi turbionării asupra lor. Pentru a 
putea obţine rezultate mai bune cu aceasta metoda ar fi necesară 
utilizarea unor coeficienţi de debit determinaţi în mod 
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Figura 7.3: Presiunile din cele două camere calculate cu 
programul PROGO 2.2 şi comparaţie între diferenţele de 

. presiune dintre camere calculate şi respectiv măsurate; n=2000 
rot/min 

, nestaţionar sau cel puţin a unora variabili în funcţie de turaţie 
şi unghiul manivelei motoare. O metodă de corecţie a acestor 
coeficienţi este propusă în lucrarea [61]. Ea presupune însă 
cunoaşterea prealabilă a coeficientului de convecţie din camera 
de turbionare şi nu poate fi aplicată în cazul de faţă în care 
programul de calcul este exploatat tocmai cu scopul determinării 
coeficientului de schimb de căldură. 

In concluzie se poate afirma că, în vederea modelării 
proceselor termogazodinamice din cilindrii motorului, pentru 
cazul ciclurilor cu aprindere se impune utilizarea metodei 
caracteristicilor care oferă rezultate mult mai apropiate de cele 
determinate pe cale experimentală decât metoda de calcul bazată 
pe ecuaţia curgerii. Cele de mai sus au fost necesare pentru a 
valida de ansamblu rezultatele de calcul în juxtapunere cu datele 
experimentale obţinute de autor, ceea ce permite în continuare 
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Figura 7.4: Presiunile din cele două camere calculate cu 
programul PROGO 2.1 şi comparaţie între diferenţele de 
presiune dintre camere calculate şi respectiv măsurate; n=1500 
rot/min \ 

experimente numerice de detaliu relativ la desfăşurarea 
proceselor termogazodinamice din cilindru în intimitatea lor. 

V _ 2 S t u d i i i l dP 
tejrmo^sLzcxidjrisuDnijLcîe cte 
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l o o <3 i 1 ăjmciana 

Conform celor prezentate în paragraful precedent rezultă că 
programele PROGO 2.1 şi PROGO 2.2 permit evaluarea cu bune 
rezultate a proceselor ce au loc în cilindrii uriui motor diesel 
cu cameră divizată, atât în cazul motorului antrenat cât şi în 
cazul ciclurilor cu aprindere. 

In figura 7.5 sunt reprezentate variaţiile maselor de gaz 
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Figura 7.5: Variaţiile maselor de gaz din cele două camere şi 
Sonnn transferata între ele, calculate cu programul PROGO 2.1; motor antrenat; n=1250 rot/min gramui 

din cilindru şi camera de turbionare, respectiv masa de gaz 
transferată între ele prin canalul de legătură, calculate pe baza 
ecuaţiei curgerii pentru motorul antrenat cu o turaţie de 1250 
rot/min. Se pot remarca momentele în care cantitatea de 
încărcătură transferată este maximă şi care sunt situate 
aproximativ simetric faţă de PMI, la cca. 345°RAC respectiv 
375°RAC fiind evidenţiate de punctele de extrem ale curbei dmur̂  
trasată cu linie întreruptă. Se observă de asemenea că în cea mai 
mare parte a ciclului masa de aer din cilindru o depăşeşte pe cea 
din camera de turbionare, excepţie în acest sens făcând tocmai 
intervalul unghiular cuprins între momentele amintite anterior şi 
anume 345-375°RAC, când cantitatea de aer din camera de 
turbionare este mai mare decât cea din cilindru. Acest rezultat 
este de altfel absolut normal deoarece în acest domeniu unghiular 
volumul camerei principale este minim. 

In figura 7.6 se prezintă valorile calculate ale 
temperaturilor medii în cele două camere pentru acelaşi regim de 
antrenare al motorului. Se remarcă faptul că până în ultima 
treime a cursei de comprimare temperatura din camera de 
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Figura 7.6: Variaţiile 
două camere, calculate 
n=1250 rot/min 

temperaturii medii a gazelor din cele 
cu programul PROGO 2.1; motor antrenat; 

turbionare, trasată cu linie întreruptă, este mai mare decât cea 
din cilindru, aspect confirmat de altfel de toate sursele 
bibliografice şi datorat unei răciri deficitare a camerei 
separate în timpul procesului de schimb de gaze. Este probabil că 
în timpul umplerii încărcătura proaspătă nu pătrunde în camera de 
turbionare, aceasta conţinând în momentul închiderii supapei de 
admisiune doar gaze rămase de la ciclul anterior. Introducerea 
încărcăturii proaspete şi în această cameră se realizează de-abia 
în timpul fazei de comprimare, fenomen care determină în acelaşi 
timp o scădere a temperaturii. 

Modelarea proceselor termogazodinamice din cilindru devine 
mult mai complicată în cazul ciclurilor cu aprindere când este 
necesară aplicarea metodei caracteristicilor. Astfel în figura 
7.7 este prezentată evoluţia temperaturilor medii calculate în 
cele două camere pentru cazul' unei turaţii de 1500 rot/min la 
sarcină plină, temperaturi care stau de altfel la baza calculului 
coeficienţilor medii de schimb de căldură în cele două camere. De 
data aceasta se poate observa foarte clar momentul declanşării 
arderii în camera de turbionare, moment ce coincide cu o creştere 
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Fi^ra 7^7: Variaţiile temperaturilor medii ale gazelor din 
cele doua camere calculate cu programul PROGO 2.2, n=1500 
rot/min; sarcină plină 

semnificativă a temperaturii care ajunge să o depăşească cu oca. 
600-700 K pe cea din cilindru. In figura 7.8 sunt reprezentate 
variaţiile coeficientului excesului de aer k în cele două camere 
pentru un interval unghiular de 270®RAC în jurul PMI. Şi de 
kceastă dată este pus în evidenţă faptul că, la sfârşitul 
admisiunii în camera de turbionare se găseşte o cantitate foarte 
mică de aer proaspăt. Această cantitate creşte însă în timpul 
comprimării, lucru evidenţiat prin creşterea valorilor 
coef icientului excesului de aer din această cameră, reprezentat 

valoarea lui X pentru camera 
în timpul comprimării ceea ce 
gaze reziduale. Bineînţeles în 
o tendinţă scăză^toare datorată 

cu linie punctată. In schimb 
principală tinde spre infinit 
dovedeşte un conţinut redus de 
timpul arderii ambele curbe au 
tocmai acestui proces. 

In ceea ce priveşte fenomenul propriu-zis de curgere ce are 
loc între camere prin canalul de legătură, în figura 7.9 se 
prezintă valorile calculate pentru diferenţa de presiune (cu 
linie continuă) şi respectiv masa de gaz transferată între cele 
două camere (cu linie întreruptă) pentru acelaşi regim de sarcină 
şi turaţie. In primul rând, spre deosebire de cazul motorului 
antrenat, se poate observa aspectul pulsatoriu al masei de gaz 
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Figura 7.8: Variaţiile coeficientului excesului de aer în cele 
două camere calculate cu programul PROGO 2.2, n=1500 rot/min; 
sarcină plină 
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Figura 7.9: Diferenţa de presiune dintre cele două camere şi 
masa de gaz transferată între ele calculate cu programul PROGO 
2.2, n=1500 rot/min; sarcină plină 

transferate între cele doufi camere. Pe de altă parte se remarcă 
diferenţa de fază existentă între variaţiile de presiune şi de 
masă. 
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In figura 7.10 s-a reprezentat din nou variaţia masei de gaz 
transferate între cele două camere de data aceasta împreună cu 
viteza medie de curgere prin canalul de legătură ambele calculate 
pentru acelaşi regim de funcţionare. Şi viteza de curgere are tot 
o evoluţie pulsatorie însă în aceeaşi fază cu masa de gaz 
transferată. Pe baza figurilor 7.9 şi 7.10 se poate trage deci 
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Figura 7.10: Masa de gaz transferată între cele două camere şi 
i viteza medie de curgere prin canalul de legătură calculate cu 
programul PROGO 2.2, n=1500 rot/min; sarcină plină 

concluzia că între undele de presiune şi cele de viteză care sunt 
generate prin canalul de legătură apare o diferenţă de fază. 

Un aspect asemănător este evidenţiat în figura 7.11 în care 
sunt reprezentate comparativ diferenţa de presiune dintre camere 
(cu linie continuă) şi viteza medie de curgere prin canal (cu 
linie întreruptă) pentru aceeaşi turaţie de 1500 rot/min dar la 
un regim de sarcini parţiale (pe=l,4 bar). De data aceasta însă 
viteza medie este reprezentată în valoare absolută. Se poate 
observa şi aici diferenţa de fază existentă între cele două 
mărimi. Astfel prima creştere de presiune din camera de 
turbionare este marcată printr-o creştere abruptă a diferenţei de 
presiune dintre cele două camere, ceea ce are drept consecinţă 
mai întâi frânarea curgerii gazului dinspre cilindru spre camera 
separată şi apoi inversarea sensului acesteia şi accelerarea 
curgerii. In continuarea procesului are loc o reflectare a 
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Figura 7.11: Diferenţa de presiune dintre cele două camere şi 
viteza de curgere prin canalul de legătură calculate cu 
programul PROGO 2.2, n=1500 rot/min; pa=l,4 bar 

undelor de presiune la capătul dinspre cilindru al canalului de 
legătură ceea ce determină din nou încetinirea curgerii, fără a 
mai conduce însă la schimbarea sensului curgerii, care se 
desfăşoară acum dinspre camera de turbionare spre cilindru. 
Reflectarea undelor de presiune continuă la cele două capete ceea 
ce se concretizează prin frânări şi accelerări ale procesului de 
curgere care însă îşi păstrează acelaşi sens. 

Faţă de cele arătate mai sus, prin comparaţie şi cu datele 
oferite de alţi autori, se poate trage concluzia că programul de 
calcul realizat oferă informaţii detaliate asupra fenomenelor 
gazodinamice ce au loc în cele două camere ale motorului şi în 
canalul de legătură dintre ele. Stă astfel la dispoziţie un 
instrument de calcul ce permite evaluarea acestor fenomene încă 
din faza de proiectare şi care dă în acelaşi timp posibilitatea 
optimizării constructiv-funcţionale a motoarelor diesel cu cameră 
separată de vârtej doar pe baza unui număr relativ mic de 
încercări de ,stand. In plus programul prezentat poate fi extins 
şi la motoarele cu cameră separată de preardere, pentru care 
diametrul canalului de legătură se va calcula considerând că 
secţiunea acestuia este egală cu suma ariilor orificiilor de 
trecere. 
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7 - 3 . 1 D e n s i t a t e a f l u x u l u i de c â l d u r â 

Calculul densităţii fluxului de căldură transmis la pereţi 
în diferite puncte ale camerei de ardere, care dă informaţii 
indirecte despre nivelul solicitărilor termice, porneşte de la 
determinările ^experimentale ale temperaturilor superficiale în 
punctele respective şi se bazează pe metoda temperaturilor 
superficiale prezentată pe larg în paragraful 2.3.3.1. şi 
prelucrată cu programul PROGO 2.2 

încercând o sintetizare a rezultatelor obţinute pentru capul 
pistonului, canalul de legătură, respectiv camera cilindrică de 
turbionare, se poate spune că, cel puţin principial, diagramele 
de variaţie ale densităţii fluxului de căldură sunt similare 
celor pentru temperaturile superficiale. Apar însă şi diferenţe 
semnificative între cele două tipuri de diagrame, datorate 
faptului că la calculul densităţii fluxului de căldură nu se ia 
^̂ n considerare evoluţia temperaturii superficiale ci evoluţia 
gradientului de temperatură. 

