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1. Introducere

Motorul cu ardere internd constituie in prezent una din cele
mai complexe i fascinante creatii tehnice ale min{ii omenesgti,
f&rd de care viata cotidiand ar fi practic de neconceput. El
acopera o gamd diversd de utilizari §i un domeniu extins de
putere cuprins intre 100 W, cum este cazul motoarelor utilizate
in aeromodelism, $i 45000 kW, 3in cazul motoarelor navale. Ca
urmare a acestui fapt un procent foarte ridicat din populatia
planetei desfdgoard activitdti ce au o legdturi directi sau
indirectd cu motoarele cu ardere interni (m.a.i.).

Se poate afirma deci cd activitatea de conceptie-proiectare-
dezvoltare a m.a.i. ocupd un loc important in peisajul tehnic
actual. In principiu pentru proiectarea unui magini termice se
pot imagina doud solu}ii extreme. Pe de-o parte scest aspect
poate fi abordat prin descrierea matematicd a proceselor fizice
ce au loc In instalatia respectivd, descriere prin a cairei
rezolvare se stabileste varianta constructivid optimi. Pe de alti
parte, acelagi obiectiv poate fi atins prin renuntarea la
elementele teoretice §i efectuarea unei optimizdri empirice la
standul de probe. Bineinteles nici una din cele doud metode
sugerate nu poate conduce la rezultate remarcabile. In realitate
se va alege o cale de mijloe ce ia in considerare ambele metode
amintite, acordéndu-se o pondere mai mare uneia sau alteia in
functie de tipul instalatiei i complexitatea proceselor fizice
ce urmeazd a fi descrise matematic [797.

Pentru o perioadd indelungatd de timp dezvoltarea motoarelor
cu ardere internd s-a bazat in mare misuri pe cea de-a doua
metoda, ce are in vedere un numir mare de 1incercari
experimentale. Acest fapt s-a datorat dificult&filor existente in
modelarea proceselor nestationare din cilindri §i iIn rezolvarea
sistemelor complexe de ecuatii diferentiale. O schimbare de
esen{d In acest sens a apirut in urma cu cca. 25 de ani, odatd cu

aparitia ordinatoarelor numerice rapide, care au permis
utilizarea metodelor numerice pentru rezolvarea sistemelor
complexe de ecunatii. Ca urmare s-au dezvoltat o serie de

metodologii de caleul pentru procesele de curgere, de schimb de

BUPT



10 INTROGDUCERE

caldura, de ardere, etc. ce au loc in motor fapt ce a determinat
o schimbare semnificativd a mijloacelor utilizate in proiectarea
unui motor care ar fi astdzi practic de neconceput 1in absentga
simuldrii numerice. Scopul acestei modeldri nu este 1Insa
eliminarea completd a probelor de stand, lucru care nici nu este
de dorit, c¢i doar completarea acestora s§i reducerea numirului
lor. Implicit 1in acest mod se pot obtine reduceri semnificative
ale timpului §i costurilor de proiectare-dezvoltare, dar i a
riscurilor legate de conceperea unui produs nou.

Acestea sunt de altfel si motivele care 1l-au determinat pe
autor s& abordeze domeniul vast §i complex al model&rii numerice
a ciclului real de func{ionare al unui m.a.i. Tin&nd insi cont de
progresele 1inregistrate in ultimii ani in domeniu, sigur c& o
abordare globald a problematicii existente in acest sens nu este
posibila, marea majoritate a programelor existente fiind
specializate pe tipuri de motoare. Existd totugi gi programe
extrem de evoluate, cum este programul FIRE, bazate pe modele
multidimensionale ce pot fi aplicate, cu adaptdrile de rigoare,
pentru toate tipurile de m.a.i. Aceste programe constituie fie
secrete de firmd, fie se comercializeazi 1a prefuri foarte
ridicate ce depagesc 200.000 US$.

In ceea ce ne priveste ne-am propus si abordim mai in
profunzime un domeniu relativ mai restréns dar pentru care existd
un interes real in momentul de fati at&t pe plan mondial cat si
in Rom&inia, §i anume motoarele diesel cu camerd divizats.

Este cunoscut faptul cd o mare parte din motoarele ce
echipeazd in prezent autoturismele sunt de acest tip. Ele sunt
preferate motoarelor cu aprindere prin scénteie (m.a.s.) datorita
consumului mai mic de combustibil, in timp ce fata de motoarele
diesel cu injeciie directd prezinti avantajul unei functionéri
mai linigtite §i & unor emisii poluante mai scazute [25].

Cu toate acestea centrul de greutate al cercetd@rilor privind
termogazodinamicsa motoarelor cu aprindere prin comprimare
(m.a.c.) a fost situat in ultimii ani in domeniul motoarelor cu
injectie directd datoritd preponderent{ei rolului consumului
specific de combustibil asupra celorlalt{i parametri tehnico-
functionali. Ca urmare se poate vorbi de o oarecsare neglijafe in
ceea ce privegte simularea numericd a ciclului real de
functionare al m.a.c. cu camerd divizati. Nu este mai puyin
adevdrat insd c&d, intr-o oarecare misuri, evaluarea globali

a
functiondrii unui astfel de motor impreund cu alte agregate, csg
’
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INTRODPUCERE 11

de exemplu instalatia de turbosupraslimentare sau sistemul de
antrenare al unui autovehicul poate fi realizatd cu rezultate
acceptabile [18], [62] si in conditiile tratdrii acestor motoare
similar cu cele- cu injectie directd. Nu acelagi lucru este
valabil 1in ceea ce priveste procesele termogazodinamice din
cilindru, mecanismele de formare a noxelor poluante sau studiul
solicitariler termice ce apar in interiorul cilindrilor, situagii
cédnd este absolut necesard utilizarea unui model matematic
specific care si tind cont de divizarea camerei de ardere.