Toate diagramele ce vor fi prezentate pentru densităţile 
fluxului de căldură au fost realizate similar cu cele utilizate 
în cadrul capitolului anterior pentru temperaturile superficiale. 
Ele descriu de fapt oscilaţiile acestei mărimi în jurul valorilor 
medii, valori care sunt de asemenea indicate pe diagrame. 

7,3,1.1 Schimbul de căldura prin cspul pistonului 

In figurile 7.12, 7.13 sunt reprezentate variaţiile 
calculate ale densităţii fluxului de căldură transmis prin cele 5 
puncte de măsură din capul pistonului reprezentate în figura 5.8, 
pentru cazul motorului antrenat cu două turaţii diferite (n=800 
rot/min respectiv n=1500 rot/min). Se observă că evoluţiile celor 
cinci curbe sunt în general similare, iar în cea mai mare parte a 
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Figura 7.12: Densitatea fluxului de clildura: capul pistonului; 
motor antrenat; n=800 rot/nin 
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fazelor de comprimare şi destindere densitatea fluxului de 
căldură înregistrează doar oscilaţii foarte mici în jurul 
valorilor medii care sunt de asemenea indicate pe figuri. In 
schimb în jurul punctului mort interior (PMI) într-un interval 
unghiular de cca. 90°RAC, sunt puse în evidenţă creşteri 
însemnate ale densităţii de flux termic, cu amplitudini cuprinse 
între 700-3000 kW/m2. 

Pe de altă parte, la curbele corespunzătoare punctelor 1, 2 
şi 3 din capul pistonului sunt evidenţiate câte două maximumuri 
dispuse aproximativ simetric faţă de FMI, punct în care se 
înregistrează un minimum. Acest aspect scoate şi mai pregnant în 
evidenţă influenţa fenomenului de curgere prin canalul de 
legătură care intensifică schimbul de căldură. Primul maxim 
corespunde curgerii cu viteză foarte ridicată a gazului dinspre 
cilindru^spre camera de turbionare, după care în jurul PMI are 
loc o încetare a curgerii datorată . atingerii volumului minim al 
cilindrului şi egalizării presiunilor în cele două camere. Acest 
moment corespunde minimumului curbelor. Urmează apoi o inversare 
a sensului de curgere, dinspre camera de turbionare spre 
cilindru, ceea ce determină o nouă intensificare, de data aceasta 
mai accentuată, a schimbului de căldură, aspect datorat 
vârtejului creat în cupa din piston. Se constată de asemenea că 
schimbul de căldură este mai intens în punctul 1 aflat chiar în 
prelungirea canalului de legătură în momentul în care pistonul se 
găseşte în PMI şi scade continuu în punctele 2 şi 3 situate spre 
exteriorul cupei. 

In schimb curbele corespunzătoare punctului 5, plasat în 
afara cupei din piston prezintă un aspect diferit, cu câte un 
singur maxim mult mai accentuat plasat cu aproximativ 10°RAC 
înainte de PMI. Se poate spune că schimbul de căldură în acest 
punct nu este practic influenţat de procesul de curgere a gazelor 
prin canal. Rămâne de explicat valoarea ridicată a densităţii 
fluxului de căldură în punctul 5 care depăşeşte cu 100-200% 
valorile înregistrate în punctul 1 aflat în cupa din piston. In 
lipsa unor rezultate în domeniu cu care să se poată realiza o 
comparaţie, putem presupune că acest fenomen se datorează unei 
răciri mai intense a pistonului în această zonă, respectiv 
transmiterii căldurii prin intermediul segmenţilor spre cămaşa 
cilindrului. 

De asemenea este de remarcat aspectul curbei corespunzătoare 
punctului 4 plasat chiar la marginea cupei din piston, care 
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prezintă o evoluţie "intermediară" între cele două categorii de 
curbe analizate anterior (1, 2 şi 3 respectiv 5). Se remarcă în 
acest punct înregistrarea a două maximumuri plasate de o parte şi 
de alta a PMI, la fel ca la curbele 1 ,2 şi 3, dar în timp ce la 
acestea valoarea de maxim maximorum se înregistra după PMI, în 
cazul curbei 4 această valoare se înregistrează înainte de FMI. 
Acest lucru îi dă curbei 4 un aspect asemănător cu cel al curbei 
5. Se poate concluziona deci că, deşi punctul 4 este situat tot 
în interiorul cupei, schimbul de căldură în acest punct este 
foarte puţin influenţat de fenomenul de curgere a gazelor prin 
canalul de legătură, cel puţin în cazul motorului antrenat. 

Pentru ciclurile cu aprindere au fost reprezentate în 
figurile 7.14, 7.15, 7.16 variaţiile densităţilor fluxului de 
căldură transmise prin aceleaşi cinci puncte ale capului 
pistonului faţă de valoarea medie pentru diferite regimuri de 
sarcină şi turaţie (n=1250 rot/min şi p®=3,08 bar; n=1500 rot/min 
şi pe=4,62 bar; n=2000 rot/min şi p«=6,16 bar - sarcină plină). 
Acestor curbe li s-a adăugat pentru comparaţie o a şasea care 
prezintă situaţia în canalul de legătură şi care este simbolizată 
cu CL. 

Tocmai în acest canal se înregistrează valoarea maximă a 
densităţii fluxului de căldură datorită bineînţeles fenomenului 
de curgere a gazelor de ardere între cele două camere. In ceea ce 
priveşte capul pistonului schimbul cel mai intens de căldură se 
înregistrează în zona punctelor 1 şi 2 care vin primele în 
contact cu aceleaşi gaze de ardere provenite din canalul de 
legătură. De altfel în toate aceste trei puncte curbele de 
variaţie ale densităţii fluxului termic prezintă evoluţii 
asemănătoare. De asemenea se constată o similaritate în acest 
sens pentru punctele 4 şi 5, dar la un nivel mult mai scăzut al 
valorilor schimbului de căldură. In schimb curba 3 prezintă o 
evoluţie "atipică" ce este caracterizată de două maximumuri de 
valori sensibil egale. 

Prin comparaţie cu cazul motorului antrenat se constată o 
scădere importantă a ponderii transferului termic efectuat prin 
zona din capul pistonului exterioară cupei, respectiv prin 
punctul 5. De asemenea este de remarcat o intensificare globală a 
acestui fenomen datorită procesului de ardere ce are loc în 
motor. Astfel de la valori maxime ale densităţii fluxului de 
căldură de cca. 2000-3000 kW/m2 înregistrate în cazul motorului 
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Figura 7.14: Densitatea fluxului de clildura: capul pistonului 
şi canalul de legătură; n=1250 rot/min; pe=3,03 bar 
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Figura 7.15: Densitatea fluxului de căldură; capul pistonului 
şi canalul de legătură; n=1500 rot/min; po=4,62 bar 
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Figura 7.16: Densitatea fluxului de c'âldura: capul pistonului 
şi canalul de legătură; motor aspirat; n=2000 rot/min; sarcina 
plina 

antrenat, la ciclul cu aprindere se obţin valori de până la 
10000-12000 kW/m2. 

Dacă se urmăreşte efectul sarcinii asupra schimbului de 
căldură în cele cinci puncte din capul pistonului, efect ilustrat 
în figurile 7.17-7.21 pentru o turaţie de 2000 rot/min, este pus 
în evidenţă acelaşi fenomen ca şi în cazul variaţiei de 
temperatură în punctele respective. Astfel la creşterea iniţială 
a sarcinii (k=0..0,5) apare o intensificare a schimbului de 
căldură urmată de o scădere a densităţii fluxului de căldură 
transmis în cazul creşterii în continuare a sarcinii (k=0,5..1). 
Fenomenul se datorează probabil efectului izolator pe care îl are 
stratul de calamină depus pe pereţii camerei de ardere, strat a 
cărui grosime creşte la creşterea sarcinii. De asemenea trebuie 
avut în vedere că la efectuarea determinărilor experimentale s-a 
realizat o încărcare în trepte a motorului începând cu regimurile 
de sarcini mici, iar grosimea stratului de calamină creşte de 
asemenea în timp. 
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Figura^7.17: Influenta sarcinii asupra densităţii fluxului de 
căldură: capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.l 
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Figura 7.18: InfluenJ:a sarcinii asupra densitajiii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.2 
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Figura 7.19: InfluenJ:a sarcinii asupra densitaj:ii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.3 
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Figura 7.20: Influenta sarcinii asupra densităţii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.4 
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Figura^?.21: InfluenJ:a sarcinii asupra densita^Lii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.5 

In schimb efectele turaţiei asupra transferului termic prin 
capul pistonului, efecte ilustrate în figurile 7.22-7.26 pentru 
•un regim de sarcini mijlocii al motorului (po=3,08 bar) sunt mult 
^mai clare, în sensul că, în majoritatea cazurilor, la creşterea 
turaţiei are loc o intensificare a schimbului de căldură. De 
remarcat că acest fenomen este mai puţin intens în punctele 3 şi 
5 unde, de altfel şi oscilaţiile densităţii fluxului de căldură 
sunt minime. In acelaşi timp se constată o îndepărtare a 
maximumurilor curbelor faţă de PMI, fenomen datorat prelungirii 
procesului de ardere în destindere odată cu creşterea turaţiei. 

In concluzie, se poate remarca pe de-o parte o intensificare 
a procesului de schimb de căldură în zona cupei din piston, zonă 
care vine în contact direct cu gazele de ardere ce provin din 
canalul de legătură. Pe măsură ce ne îndepărtăm de această zonă, 
densitatea fluxului de căldură transmis prin capul pistonului 
scade semnificativ. 

Pe de altă parte, în timp ce influenţa sarcinii asupra 
schimbului de căldură este contradictorie datorită depunerilor de 
calamină de pe pereţii camerei de ardere, creşterea turaţiei 
determină intensificări semnificative ale acestui proces. 
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Figura 7.22: Influenjia turaj:iei asupra densitaj:ii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; pe = 3,08 bar; poz. 1 
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Figura 7.23: Influenta turaţiei asupra densităţii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; p^=3,08 bar; poz.2 
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Figura^ 7.24: InfluenJ:a turaj^iei asupra densitaj:ii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; pe=3,08 bar; poz.3 
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Figura 7.25: InfluenJ:a turaj:iei asupra densităţii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; pê Ŝ̂ OS bar; poz.4 
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Figura 7.26: InfluenJ:a turaj:iei asupra densităţii fluxului de 
căldură; capul pistonului; motor aspirat; p«=3,08 bar; poz.5 

datorită în primul rând creşterii temperaturii medii a gazului 
din cele două camere. 

7 . 3 . 1 . 2 Schimbul de caldura^ p r i n c a n a l u l de legaliura^ 

Schimbul de căldură din canalul de legătură dintre cele două 
camere a fost prezentat în paragraful anterior prin comparaţie cu 
situaţia înregistrată în capul pistonului. Astfel, din figurile 
7.14, 7.15, 7.16 s-a putut remarca faptul că densitatea fluxului 
de căldură transmis prin pereţii acestui canal este mai mare, în 
cazul ciclurilor cu aprindere, decât cea corespunzătoare 
punctelor de măsură din capul pistonului. Explicaţia acestui fapt 
este legată atât de procesul de ardere ce are loc în cele două 
camere,'cât şi de fenomenul de curgere a gazelor în stare arzândă 
prin canalul de legătură. 

In figura 7.27 este prezentată influenţa sarcinii asupra 
densităţii fluxului de căldură transmis prin pereţii acestui 
canal 
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Figura 7.28: InfluenJ:a turaj:iei asupra densita}:ii fluxului 
căldură; canalul de legătură; motor aspirat; po-3,08 bar 
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la turaţia nominală de 2000 rot/min, pentru patru încărcări 
diferite ale motorului, respectiv pentru cazul motorului 
antrenat. Se constată acelaşi gen de influenţe ca şi în cazul 
capului pistonului, în sensul unei intensificări a procesului de 
schimb de căldură până la o anumită sarcină după care urmează o 
reducere a acestuia. De remarcat valorile maxime de cca. 20000 
kW/m2 înregistrate în domeniul sarcinilor parţiale. 

Urmărind influenţa turaţiei asupra schimbului de căldură 
prin peretele canalului de legătură, aspect prezentat în figura 
7.28 pentru trei regimuri de turaţie la aceeaşi sarcină (pa=3,08 
bar), se constată din nou similitudini cu procesele ce au loc 
prin capul pistonului, respectiv o intensificare a schimbului de 
căldură la creşterea turaţiei. 

7 . 3 . 1 . 3 Schimbul de c ă l d u r ă p r i n p e r e ţ i i camerei 
c i l i n d r i c e de t u r b i o n a r e 

Urmărind procesul de schimb de căldură ce are loc prin 
pereţii camerei de turbionare, se constată influenţe similare din 
punct de vedere calitativ ale sarcinii şi turaţiei cu cele 
înregistrate pentru capul pistonului respectiv pentru canalul de 
legătură. ^ 

Mult mai interesant de urmărit este însă modul de 
desfăşurare a procesului în diferitele puncte ale acestei camere. 
Calculele s-au efectuat bineînţeles în aceleaşi puncte în care a 
fost determinată experimental temperatura şi care sunt prezentate 
în figura 5.10. Rezultatele obţinute sunt prezentate în figurile 
7.29, 7.30 şi 7.31 pentru diferite încărcări ale motorului la 
turaţia de 1800 rot/min. 

Este de remarcat aspectul curbelor, diferit faţă de cel 
înregistrat în cazul capului pistonului respectiv al canalului de 
legătură. Dacă în aceste situaţii am avut de-a face cu nişte 
curbe continue caracterizate prin variaţii line ale densităţii 
fluxului de căldură, ' de data aceasta se înregistrează o mulţime 
de oscilaţii ale acestui parametru de o parte şi de alta a unei 
curbe imaginare. 

In orice caz schimbul de căldură cel mai intens se 
înregistrează în zona aflată în imediata apropiere a 
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Densitatea fluxului de c'âldura: camera 
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Figura 7.30: Densitatea fluxului de căldură; camera de 
turbionare; motor aspirat; n=1800 rot/min; po=3,08 bar 

BUPT



262 rezultate de cf^lcul 

240 
oc [ - R A C ] 

Figura 7.31: Densitatea fluxului de calduraj camera 
turbionare; motor aspirat; n=1800 rot/min; sarcina plina 

de 

injectorului, respectiv în punctele 1, 3 şi 11. Tot în aceste 
puncte se înregistrează, aşa cum este normal, şi cele mai mari 
amplitudini de 
oscilaţie faţă de valoarea medie. In schimb pe măsură ce ne 
îndepărtăm de zona injectorului, respectiv în zona punctelor 5, 8 
şi 9, fenomenul de schimb de căldură tinde să piardă din 
intensitate. 

Se poate astfel pune în evidenţă procesul de iniţializare a 
arderii ce are loc în vecinătatea injectorului. Cu toată 
existenţa vârtejului în camera de turbionare şi cu toate că, în 
continuare arderea se va extinde în intregul volum al acesteia, 
schimbul de căldură cel mai intens continuă să se producă în 
această zonă. Trebuie remarcat de asemenea că, pe măsură ce ne 
îndepărtăm de acesta, maximumul curbelor de variaţie a densităţii 
fluxului de căldură se deplasează tot mai mult în destindere, 
element ce subliniază o dată în plus faptul că în zonele 
respective arderea se iniţializează cu întârziere. 

Pe de altă parte trebuie constatat că valorile maxime ale 
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densităţii fluxului termic ce se înregistrează în camera de 
turbionare. 5000-7000 kW/m^, sunt mult mai mici decât cele 
rezultate în zona capului pistonului respectiv a canalului de 
legătură. 

V . 3 . : C o e f i c i e n ţ i i i d e schiinfc, d e eStlduDc-â 

e 
Calculul coeficienţilor locali de schimb de căldură poate fi 

efectuat pe baza unui algoritm foarte complex în acele puncte al 
camerei de ardere în care s-a realizat măsurarea temperaturii 
superficiale în regim nestaţionar cu ajutorul termocuplelor 
minaturizate de suprafaţă. Pentru calcul se utilizează relaţia 
lui Newton referitoare la convecţia termică: 

\ 

^ ' r ^ ( 7 . 1 ) 

pentru a cărei aplicabilitate este necesara cunoaşterea în 
prealabil a următoarelor mărimi: 

- densitatfifl locala n f l u x n i n i de nRlHnra in 
nestaţionf^r, care se determină cu ajutorul metodei temperaturilor 
superficiale prin utilizarea analizei armonice şi a ecuaţiei 
unidimensionale Fourier pentru conducţia termică. Rezultatele 
jobţinute au fost prezentate în paragraful 7.3.1. 

- temperatura l o c a l ă in re^im n e s t a ţ i n n a r » ^uprafeţ^- î 
superficiale a—peretelui. Această mărime s-a determinat 
experimental după metodele şi cu aparatura prezentate în 
capitolul 5, rezultatele obţinute fiind sintetizate în paragraful 
6.2. 

- temperatura—niMiâ a gazului în camera respectivă de 
ardere, care se determină prin calcul, fie direct cu programul de 
simulare a ciclului real, caz în care legea de ardere se 
aproximează prin metoda Vibe, fie utilizând o lege reală de 
ardere de tipul celei prezentate în paragraful 2.2.4 obţinută, pe 
baza măsurărilor de presiune efectuate în cele două camere, cu 
ajutorul metodei iterative puse la punct de autor. 

De remarcat că în cadrul prezentului paragraf se va folosi 
pentru simplificare noţiunea de "coeficient de convecţie" chiar 
dacă în fapt este vorba de un coeficient echivalent de schimb de 
căldură ce ia în considerare simultan şi efectele radiaţiei. 

De altfel în figura 7.32 este reprezentat schematic acest 
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procedeu complex de calcul. Verificarea rezultatelor obţinute se 
poate face prin stabilirea unui coeficient de convecţie mediu 
pentru fiecare din cele două camere şi prin calcularea fluxurilor 
de căldură transmise în fiecare dintre acestea, care ulterior se 
pot compara cu mărimile determinate experimental prin bilanţ 
termic şi prezentate în paragraful 6.3. 

DETERMMARI 
DCPERÂ Ĝ ALE 
TB̂ IPERATURI 
SUPERROAIE 

PRESaJMIM G B £ 
DOUA CAMERE 

METIXIABLArmJliJi 
lERMC 

ANALIZA 
ARMGNCA 

ECUAŢIA 

DIFB̂ ENTIALA 

PDURER 

TEMPfftATURA PEflETEIlH a-

CALCULLI- HAI n fl! P TBwraATURA 
Ma3EA UBGH DE — ^ OCLULU 

TBwraATURA 
Ma3EA 

ARDERE REAL GAZULUI 

Figura 7.3 2: 

Pentru exemplificare se vor urmări etapele de aplicare ale 
metodei de calcul în punctul 1 din capul pistonului (figura 5.8), 
pentru o turaţie de 1500 rot/min şi sarcină plină. Astfel în 
figura 7.33a este reprezentată componenta nestaţionară a 
temperaturii în acest punct şi respectiv densitatea fluxului de 
căldură calculată pe baza determinărilor experimentale de 
temperatură. In figura 7.33b sunt reprezentate legile de evoluţie 
ale presiunii din camera principală de ardere p c i i determinate 
experimental şi respectiv ale temperaturii medii a gazului din 
aceeaşi cameră, temperatură calculată cu programul de calcul pus 
la punct de autor. 

Aplicând relaţia lui Newton (7.1) se obţin valorile 
coeficientului de convecţie în punctul 1 din capul pistonului, 
valori care au fost reprezentate cu linie întreruptă în figura 
7.34. Pentru comparaţie în aceeaşi figură este reprezentată legea 
de variaţie a coeficientului de convecţie calculat după relaţia 
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320 340 360 380 400 420 
cx [ - R A C ] 

Figura .7-33: a) Temperatura superficială şi densitatea 
fluxului de căldură în punctul 1 de pe capul pistonului; b) 
Temperatura medie a gazelor şi presiunea din camera principală 

hui Woschni, cu modificările sale ulterioare. Bineînţeles 
datorită poziţiei particulare a punctului 1, în zona de contact a 
capului pistonului cu gazele de ardere ce provin din canalul de 
legătură, diferenţele dintre cele două curbe sunt apreciabile. 
Aceasta deoarece în timp ce curba trasată cu linie continuă în 
figura 7.34 şi bazată pe relaţia lui Woschni, oferă o valoare 
medie pentru întreaga cameră de ardere, curba trasată cu linie 
întreruptă se referă la un anumit punct din această cameră situat 
într-o zonă cu solicitări termice foarte mari. Trebuie avut în 
vedere că în zona acestui punct temperatura gazului este sensibil 
mai mare decât temperatura medie din camera principală. Este 
chiar foarte probabil că această temperatură a gazului este mai 
apropiată de temperatura medie din camera cilindrică de turbiona-
re care este mai mare decât cea din cilindru. Dacă introducem în 
relaţia lui Newton această valoare a temperaturii, diferenţa de 
temperaturi de la numitor ar creşte determinând obţinerea unor 
valori mai mici pentru coeficientul de convecţie a. 
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Figura 7.34: Comparaţie între valorile coeficientului de 
convecţie determinate prin metoda temperaturilor superficiale 
respectiv cu relaţia lui Woschni pentru punctul 1 

In figurile 7.35-7.38 sunt reprezentaţi coeficienţii de 
convecţieoc calculaţi pentru toate cele cinci puncte din capul 
pistonului şi respectiv pentru canalul de legătură, la aceeaşi 
turaţie şi diferite sarcini. Comparând aceste figuri se constată 
imediat că la creşterea sarcinii are loc o scădere a 
coeficientului de convecţie a. Acest gen de influenţe este 
absolut logic dacă avem în vedere modul de variaţie cu sarcina a 
celor trei termeni din relaţia (7.1). Astfel la creşterea 
sarcinii, ca urmare a creşterii cantităţii de combustibil 
injectate în cilindru, are loc o creştere a temperaturii medii a 
gazului în cele două camere Ta ceea ce implică o scădere a lui a. 
La acest fapt se adaugă şi o scădere a densităţii fluxului de 
căldură transmis la perete respectiv a temperaturii peretelui 
odată cu creşterea sarcinii, ca urmare a efectului izolator pe 
care îl are stratul de calamină depus pe pereţii camerei de 
ardere, strat a cărui grosime creşte în timp. Toate cele trei 
tipuri de influenţe contribuie deci la scăderea lui a cu 
creşterea sarcinii. 

Pentru a urmări influenţa turaţiei asupra coeficienţilor de 
convecţie în zona capului pistonului şi a canalului de legătură, 
s-au reprezentat variaţiile acestora pentru două turaţii diferite 
la sarcină plină. Astfel figura 7.39 corespunde unei turaţii de 
1000 rot/min, iar figura 7.40 s-a realizat pentru 2000 rot/min. 
Comparând cele două figuri şi cu figura 7.38 care prezintă 
aceiaşi coeficienţi înregistraţi la sarcină plină la o turaţie de 
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480 
ac [ - R A C ] 

Figura 7.35: Coeficientul local de convecfie: capul pistonului 
şi canalul de legătură; n=1500 rot/min; p<»=l,54 bar 

240 300 360 420 480 
oc [ • R7VC ] 

F i f tn ra 7 36: C o e f i c i e n t u l l o c a l de convec j i ie : capul p i s t o n u l u i 
^ i c a n a l u l de l e g ă t u r ă ; n - lSOO r o t / m i n ; pe -3 ,08 bar 
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480 

Figura 7.37: Coeficientul local de convec}:ie: capul pistonului 
gi canalul de legătură; n=1500 rot/min; pa=4,62 bar 

240 300 360 420 480 
t•RAC] 

Figura 7.38: Coeficientul local de convecJ:ie: capul pistonului 
şi canalul de legătură; n=1500 rot/min; p®=6,16 bar 
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240 300 420 480 360 
OC c - R A C ] 

Figura 7.39: Coeficientul local de conveci:ie: capul pistonului 
Şl canalul de legătură; n=1000 rot/min; pe=6,16 bar 

irî 

480 
OC r - R A C ] 

Figura 7.40: Coeficientul local de convecJ:ie: capul pistonului 
şi canalul de legătură; n=2000 rot/min; po=6,16 bar 
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funcţionare a motorului de 1500 rot/min, se poate trage concluzia 
că la creşterea turaţiei are loc o creştere semnificativă a 
coeficientului de convecţie în toate punctele considerate. Acest 
fenomen este absolut normal fiind legat de creşterea turbulenţei 
gazului la creşterea turaţiei ceea ce are efecte directe asupra 
lui a.Pe de altă parte, urmărind toate figurile menţionate se pot 
distinge câte două tipuri de curbe. Unul corespunzător punctelor 
1 şi 2 din capul pistonului şi canalului de legătură, aflat în 
mod evident sub influenţa fenomenului de curgere din acest canal, 
şi caracterizat prin creşteri bruşte ale coeficientului de 

480 

Figura 7.41: Coeficientul local de convecJ:ie: capul pistonului 
şi canalul de legătură; motor antrenat; n=1500 rot/min 

convecţie în zona PMI şi imediat după aceasta. Pe acest gen de 
curbe se înregistrează valori maxime ale lui a de până la 15000-
20000 kW/m2K. Un al doilea tip de curbe caracterizează punctele 
3, 4 şi 5 din capul pistonului. In aceste puncte, mai îndepărtate 
de zona canalului de legătură valorile maxime ale coeficientului 
de convecţie a nu depăşesc în general 5000 kW/m2K, ele 
înregistrându-se cu o întârziere mai mare faţă de PMI decât în 
celelalte trei cazuri amintite. 

Tocmai datorită acestei variaţii spaţiale a coeficientului 
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de convecţie în interiorul camerei de ardere procesul de schimb 
de căldură este foarte dificil de modelat tridimensional. Pe de 
altă parte însă, este normal ca între coeficienţii locali de 
convecţie determinaţi prin calcul pe baza datelor experimentale 
şi cei calculaţi cu relaţii globale de tipul celei a lui Woschni 
să existe diferenţe relativ mari, aşa cum s-a arătat în figura 
7.34. 

Variaţia spaţială a coeficientului de convecţie a ar fi mult 
mai redusă în lipsa procesului de ardere. Acest lucru este 
ilustrat în figura 7.41 pentru cazul motorului antrenat cu o 
turaţie de 1500 rot/min. Se constată o oarecare similaritate a 
curbelor pentru toate punctele cu excepţia punctului 5 unde, la 
fel ca şi în cazul densităţilor fluxului termic, se înregistrează 
valori maxime destul de ridicate cu câteva grade RAC înainte de 
PMI. Paradoxal şi aparent inexplicabil este însă faptul că pentru 
nici unul din regimurile la cald ale motorului nu s-au 
înregistrat valori ale coeficientuli de convecţie în acest punct 
atât de mari ca în cazul motorului antrenat. Nu ar fi însă exclus 
ca acest lucru să se datoreze şi condiţiilor locale de curgere în 
zona acestui punct, ceea ce ar evidenţia faptul că există 
diferenţe majore în privinţă organizării mişcărilor fluidului din 
interiorul camerei de ardere în cazul ciclurilor cu aprindere 
faţă de cazul motorului antrenat. 
, In altă ordine de idei, trebuie remarcat că variaţiile 
'foarte bruşte ale lui a, puse în evidenţă în toate figurile, ca 
şi înregistrarea pentru intervale unghiulare foarte scurte a unor 
valori negative ale acestui coeficient se datorează unor fenomene 
nestaţionare ce conduc la apariţia unor erori inevitabile în 
procesul complex de măsurare şi calcul şi care fac ca în anumite 
momente pe ciclu, cum este cazul în timpul comprimării, deşi 
temperatura medie calculată a gazului este mai mică decât 
temperatura superficială a peretelui determinată experimental 
schimbul de căldură să aibă loc în sens invers, de la gaz la 
perete datorită aportului de energie din stratul limită în care 
temperatura ajunge să fie mai mare decât temperatura peretelui. 
Fenomenul, care a fost de altfel amintit în paragraful 4.3, este 
descris pe larg de Woschni [74] care consideră însă uă poate fi 
neglij at. 

Concluzii similare în ceea ce priveşte variaţia cu sarcina 
şi turaţia a coeficientului de convecţie a se pot trage şi în 
cazul camerei cilindrice de turbionare. In figurile 7.42 şi 7.43 
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Figura 7.42: Coeficientul local de convecJ:ie: camera cilindrica 
de turbionare; motor aspirat; n=1500 rot/min; mers în gol 
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Figura 7.43: Coeficientul local de convecjiie: camera cilindrica 
de turbionare; motor aspirat; n = 1500 rot/min; sarcin'â plina 
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se prezintă evoluţiile acestor coeficienţi în diferitele puncte 
ale camerei separate în care de altfel s-au şi efectuat măsurări 
de temperatură (conform figurii 5.10), pentru o turaţie de 1500 
rot/min şi un regim de mers în gol, respectiv de sarcină plină. 
Se poate constata că cele mai ridicate valori ale lui a se 
înregistrează în punctele 1, 2 şi 11, adică într-o zonă aflată în 
imediata apropiere a injectorului, în timp ce valorile cele mai 
mici se obţin în punctele 8 şi 9, adică într-o poziţie 
aproximativ diametral opusă faţă de injector. 

V - - 4 I n f Xuien-ţiSL ILoar d e C E L l a m i n â . 
GGooi&jr&ă. sordeare sisupxrsL 

tem^ejragLtLxgjr jL IQJT E^eareţ. i l o r SL 
f IvLacLzar j-loir de: csLXdiaarsL tarsLnsmjLse: 

La creşterea sarcinii şi implicit la scăderea coeficientului 
excesului de aer X, prin ardere se formează particule de 
funingine care ajung în contact cu pereţii mai reci ai camerei de 
ardere unde se depun sub forma unui strat de calamină cu 
proprietăţi de izolare a camerei de ardere cu atât mai accentuate 
cu cât grosimea sa este mai mare. 
^ In intenţia de a stabili influenţa pe care o au depunerile 
de calamină asupra schimbului de căldură şi a variaţiei 
presiunilor din cele două camere s-au realizat câteva serii de 
măsurări pe motorul antrenat după următorul program: 

Iniţial aceste măsurări s-au efectuat pe motorul "curat" 
după care motorul a fost pornit şi a funcţionat continuu câteva 
ore, perioadă în care s-au şi efectuat de altfel măsurări pe 
motorul cald. După circa 4-5 ore de funcţionare în aceste 
condiţii, s-au reluat măsurările în regim antrenat urmărindu-se, 
pe cât posibil, asigurarea unor condiţii identice de determinare 
cu cele iniţiale. 

Rezultatele obţinute în cele două situaţii sunt prezentate 
în continuare. 

In figurile 7.44-7.48 sunt reprezentate oscilaţiile de 
temperatură în regim nestaţionar At faţă de valoarea medie tm 
pentru capul pistonului în cele cinci puncte de măsură 
reprezentate în figura 5.8. Curbele notate cu 1 în cele cinci 
figuri corespund unui motor "curat" în timp ce cele notate cu 2 
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Figura 7.44: Temperatura suprafejiei capului pistonului poz.l; 
motor antrenat; n=1500 rot/min; comparaţie cu/fara calamina 
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Figura 7.45: Temperatura suprafefei capului pistonului; poz.2 
motor antrenat; n=1500 rot/min; comparaţie cu/fara calamina 
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Figura 7.46: Temperatura suprafejiei capului pistonului; poz 3 
motor antrenat; n = 1500 rot/min; comparaJ:ie cu/fara oalamina 

480 

Figura 7.47: Temperatura suprafejiei capului pistonului; poz.4 
motor antrenat; n = 1500 rot/min; comparaJ:ie cu/fara oalamina 
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480 
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Figura 7.48: Temperatura suprafej:ei capului pistonului; poz.5 
motor antrenat; n=1500 rot/min; comparaţie cu/fara calamina 

se referă la ipoteza existenţei calaminei la partea superioară a 
capului pistonului. Turaţia de antrenare a motorului este de 1500 
rot/min. 

\ 

Urmărind valorile medii de temperatură în punctele 1-4 
situate în cupa din piston, valori precizate de asemenea pe 
figuri, se poate pune în evidenţă pentru toate cazurile efectul 
izolator al stratului de calamina, efect care se concretizează 
prin scăderea temperaturii medii cu cca. 3°C. In acelaşi timp 
valorile maxime ale temperaturii în aceste puncte sunt mai mici 
cu l-S^C în cazul existenţei calaminei faţă de situaţia motorului 
"curat". De remarcat că efectul izolator se amplifică pe măsură 
ce ne îndepărtăm de zona cupei ce vine în contact direct cu 
gazele provenite din canalul de legătură. 

O situaţie sensibil diferită se înregistrează însă în zona 
capului pistonului exterioară cupei, respectiv în punctul 5 
(figura 7.48), unde ca urmare a efectului izolator al calaminei 
se înregistrează o scădere de cca. 10°C a temperaturii medii, 
respectiv de 20°C a temperaturii maxime. 

O posibilă explicaţie a diferenţierilor ce apar între cele 
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două zone ale capului pistonului poate fi pusă pe seama 
fenomenului de creştere a coeficientului de convecţie, în cazul 
motorului cu depuneri de calamină, în zona de contact dintre 
gazele ce circulă prin canalul de legătură dinspre camera 
separată şi capul pistonului ca urmare a unor viteze ridicate de 
curgere la pereţi. 

Urmărind figurile 7.49-7.53, care prezintă evoluţia 
densităţilor fluxului de căldură transmise prin cele cinci puncte 
ale capului pistonului pentru cele două situaţii, se pot trage 
următoarele concluzii: 

Pentru punctele 1 şi 2 (figurile 7.49 respectiv 7.50) 
efectele stratului de calamină nu se traduc printr-o reducere 
evidentă a densităţii fluxului de căldură transmis de la gaz la 
perete, ba mai mult pentru un interval unghiular situat in jurul 
PMI apare chiar o uşoară intensificare a fenomenului de schimb de 
căldură. Acest efect izolator începe însă să se manifeste 
printr-o uşoară scădere a densităţii fluxului de căldură în 
punctele 3 şi 4 (figurile 7.51 respectiv 7.52), iar rezultatele 
cele mai spectaculoase se obţin în punctul 5 (figura 7.53) unde 
se constată o reducere de aproape 3 ori a fluxului de căldură 
transmis în ipoteza existenţei calaminei faţă de cazul 
motorului"curat". Dacă acest din urmă fenomen poate fi considerat 
firesc şi poate fi extins fără riscul apariţiei unor erori la 
\toată porţiunea capului pistonului situată în afara cupei ca şi 
la ceilalţi pereţi ai camerei de ardere, se pune problema găsirii 
unei explicaţii în ceea ce priveşte efectul paradoxal al 
intensificării transferului termic în ipoteza existenţei 
stratului de calamină în zona centrală a cupei din piston. Este 
de presupus că acest fenomen se manifestă cu intensitate mai mare 
în cazul motoarelor cu cameră divizată, la care datorită 
fenomenului de curgere a gazelor de ardere cu viteză ridicată 
prin canalul de legătură se creează un jet de gaze ce determină 
îndepărtarea parţială a stratului de calamină în anumite 
porţiuni. Bineînţeles că acest efect este mai accentuat în 
punctele 1 şi 2 din cupă cu care jetul de gaze vine în contact 
nemijlocit. In plus, în condiţiile unei mai bune izolări a 
camerei de ardere în general, singura porţiune mai "vulnerabilă" 
rămâne cupa din piston în care, după cum s-a presupus deja, 
stratul de calamină are o grosime mai mică ceea ce determină o 
intensificare suplimentară a schimbului de căldură în această 
zonă. 
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Figura 7.49: Densitatea fluxului de căldură: capul pistonului] 
poz.l; n = 1500 rot/min; comparaJ:ie cu/f ara calamina 

240 300 480 
c - RAC1 

Figura 7.50: Densitatea fluxului de căldură: capul pistonului; 
poz.2; n=1500 rot/min; comparaţie cu/fara calamina 
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C - R A C ] 

Figura 7.51: Densitatea fluxului de căldură: capul pistonului; 
P02.3; n = 1500 rot/min; comparaJ:ie cu/fara calamina 
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Figura 7.52: Densitatea fluxului de căldură: capul pistonului; 
poz.4; n = 1500 rot/min; comparaJ:ie cu/fara calamina 
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240 480 
[ - R A C ] 

Figura 7.53: Densitatea fluxului de căldură: capul pistonului; 
poz.5; n=1500 rot/min; comparaţie cu/fara calamina 

O confirmare în acest sens se obţine prin compararea 
valorilor locale calculate în cele două situaţii pentru 
coeficienţii de convecţie în ipoteza unui motor antrenat cu 
turaţia de 1000 rot/min. Urmărind deci figurile 7.54 (pereţi 
curaţi) şi 7.55 (pereţi acoperiţi de calamină) se observă că 
diferenţe notabile se înregistrează doar pentru acelaşi punct 5 
situat în afara cupei din piston pentru care se înregistrează o 
reducere de cca. 4-5 ori a coeficientului de convecţie în cazul 
motorului "izolat". 

In sfârşit, pentru a urmări efectul depunerilor de calamină 
pe pereţii camerei cilindrice de turbionare asupra evoluţiei 
temperaturilor din această cameră, în figura 7.56 s-au 
reprezentat curbele- ce descriu evoluţia oscilaţiilor 'de 
temperatură faţă de valoarea medie pentru cazul motorului 
"curat", funcţionând la regimul de mers în gol cu o turaţie de 
1800 rot/min în mai multe puncte de pe pereţii camerei a căror 
numerotare corespunde figurii 5.10. Aceleaşi mărimi sunt 
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240 300 360 420 480 
cx t - R A C } 

Figura 7.54: Coeficienţi locali de transfer termic; motoi 
antrenat "curat"; n=1000 rot/min 

Figura 7 55: Coeficien}:! locali de transfer termjc; motor 
antrenat; n^lOOO rot/min; perefi acoperiri cu calamina 
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240 480 
oc [ - R A C ] 

Figura 7.56: Temperaturi superficiale în camera de turbionare; 
motor "curat"; n=1800 rot/min; mers în gol 

IO 
CM 

O 
CM 

IO 

u 
• o 

TM= 115.5 
Tm= 122.9 
TM= 120.5 
tM= 119.0 
T m= 123.1 
tM= 123.1 
tM= 122.0 
T m= 125.0 

11 

< 
lO 

IO 
I 

240 420 300 360 
cx c - R A C ] 

Figura 7.57: Temperaturi superficia1eîn camera de turbionare; 
pereţi acoperiţi cu calamin'a; n = 1800 rot/min; mers în gol 
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reprezentate apoi în figura 7.57 pentru oazul existentei 
oalamxnex pe pereţi. De data aceasta efectul izclator al 

ratulu. de cala.inS este .uit n.ai bine pus în evidenţa, 
constatandu-se c scădere a temperaturii medii'cuprinsă între 13-

C Şl în acelaşi timp o aplatizare a curbelor de variaţie a 
temperaturii în cazul pereţilor acoperiţi de calaminâ faţa de 
cazul motorului "curat". Ca o consecinţa a acestui fapt şi 
densităţile medii ale fluxului termic transmis prin pereţi 
înregistrează o scădere cu 50-150% în varianta existenţei 
calaminei (figura 7.58) faţă de cazul motorului "curat" (figura 
7.59) pentru aceeaşi turaţie de funcţionare a motorului. Se 
evidenţiază astfel într-un mod mai clar şi mai uniform decât în 
cazul suprafeţei capului pistonului efectul izolator al 
depunerilor de calamină. O singură neconcordanţă în acest sens se 
constată V pentru punctul 8 unde într-un mod aparent paradoxal 
apare o diferenţă mare de temperatură (cca 75%) între cele două 
situaţii, dar în sens invers. Este foarte probabil cS această 
anomalie se datorează unei erori grosolane de măsurare 
înregistrate în varianta motorului curat, eroare ce rezultă în 
mod evident dacă se urmăreşte întreaga serie de măsurări 
efectuată pentru această variantă. 

O confirmare în acest sens este adusă şi de figurile 7.60 şi 
|7.81 în care sunt reprezentate oscilaţiile temperaturii 
"superficiale a peretelui camerei cilindrice de turbionare pentru 
cele două ipostaze în cazul unui motor funcţionând la aceeaşi 
turaţie de 1800 rot/min la mers în gol dar supraalimentat cu o 
suprapresiune de 0,4 bar. De data aceasta scăderea de temperatură 
este cuprinsă între 8-22°C şi afectează toate punctele de măsură 
din camera auxiliară. Singura excepţie apare în cazul canalului 
de legătură (punctul 13) unde, deşi oscilaţiile temperaturii se 
reduc, valoarea medie a acesteia creşte. Acest aspect subliniază 
odată în plus faptul că în canalul de legătură nu apar depuneri 
de calamină datorită curgerii gazelor cu viteză ridicată. Se 
întăreşte deci presupunerea că stratul de calamină are o grosime 
mai mare în zonele mai îndepărtate de canalul de legătură. 

Este de remarcat că aceste rezultate au fost obţinute pentru 
un strat foarte subţire de calamină apărut in urma unei durate de 
cca. 4-5 ore de funcţionare continuă a motorului în întreg 
domeniul de sarcini. Rezultate similare au fost obţinute şi 
pentru alte valori ale turaţiei. 
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O O O O 1 I 
11 qm=l 45.25 kW/m2 
1 qm=266.38 kW/m^ 
2 qm=126.75 kW/m2 
5 qm= 71.03 kW/m2 
8 qm= 35.57 kW/m2 
9 qm=112.81 kW/m2 

O O O in 

240 480 

Figu 
turb 

O 
O 
O o 

E 
\ 

X 

ra 7.58: Densitajiile fluxului termic - camera de 
ionare; motor "curat"; n=1800 rot/min; mers în gol; 
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2 qm= 57.42 kW/m2 
5 qm= 29.24 kW/m2 
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9 66.09 kW/m2 
3 qm= 87.76 kW/m2 
4 qm=134.83 kW/m2 
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Figura 7.59: Densităţile fluxului termic - camera de 
turbionare; pereţi cu calamina; n=1800 rot/min; mers în gol; 
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Figura 7.60: Temperaturi superficiale - camera de turbionare-
motor supraalimentat, "curat"; n=1800 rot/min; mers în gol; 
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Figura 7.61: Temperaturi superficiale - camera auxiliara; motor 
supraalimentat; perej:i cu calamina; n = 1800 rot/min; mers în gol 
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Ar fi fost probabil interesant de urmărit influenţa 
stratului de oalamină asupra schimbului de căldură şi în cazul 
funcţionării sale la diferite regimuri de sarcină şi turaţie. 
Trebuie însă precizat că acest aspect nu a fost abordat din mai 
multe motive ce ţin mai ales de necesitatea protejării aparaturii 
de măsură care ar fi putut fi afectată de numărul mult mai mare 
de ore de funcţionare a motorului necesare în acest caz. De 
asemenea în acest caz trebuie avute în vedere şi dificultăţile ce 
apar în reproducerea unor condiţii de încercare similare. Nu în 
ultimul rând trebuie ţinut cont de influenţele numeroase şi 
contradictorii ce pot apare, cum este cazul fenomenului complex 
denumit "convection vive" [77], care se referă la variaţia 
coeficientului de schimb de căldură gaz-perete în funcţie de 
temperatura peretelui. 

Pe de altă parte s-a urmărit, tot în cazul motorului 
antrenat, variaţia presiunii gazului în cele două camere în 
ipoteza existenţei unui strat de calamină pe pereţii camerei de 
ardere. In figura 7.62 sunt prezentate curbele de presiune în 
cele două camere pentru un motor antrenat cu o turaţie de 2000 
rot/min precum şi diferenţele de presiune înregistrate în cazul 
existenţei calaminei faţă de cazul motorului "curat". Se remarcă 
o creştere a nivelului de presiuni pe ciclu pentru motorul 
"izolat" cu calamină, creştere care are aproximativ aceeaşi 
valoare de 1 bar pentru ambele camere. Evoluţiile constatate în 
cazul presiunilor sunt conforme aşteptărilor, ele datorându-se în 
primul rând micşorării de volum a celor două camere datorate 
depunerilor de calamină de pe pereţi. 

Pe ansamblu se poate confirma teoria [78], [31] conform 
căreia depunerile de calamină de pe pereţii camerei de ardere, 
prin efectul de izolare pe care îl realizează, conduc la 
îmbunătăţirea performanţelor motorului. 
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3 0 0 3 2 0 340 360 
afRAC] 
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Figura 7 62: Presiunile în cele două camere şi diferenţa 
dintre ele; iriotor antrenat; n = 2000 rot/min; comparaţie cu/fără 
ca 1 am in^ 
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V _ S C o n c ? lui^ i DL 

Fa1;ă de cele arătate mai sus, se poate concluziona că în 
interiorul cilindrului unui motor diesel cu cameră divizată au 
loc fenomene termogazodinamice extrem de complexe a căror 
descriere nu poate fi realizată numeric prin metodele cunoscute. 
In schimb modelarea schimbului de încărcătură dintre cele două 
camere cu ajutorul programului PROGO 2.2 pus la punct de autor 
permite evaluarea acestor fenomene în intimitatea lor, aspect 
confirmat de comparaţia efectuată între rezultatele de calcul şi 
cele experimentale obţinute pe standul de probe. 

Acest program permite totodată investigarea, şi cu ajutorul 
unor date experimentale a fenomenului de schimb de căldură 
suportat de fluidul motor în diferite puncte ale camerei de 
ardere. Rezultatele acestor investigaţii au permis evidenţierea 
zonelor celor mai solicitate, din punct de vedere termic, care s-
au dovedit a fi cele care vin în contact direct cu gazele de 
ardere ce se transferă între cele două camere prin canalul de 
legătură. 

De asemenea s-a pus în evidenţă, pe baza unor măsurări 
experimentale şi a rezultatelor de calcul, efectul iz^olator pe 
care îl au depunerile de calamină asupra transferului termic la 
pereţii camerei de ardere. Acest efect este mai pregnant în zona 
capului pistonului aflată în exteriorul cupei şi în camera de 
turbionare, fiind mai redus în canalul de legătură şi la 
suprafaţa cupei din piston. 
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m.aâ. prin simularea numerică a ciclului 

real de funcţionare 
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Motorul cu ardere interna, ca mijloc de transformar 
parţială a energiei chimice a combustibilului în lucru mecanic 
funcţionează în condiţiile existenţei a două surse de căldur 
aflate la temperaturi diferite, Conform principiului a 
doilea al termodinamicii lucrul mecanic produs va fi cu atât ma 
mare cu cât diferenţa dintre cele două temperaturi T̂  -T̂  este ma 
mare. Cum nivelul inferior de temperatură, T̂  este impus d 
mediul ambiant înseamnă că randamentul unui m.a.i. va creşt 
odată cu creşterea temperaturii sursei calde. Din păcate mărire 
acestei temperaturi nu se poate face fără a ţine cont d 
consecinţele pe care le produce şi care sunt legate în primu 
rând de solicitările termice ale materialelor şi, mai ales î 
ultima perioadă, de necesitatea reducerii noxelor poluant 
conţinute în gazele eşapate. Ca urmare se pune problema găsiri 
unei temperaturi optime de funcţionare a motorului care s 
permită asigurarea unui randament termic cât mai ridicat î: 

' condiţiile unor solicitări termice acceptabile şi ale respectări 
cu stricteţe a normelor de poluare admise. 

Cele enunţate se referă doar la temperatura maximă 
ciclului. In mod similar se pune însă problema optimizării şi 
altor parametri constructivi şi funcţionali ai motorului pentri 
ca acesta să răspundă în condiţii cât mai bune cerinţelor pentri 
care a fost conceput. Bineînţeles că este de preferat ca aces" 
proces de optimizare să se realizeze în faza de concepţie < 
noului motor prin analizarea unui număr cât mai mare de variant( 
posibile, ceea ce conduce în final la reducerea numărului d( 
încercări ale motorului pe stand. Acest lucru nu ar fi însj 
posibil fără ajutorul programelor de calcul a ciclului real d( 
tipul celui prezentat în capitolul 4. Bineînţeles gradul d( 
performanţă al acestor programe trebuie însă verificat îr 
prealabil pe modele experimentale existente şi influenţează îr 
mod esenţial veridicitatea calculelor. 
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d d-st xr d-lDu-ţ:. 
SL i d e 

După cum rezultă din paragraful 7.1, programul PROGO 2.2 se 
acordează în foarte bune condiţiuni cu modelul experimental. Ca 
urmare ne-am propus realizarea unei optimizări a fazelor 
distribuţiei pentru motorul 
considerat. Diagrama originală a 
fazelor de distribuţie pentru 
motorul în cauză, aşa cum a fost ea 
concepută de constructor, este 
prezentată în figura 8.1. Se poate 
observa că avem de-a face cu o 
durată relativ mare a baleiajului 
pentru un motor diesel aspirat 
(60°RAC) specifică de altfel 
motoarelor cu cameră separată de 
vârtej la care evacuarea gazelor 
din camera separată este dificil de 
realizat. 

Prin optimizarea fazelor 
distribuţiei unui motor se urmăresc Figura 8.1: Fazele 
o serie de obiective, cum ar fi: 

eficienţă maximă a 
procesului de schimb de gaze, adică grad de umplere maxim; 

- randament indicat maxim, respectiv consum specific indicat 
minim; 

- putere maximă; 
- coeficient minim al gazelor reziduale; 

concentraţie minimă a substanţelor poluante în gazele 
eşapate, ş.a.m.d. 

Bineînţeles că nu este posibilă îndeplinirea tuturor acestor 
deziderate fiind necesară găsirea unui optim de compromis care să 
ţină cont de cât mai multe dintre ele. In plus trebuie avută în 
vedere şi destinaţia motorului, funcţie de' care unele din 
criteriile enumerate mai sus pot căpăta o pondere mai mare faţă 
de celelalte. 

O altă problemă este legată de faptul că fazele de 
distribuţie optime depind de regimul de funcţionare al motorului. 

distr ibut.iei 
init.iala'O 

(varianta 
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respectiv de sarcina turaUa acestuia. In cele ce ur.eazâ se 
va efectua aceasta optimizare pentru regimul ncminal la care se 
I Z I Z I ^ ' funcţionea.â perioada cea mai îndelungata de 

diferÎL - - - r de 25 de variante 
diferxtede faze de distribuţie caracterizate prin diferite 
momente de deschidere ale supapelor de admisiune respectiv 
evacuare în condiţiile pSstrSrii constante a duratei lor 
unghiulare de deschidere a legii de ridicare a celor două 
supape. Avantajul acestei modalităţi de optimizare constă în 
posibilitatea utilizării, pentru varianta optimă, a camelor 
originale care urmează doar a fi rotite într-un sens sau altul pe 
arbore. 

Procedeul de optimizare adoptat [49] este un procedeu grafic 
Şl presupune alegerea câte unei perechi de parametri de 
optimizare, notaţi simbolic cu 6 gi Aceştia se calculează 
pentru fiecare din variantele studiate după care se reprezintă 
grafic 6=f(BDSA) şi n=f(6DSE), în condiţiile în care 6dse 
respectiv P d s a sunt parametri. In funcţie de tipul mărimilor 6 şi 
t| alese, se impune pentru acestea o condiţie de optimizare care 
poate fi limitativă, în cazul în oare aceşti parametri tind să 
depăşească domeniile prevăzute în literatura de specialitate, 
sau de extremizare, adică de maximizare sau minimizare a acestor 
«parametri pentru varianta optimă. Pe baza condiţiilor de 
optimizare se obţin două curbe care se reprezintă apoi în 
,coordonate 13DSA=F(BDSE). La intersecţia celor două curbe se 
găseşte varianta optimă din punctul de vedere al influenţei 
parametrilor 5 şi n asupra fazelor distribuţiei. 

8 . 3 O E > - t i i i i i : z a j r e s L j C s u z e l o a r d i s t a r i b u ţ i e i 
E^entaru mo toana 1 m o d e l 

In ceea ce ne priveşte am considerat oportună alegerea unui 
număr de şase parametri a căror influenţă a fost studiată în 
vederea unei optimizări cât mai complete a fazelor distribuţiei. 
Cele 25 de variante studiate sunt "centrate" pe varianta 
originală ( B D S A = 4 5 ° R A C înainte de PMI respectiv eDSE=61°RAC 
înainte de PME) faţă de care s-au acceptat "abateri" de ± 7 ° R A C 
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Figura 8.2: Presiunea medie indicată şi consumul specific 
indicat funcţie de momentele de deschidere ale celor două 
supape 

respectiv de ±14°RAC pentru ambele unghiuri. 
Ca primă pereche de 

presiunea medie indicată şi 
reprezentare grafică în 
funcţie de ^dsa respectiv 
&DSE este prezentată în 
figurile 8.2 a şi b. 
Urmărind evoluţia 
presiunii medii indicate 
pentru diferite momente 
de deschidere ale supapei 
de admisiune, se observă 
că la scăderea avansului 
la deshiderea acesteia 
presiunea medie indicată 
prezintă mai întâi 
tendinţe de creştere până 
la' atingerea unui maxim 
urmând apoi o scădere a 
acestui parametru. In 
ceea ce priveşte consumul 
specific indicat, 

parametri de optimizare s-au ales 
consumul specific indicat, a căror 

DSE 
n̂ AC] 

\ 
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485 1 

475 
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Figura 8.3: Optimizarea distribujbiei 
dup'a pi ^ici 
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monotoniile curbelor sunt inverse, ele fiind caracterizate de 
câte un minimum. Condiţia de optimizare impune bineînţeles 
asigurarea unei puteri cât mai mari a motorului (maximizarea 
presiunii medii indicate) în corelaţie cu un consum cât mai mic 
(minimizarea consmului specific indicat). Unind punctele de maxim 
din figura 8.2a şi cele de minim din figura 8.2b se obţin 
curbele de extrem care se reprezintă apoi în coordonate 
EDSE = f(^DSA) . Punctul de intersecţie al acestor două curbe, notat 
cu 1 în figura 8.3 determină fazele de distribuţie optime la care 
se realizează cea mai mare putere în modul cel mai economic. 
Acest punct corespunde unor momente de deschidere ale supapelor 
3DSA=49°RAC înainte de PMI, respectiv eDSE=58°RAC aflate relativ 
aproape de varianta originală. Se poate concluziona deci că 
rezervele motorului din punctul de vedere al măririi puterii şi 
micşorării consumului sunt relativ mici, dacă se acţionează numai 
asupra epurii de distribuţie. 

Un al doilea set de parametri aleşi pentru optimizare au 
fost presiunea maximă de ardere şi respectiv temperatura maximă 
pe ciclu, înregistrate într-una dintre camerele motorului, care 
au fost reprezentate în figurile 8.4 a şi b. Dacă în ceea ce 
priveşte presiunea maximă de ardere, curbele prezentate sunt 
similare celor indicate de literatura de specialitate fiind 

Pi 
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6.S 

6.0 
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^I^^^T^TTT: Variaţia presiunii şi temperaturii maxime funcţie 
de moLntele de deschidere ale supapelor 
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caracterizate de câte un maxim, se poate constata că alura 
curbelor de temperatură maximă nu este uniformă. Astfel, dacă 
pentru cazul unor avansuri mari la deschiderea supapei de 
evacuare (DSE) curbele pun în evidenţă un minim al temperaturii 
maxime, datorat probabil unei goliri mai bune a cilindrului, pe 
măsură ce avansul la DSE scade curbele prezintă o tendinţă de 
aplatizare şi chiar de uşoară creştere continuă, datorată 
probabil unui proces de schimbare a gazelor mai imperfect. Pentru 
alegerea condiţiei de optimizare a distribuţiei în funcţie de 
aceşti partametri s-a ţinut cont de faptul că presiunile maxime 
înregistrate în cilindru sunt mult inferioare limitelor indicate 
de literatura de specialitate [84] . Ca urmare deşi creşterea pma^ 
determină o majorare a 
solicitărilor mecanice 
s-a impus condiţia de 

a acesteia 
implică o 

a puterii 
In schimb în 

priveşte 

maximizare 
ceea ce 
creştere 
motorului. 
ceea ce 
temperatura maximă pe 
ciclu, deşi nici în acest 
caz solicitările termice 
nu ar depăşi valorile 
admisibile, s-a impus 
condiţia minimizării sale 
din considerente de 
reducere a poluării, 
ştiut fiind faptul că la 
reducerea temperaturii 
scade conţinutul de oxizi 
de azot şi chiar şi de 
funingine, între anumite 

DSE 
[•RACI 49Ş 

/ 

f -
- -

475 / 
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Figura 8.5: Optimizarea fazelor 
distribujtiei dupa pmax şi Tma* 

limite, din gazele evacuate, care 
constituie principalele noxe produse de un motor diesel de acest 
tip [74]. Intersectând cele două curbe astfel obţinute, care sunt 
reprezentate cu linie întreruptă în figurile 8.4 a şi b, în 
diagrama 3DSE=f(3DSA), figura 8.5, se obţine punctul de optim al 
fazelor de distribuţie din punctul de vedere al presiunii şi 
temperaturii maxime pe ciclu. Acest punct, notat cu 2, este 
caracterizat de ^DSA=49''RAC, eDSE=65°RAC. 
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660 670 680 690 DSA DSA rRACl 7̂0 460 9̂0 DSE TRAC) 
Figura 8.6: Căldura totală schimbată la pereţi şi coeficien^^ 
gazelor reziduale funcţie de momentele de Lschidere ale 
supape lor 

In sfârşit un al treilea set de parametri de optimizare ia 
în considerare căldura totală schimbată la pereţi de fluidul 
motor şi coeficientul gazelor reziduale • 

Cei doi parametri sunt reprezentaţi grafic în figurile 8.6 
j a, b. Este de remarcat alura diagramei coeficientului gazelor 
reziduale yr care pune foarte clar în evidenţă un minim al 
acestui parametru pentru fiecare variantă de deschidere a supapei 
de admisiune. De remarcat că valorile înregistrate pentru yr sunt 
cu atât mai mici cu cât avansul la DSA este mai mic, ceea ce 
semnifică tendinţa de trecere a gazelor arse înspre sistemul de 
admisiune dacă deschiderea supapei de admisiune are loc prea 
devreme. In orice caz condiţia de optimizare presupune atingerea 
unor valori minime pentru acest parametru, ceea ce determină o 
umplere mai bună a cilindrului. Nu la fel de simplă a fost 
alegerea condiţiei de optimizare pentru căldura cedată la pereţi. 
Este un fapt recunoscut că din punct de vedere termodinamic ar fi 
mult mai avantajos ca, pentru menţinerea solicitărilor termice 
ale pereţilor în domenii acceptabile, să se înlocuia&că răcirea 
acestora cu o izolare a interiorului camerei de ardere, ceea ce 
ar avea drept efect reducerea fluxului de căldură transmis la 
pereţi şi creşterea randamentului termic al ciclului. Tocmai de 
aceea s-au efectuat numeroase cercetări care au utilizat pentru 
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izolarea camerei de ardere materialele ceramice. In mod 
surprinzător însă rezultatele obţinute nu au fost pe măsura 
aşteptărilor, măririle de randament şi scăderile de consum fiind 
mici. Ba mai mult în unele situaţii s-a înregistrat un fenomen 
paradoxal de intensificare a fluxului de căldură transmis la 
pereţi odată cu creşterea temperaturii acestora ca urmare a 
izolării [51], [77]. Ţinând cont de cele de mai sus şi de faptul 
că un schimb de căldură mai intens la pereţi determină scăderea 
temperaturii medii pe ciclu şi implicit îmbunătăţirea umplerii ca 
urmare a creşterii densităţii încărcăturii proaspete, corelată 
din nou cu o reducere a noxelor poluante, s-a considerat oportun 
să se impună o condiţie de maximizare a căldurii cedate la pereţi 
în vederea optimizării fazelor distribuţiei. Urmărind figura 8.6a 
este de remarcat faptul că schimbul de căldură se intensifică 
odată cu micşorarea avansului la DSE, lucru de altfel firesc şi 
care se datorează unei goliri mai târzii a cilindrului. Realizând 
din nou intersecţia celor două curbe punctate din figurile 8.6 
a,b în diagrama &DSE=f(&DSA) reprezentată în figura 8.7 se obţine 
un al treilea punct de optim. 

Aşa cum s-a arătat mai sus, dacă această optimizare se face 
în faza de proiectare, 
constructorul are 
posibilitatea de a opta 
asupra parametrilor pe 
care îi consideră mai 
importanţi pentru 
performanţele viitoare 
ale motorului şi de a 
alege varianta cea mai 
potrivită de distribuţie. 
In ipoteza că tuturor 
criteriilor de optimizare 
li se acordă o pondere 
egală, se va obţine un 
punct optim de compromis 
pe baza c.onstrucţiei 
grafice din figura 8.8. 
Astfel se reprezintă 
punctele 1, 2 şi 3 
obţinute anterior în 

Figura 8.7: Optimizarea 
distribuj:iei dupa Qp ^i yr 

fazelor 
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coordonate se determină centrul de greutate al 
triunghiului ale cărui vârfuri sunt reprezentate de cele trei 
puncte. Punctul astfel obţinut reprezintă varianta optimă de 
compromis pentru fazele distribuţiei în funcţie de criteriile şi 
condiţiile de optimizare adoptate este caracterizat de 
^DSA=44,5°RAC înainte de PMI respectiv 0OSE=56°RAC înainte de 
PME. 

Se poate constata că 
acest optim de compromis 
este foarte apropiat de 
fazele reale de 
distribuţie ale motorului 
( 3 D S A = 4 5 ° R A C , 
eDSE=61°RAC) ceea ce 
dovedeşte că rezervele 
acestuia sunt limitate. 
De fapt soluţia de optim 
păstrează practic 
constant momentul 
deschiderii supapei de 
admisiune dar impune o 
întârziere a deschiderii 
supapei de evacuare, 

i Acest lucru se 
concretizează de fapt 

, prin creşterea duratei 
suprapunerii deschiderilor 

DSE 

2 

475 

465 
DSA 

660 670 680 

i?igura «.8: Optimizarea fazelor 
distribuţiei pentru mai mult de doi 
parametri 

la celor două supape de la 60°RAC 
65°RAC. In tabelul 8.1 sunt prezentate comparativ valorile celor 
şase parametri care au servit la optimizare, pentru varianta 
originală respectiv pentru cea propusă ca optim de compromis. 

pi 
[bar] 

ci 
[g/kWh] 

Pmeix 
[bar] 

Tiaa.3c 
[K] 

Qo 
[kJ/c.] 

Yr 
[%] 

var. originala 7, 109 180,01 71,11 1750,7 0,498933 4,46 
var. optima 7, 131 179,94 71,21 1751,4 0,500037 4,26 

După cum se poate observa din compararea celor două seturi 
de valori, prin optimizarea fazelor distribuţiei, respectiv prin 
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mărirea duratei baleiajului cu 5°RAC se înregistrează o evoluţie 
pozitivă, deşi nu spectaculoasă datorită unei epuri de 
distribuţie corecte adoptate deja de către constructor, a 
majorităţii parametrilor de optimizare. Astfel se înregistrează 
creşterea presiunii medii indicate şi a presiunii maxime şi 
scăderea consumului specific indicat şi a coeficientului gazelor 
reziduale. Efectul cel mai important al optimizării se regăseşte 
de fapt chiar asupra acestuia din urmă, lucru de aşteptat în 
condiţiile creşterii duratei baleiajului. In schimb se 
înregistrează evoluţii negative doar la doi dintre parametri, 
consideraţi de altfel mai puţin importanţi şi anume temperatura 
maximă a gazelor şi căldura totală cedată la pereţi. 

f s L z e l o i r djLs-taritrtJ-t i e i 

După cum reiese din algoritmul de calcul prezentat, 
optimizarea fazelor distribuţiei s-a efectuat pentru o lege de 
ridicare a supapelor dată, identică în fapt cu cea a motorului 
original. Veridicitatea calculelor este ridicată în măsura în 
care programul de calcul este performant şi ia în considerare 
fenomenele nestaţionare ce au loc în cilindru şi pe tubulaturile 
de schimb de gaze, aşa cum este cazul programului PROGO 2.2. 

Bineînţeles în mod similar se pot aborda din punct de vedere 
al optimizării şi alţi parametri cum ar fi: legea de ridicare a 
supapelor respectiv profilul camei, avansul la producerea 
injecţiei, diametrul şi lungimea canalului de legătură, 
dimensiunile camerei de ardere, ş.a.m.d. 

In cazul unui motor aflat în faza de proiectare calculele de 
optimizare de acest gen permit adoptarea doar a unui număr 
limitat de soluţii în vederea abordării experimentale la standul 
de probe care, în orice caz, va da verdictul final asupra 
variantei de optimum optimorum. 
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9. Concluzii şi contribuţii personale 

Investigaţiile întreprinse de autor se concretizează prin 
cercetarea de ansamblu a termogazodinamicii motoarelor cu ardere 
interna şi apoi particularizarea acesteia relativ la motorul cu 
aprindere prin comprimare cu cameră auxiliară de turbionare de 
formă cilindrică. Astfel s-a reuşit pentru prima dată 
cuantificarea fenomenelor complexe care au loc în camera 
principală şi camera auxiliară de ardere precum şi în canalul de 
legătură dintre ele. Aceste fenomene caracteristice au fost 
tratate ^tât din punct de vedere gazodinamic cât şi în legătură 
cu schimbul de căldură suportat de fluidul motor, cu luarea în 
considerare a efectelor calaminei asupra acestui proces, precum 
Şl cu optimizarea constructiv-funcţională a motorului luat în 
studiu relativ la epura de distribuţie. 

Lucrarea, ca o concretizare a preocupărilor enunţate, 
permite următoarele concluzii finale ce ocazionează şi 
sublinierea contribuţiilor personale ale autorului: 
1 Literatura tehnică de specialitate oferă o multitudine de 
metode de calcul relativ la modelarea de ansamblu a 
termogazodinamicii m.a.i. In lucrare au fost sistematizate 
principalele metode scoţându-se în evidenţă specificitatea 
fiecăreia, iar pentru cele mai reprezentative s-au prezentat 
ecuaţiile generale ce guvernează procesele. Metodele au fost 
tratate în general în ordine cronologică ţinând cont şi de gradul 
lor de complexitate şi veridicitate. Sistematizarea în sine 
constituie o contribuţie a autorului dat fiind volumul foarte 
mare de informaţie care a stat la dispoziţie, informaţie adusă 
până la stricta actualitate, precum şi faptul că s-au tratat 
exhaustiv aspectele caracteristice ale fiecărei metode. 

Pentru două din metodele cele mai reprezentative relativ la 
evoluţia presiunilor, şi anume metoda umplerii şi golirii şi 
metoda caracteristicilor, corectată în cazul instabilităţilor 
matematice cu metoda elementului finit, s-au interpretat critic 
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rezultatele de calcul comparativ cu date experimentale pentru 
două tipuri de motoare ce se deosebesc prin gradul de severitate 
al fenomenelor de undă (unde de amplitudine mică respectiv unde 
de amplitudine mare). Se oferă astfel constructorilor de motoare 
informa1;ii valoroase în legătură cu nivelul de veridicitate al 
acestor metode şi cu domeniul lor de aplicabilitate. Astfel s-a 
evidenţiat pentru prima dată că pentru un motor relativ rapid, cu 
viteza medie a pistonului de 11,5 m/s, şi metoda umplerii şi 
golirii oferă informaţii veridice tehnic relativ la evoluţia 
presiunilor în cilindru ca şi în ceea ce priveşte evaluarea 
principalilor indici de performanţă ai motorului. Afirmaţia este 
susţinută prin aceea că abateri consistente între datele 
experimentale şi cele obţinute prin metoda caracteristicilor 
respectiv rezultatele de calcul cu metoda umplerii şi golirii 
relativ la presiunile din cilindru şi din conducta de evacuare, 
se înregistrează doar în momentul deschiderii supapei de 
admisiune. Aceasta aduce însă penalizări minime în legătură cu 
cantitatea de încărcătură schimbată de cilindru datorită faptului 
că secţiunile de curgere controlate de supapa de admisiune sunt, 
în acest moment, reduse. Bineînţeles însă că trebuie subliniată o 
dată în plus precizia foarte bună ce se obţine prin utilizarea 
metodei caracteristicilor la stabilirea presiunilor momentane, 
ceea ce o recomandă pentru studiul fenomenelor gazodinamice în 
intimitatea lor. 

\ 

S-a evidenţiat faptul că la calculul ciclului real al unui 
motor diesel cu cameră divizată un aspect esenţial îl constituie 
modul de apreciere al procesului de schimb de gaze ce are loc 
între cele două camere, de care depinde de altfel şi precizia 
rezultatelor obţinute relativ la starea gazelor în cele două 
camere. Metodele de calcul utilizate până în prezent nu au permis 
o evaluare corespunzătoare a acestui proces, motiv pentru care o 
serie de fenomene care au fost puse în evidenţă pe cale 
experimentală la acest tip de motoare nu au putut fi redate prin 
simulare numerică. 

Autorul a propus un model matematic original care împarte 
camera de ardere a unui motor cu cameră divizată în trei sisteme 
termodinamice reprezentate sub forma a două rezervoare care 
comunică între ele printr-o conductă. Pentru aceste sisteme se 
scriu ecuaţiile de conservare a masei, impulsului şi energiei. 
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Rezolvarea lor se face pe oale numerioS, prin aplicarea metodei 
caracteristicilor pentru canalul de legâtură, după un procedeu 
similar celui utilizat în cazul abordSrii fenomenelor dinamice 
din conductele de admisiune şi evacuare ale motoarelor. 

Acest model matematic s-a concretizat prin elaborarea unui 
program de calcul complex care s-a dezvoltat pe structura 
programului CIMAC pus la punct pe parcursul unei perioade mai 
îndelungate de timp în cadrul UniversitSţii Tehnice din Munchen 
Subrutinele originale elaborate de autor, şi oare sunt prezentate 
in paragraful 4.10, tratează fenomenele termogazodinamice din şi 
dintre camera principală de ardere şi cea auxiliară. 

Rezultatele de calcul obţinute prin simulare numerică cu 
ajutorul acestui program au fost validate pe cale experimentală. 
Ca urmare s-au întreprins o serie de experimente numerice relativ 
la fenomenele gazodinamice ce apar în motorul diesel cu cameră 
divizată care au evidenţiat efectele undelor de presiune şi 
viteză asupra curgerii prin canalul de legătură. Astfel s-a putut 
constata faptul că oscilaţiile vitezei medii prin acest canal 
sunt în aceeaşi fază cu cele ale diferenţei de presiune dintre 
camere. In schimb variaţia maselor de gaz este decalată cu câteva 
grade în urmă, ceea ce pune în evidenţă relaţia de cauzalitate 
între diferenţa de presiune şi schimbul de substanţă. 

' Au fost abordate de asemenea aspecte legate de posibilitatea 
modelării arderii în motoarele diesel în general, ca şi de modul 
concret de transformare a unei legi reale de ardere determinată 
pe cale experimentală în vederea adaptării ei la regimuri de 
funcţionare ale motorului diferite de cel de referinţă. 
Determinările experimentale proprii au permis stabilirea cu 
ajutorul unui program original de calcul a legii reale de ardere 
în cazul motorului studiat, lege care a fost apoi transpusă într-
o caracteristică de tip Vibe. 

In acest sens este de remarcat punerea la punct a unei 
metode originale ce permite calculul pe cale iterativă a 
variaţiei maselor din cele două camere şi a legilor reale de 
ardere. Metoda este mai simplă şi mai rapidă decât procedeele 
similare utilizate până în prezent şi se bazează pe aprecierea 
iniţială a arderii prin metoda Vibe, fără a mai necesita 
utilizarea unei metode suplimentare pentru calculul maselor din 
cele două camere, aşa cum se propune în [80]. 
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Numărul mare de determinări experimentale efectuate 1-a 
obligat pe autor la o interpretare foarte atentă a rezultatelor 
obţinute. Lucrarea prezintă o analiză de detaliu a evoluţiei 
presiunilor din cele două camere înregistrată pe standul de 
probe. Măsurările au fost efectuate atât pentru motorul antrenat 
cât şi pentru cazul ciclurilor cu aprindere în două variante: 
motor aspirat respectiv motor supraalimentat cu o suflantă 
exterioară acţionată electric. S-a evidenţiat astfel aspectul de 
oscilaţie amortizată pe care îl are diferenţa de presiune dintre 
cele două camere studiindu-se efectele modificării sarcinii şi 
turaţiei asupra acesteia. 

Tot în acest sens trebuie remarcată utilizarea pentru prima 
dată în cercetarea experimentală a motoarelor cu cameră divizată 
a unui traductor suplimentar pentru determinarea directă a 
diferenţei de presiune dintre cele două camere. Cu ajutorul lui 
s-au putut pune în evidenţă o serie de fenomene gazodinamice 
apărute în camera auxiliară, dintre care cel mai important se 
consideră a fi cel de creştere a presiunii în această cameră pe 
măsură ce ne îndepărtăm de centrul ei. 

Cercetările amănunţite întreprinse de autor în legătură cu 
schimbul de căldură suportat de fluidul motor s-au bazat pe o 
metodă modernă de determinare pe cale experimental-analitică a 
fluxurilor de căldură schimbate în diferite zone ale camerei de 
ardere şi anume metoda temperaturilor superficiale. ^ 

In momentul de faţă literatura de specialitate redă foarte 
puţine informaţii relativ la particularităţile acestui proces în 
cazul unui motor diesel cu cameră divizată. Acest lucru se 
datorează în mare măsură dificultăţilor existente în investigarea 
experimentală a acestui fenomen datorită imposibilităţii montării 
mai multor traductoare pe suprafaţa camerei auxiliare. Tocmai de 
aceea s-a adoptat soluţia unei camere de turbionare de formă 
cilindrică ceea ce a permis montarea unui număr de nouă 
termocuple miniaturizate de suprafaţă într-unui din capacele sale 
laterale. Trebuie subliniat că schimbul de căldură a fost abordat 
din punct de vedere experimental şi în canalul de legătură şi pe 
suprafaţa capului pistonului. In acest sens se poate considera că 
însăşi instrumentarea standului de probe constituie o contribuţie 
importantă a autorului. 

Autorul prezintă de asemenea o comparaţie între valorile 
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locale ale coeficienţilor de convec^ie obţinute pe oale 
experx.ental-analitioa ,ioele oaloulate dupa relaţia globala 
propusă de Wosohni ooreotată ulterior. Astfel se poate 
constata o bună corelaţie între aceste două categorii de valori 
in special la sarcini mari, în timp ce la scăderea sarcinii 
relaţia de calcul realizează o subevaluare a fenomenului de 
transfer termic. De asemenea s-a putut demonstra că relaţia lui 
Woschni apreciază mai corect schimbul de căldură ce are loc în 
camera auxiliară, fiind necesară o eventuală perfecţionare a ei 
pentru camera principală. 

Analizând densităţile fluxului termic calculate pentru 
diferitele zone ale camerei de ardere se remarcă valorile mult 
mai mari înregistrate în zona cupei din piston şi în canalul de 
legătură faţă de cele obţinute în camera de turbionare, aspect 
datorat curgerii gazelor cu viteze ridicate prin canal. 

Un element de noutate în domeniul experimental îl constituie 
punerea la punct a unei instalaţii de determinare a 
coeficienţilor termici de penetraţie pentru termocuplele 
miniaturizate de suprafaţă. Aşa cum s-a subliniat la prezentarea 
metodei temperaturilor superficiale, utilizarea lor la calculul 
densităţii fluxului de căldură schimbate între gazul de lucru şi 
perete impune cunoaşterea cât mai exactă a valorii acestor 
coeficienţi. 

Un alt aspect interesant, care a necesitat un număr mare de 
măsurări, îl constituie analiza unor parametri tehnico-
funcţionali de sinteză şi a fluxurilor de căldură schimbate la 
pereţi în cele două camere, determinate prin metoda bilanţului 
termic. S-a putut constata astfel că are loc o modificare cu 
sarcina a procentului din fluxul total de căldură transmis prin 
pereţii camerei auxiliare ceea ce denotă o deplasare a centrului 
de greutate al arderii dinspre această cameră spre cea principală 
odată cu creştera sarcinii. Tendinţe similare s-au evidenţiat şi 
în cazul supraalimentării exterioare a motorului. 

Trebuie subliniate de asemenea contribuţiile originale ale 
autorului în ceea ce priveşte stabilirea pentru prima dată a 
erorilor de măsurare ale presiunilor şi temperaturilor ca urmare 
a dispersiei ciclice. S-a constatat astfel că dispersia ciclică 
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poate cauza erori de măsurare ale presiunii de până la 25% în 
special în timpul arderii, fiind evidenţiată o creştere a 
acestora cu turaţia. Remarcabilă este de asemenea evidenţierea 
faptului că, deşi la măsurarea temperaturii abaterile datorate 
dispersiei de la ciclu la ciclu sunt mici (sub 4%), ele pot 
conduce la apariţia unor erori relative mari, ce depăşesc chiar 
50%, în cazul utilizării acestor valori la calculul densităţii 
fluxului de căldură transmis între gazul de lucru şi perete. 

Un grad ridicat de originalitate prezintă studiul avizat în 
legătură cu influenţele depunerilor de calamină de pe pereţii 
camerei de ardere asupra temperaturilor superficiale şi a 
fluxurilor de căldură transmise la pereţi, problemă tratată 
pentru prima dată în literatura de specialitate. Constatându-se 
efectul izolator al calaminei se subliniază şi rolul benefic pe 
care aceasta îl poate avea în sensul unei reduceri a pierderilor 
de căldură spre lichidul de răcire, ceea ce conduce la o mai bună 
utilizare a energiei dezvoltate prin arderea combustibilului, şi 
respectiv a solicitărilor termice ale diferitelor organe ale 
motorului. Măsurările de temperatură efectuate în cazul motorului 
antrenat pentru cele două situaţii (motor "curat" respectiv motor 
cu depuneri de calamină pe pereţi) permit trasarea unei "hărţi" a 
zonelor cu depuneri mai mari de calamină, constatându-se că 
aceasta se concentrează pe suprafaţa pistonului aflată în afara 
cupei şi pe pereţii camerei de turbionare. 

Modelul matematic complex şi complet elaborat de autor i-a 
permis optimizarea operativă prin calcul a distribuţiei motorului 
luat în studiu, rezultatele obţinute demonstrând că varianta de 
epură de referinţă a fost corect aleasă. S-a propus şi s-a 
aplicat pentru prima dată un procedeu de calcul ce permite 
stabilirea unui optim de compromis în raport cu mai mult de doi 
parametri. In acest sens au fost luate în studiu efectele asupra 
epurii de distribuţie ale următoarelor mărimi: presiunea medie 
efectivă, consumul specific efectiv, temperatura şi presiunea 
maximă pe ciclu, coeficientul gazelor reziduale şi căldura totală 
cedată la pereţi. 

In ansamblu se poate aprecia că s-a reuşit punerea la punct 
a unui program de calcul al ciclului real de funcţionare, validat 
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de către autor şi experimental pe baza unor cercetări proprii, 
program care oferă şi posibilitatea optimizării constructiv-
funcţionale a unui motor diesel cu cameră divizată încă din faza 
de proiectare prin evaluarea în condiţii de precizie ridicată a 
fenomenelor termogazodinamice ce au loc în interiorul 
cilindrului. Acest program, care are o aplicabilitate directă în 
construcţia şi dezvoltarea motoarelor de acest tip, permite o 
reducere semnificativă a numărului de variante ce urmează a fi 
încercate pe standul de probe şi, implicit, a costurilor legate 
de aceasta. Cercetările întreprinse au permis autorului, pe lângă 
studiul în intimitatea sa a termogazodinamicii motorului diesel 
cu cameră de turbionare cilindrică şi interpretarea cauzală a 
fenomenelor evidenţiate prin încercări de stand şi prin 
experimente numerice, oferind astfel un instrument util de lucru 
specialistului din concepţie. 
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