Tinéind cont de cele de mai sus, sutorul a considerat c&
abordarea simulfrii pe calculator a ciclului real de funct{ionare
al unui motor diesel de tipul ocu camerd separatd de vartej
constituie un element de noutate care poate oferi numeroase
informatii noi §i poate confirma sau infirma o serfe de teorii
existente cu privire la procesele ce au loc in cilindrul wunui
astfel de motor. Modelul experimental avut 1la dispozitie a fost
previdzut cu o cameri de turbionare de formi cilindric&, similarz
in multe privinte camerei separate de vArtej, dar mult mai
accesibild din punctul de vedere al pozitiondrii aparaturii de
masurd. Pentru Incercdrile experimentale efectuate in cadrul
Universita{ii Tehnice din Minchen am beneficiat de un stand dotat
cu instalatii §i aparaturd de ultini ori pe plan mondial, iar
prelucrarea datelor s-a efectuat intr-o misurd insemnati pe
refeaua de calculatoare a aceleiagi institutii.

Prezenta lucrare este structurati in nous capitole, a caror
organizare va fi punctatd succint in continuare.

Astfel In capitolul 2 este abordati modelarea matematicd de
ansamblu a termogazodinamicii m.a.i. Se insist3 asupra modelelor
de evaluare a principalelor procese ce au loec in timpul
functionarii m.a.i. 1in general, i anume: schimbul de
incadrcaturd, arderea si schimbul de caldurd suportat de fluidul
motor. Pentru fiecare dintre acestea se prezinti metodele
teoretice de abordare, iar in cazul schimbului de cZlduri se
trateazd gi principalele metode experimentale de cercetare. In
final se realizeazid o interpretare criticd a rezultatelor de
calcul obtinute cu diferite modele §1 o comparatie a acestora cu
date experimentale.

Capitolul 3 cuprinde o scurtf trecere in revistd a stadiului
actual al cercetdrilor privind modelarea ciclului real de
functionare pentru motoarele diesel cu camersd divizatd, dupd care
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12 INTRODUCERE

se prezintd un model de calcul general pentru aceste tipuri de
motoare. In acest sens sunt abordate separat fazele de
comprimare, ardere i destindere §i procesul de schimb de
incdrcaturd ce are loc intre cele doud camere.

In capitolul 4 se prezintd modelul matematic propus gi
utilizat de autor pentru evaluarea ciclului real de functionare
al unui motor diesel cu camerd separatd de vartej. In scest sens
se propune utilizarea metodei caracteristicilor pentru evaluarea
procesului de schimb de gaze ce are loc prin canalul de legdturs
dintre cele doud camere, considerdndu-se ci modelarea cit mai
exactd a acestul proces este esentiald in vederea obfinerii unor
rezultate de calcul cit mai apropiate de cele experimentale. Dupia
ce se 1insistd asupra metodelor utilizate pentru calculul
conditiilor la 1limitd se face in final o prezentare succinti a
programului de calcul §i a principalelor subrutine. De asemenea
functionarea programului in principiu este schematizatd printr-o
organigramd generala a sa.

Capitolul 5 se referd la instalatiile experimentale si
metodele de cercetare utilizate cu scopul verificdrii modelelor
matematice construite. Pe 18ngi prezentarea de ansamblu a
standului de probe sunt infitisate traductoarele utilizate pentru
misurarea presiunii §i temperaturii in diferitele puncte ale
camerei de ardere, ca g§i celelalte elemente ale lantului de
misurd. De asemenea se propune o metod: experimentald de
determinare a coeficientului termic de penetratie pentru
termocuplele miniaturizate de suprafatd, mArime necesars apoi
pentru calculul fluxurilor de cildurd transmise la pereti.

Capitolul 8 cuprinde prezentarea §i interpretarea critici a
principalelor rezultate experimentale obtinute. Se insists pe
studiul sistemului oscilant, din punct de vedere gazodinamic,
constituit de ansamblul camerd principali - camerd de turbionare
cilindric& abordéandu-se influentele exercitate de sarcind gi
turafie asupra acestuia. De asemenea sunt prezentate rezultatele
masurdrilor superficiale de temperatura efectuate 1in

regim
nestationar pe capul pistonului, in canalul de legiturs si in
camera de turbionare. In final capitolul cuprinde un studiu

privind erorile de misurare ce apar ca urmare a dispersiei de la
ciclu la ciclu.

In capitolul 7 se face 0 comparatie intre datele
experimentale §i rezultatele obtinute prin simularea numerici a
ciclului real al unui motor diesel cu camerd divizatj
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constaténdu-se o bung coresponden{d intre acestea. In plus se
analizeazd fenomenele gazodinamice ce au loc in interiorul
cilindrului §i procesul de schimb de cilduri suportat de fluidul
motor. In sfdrgit, se abordeazd din punct de vedere experimental
§1 teoretic influentele pe care le au depunerile de calamini de
pe peretii camerei de ardere asupra schimbului de cildurs si a
evolutiei presiunilor in cele doud camere.

In capitolul 8 se propune o metodd de optimizare
constructiv-functionald = m.a.i. aplicsbila prin simularea
numericid a ciclului real de functionare 3Inecd din faza de
proiectare. Modalitatea de aplicare a metodei este exemplificatd
prin optimizasrea fazelor distributiei la motorul model.

In sférsit, capitolul 9 cuprinde concluziile privind
prezenta lucrare si contributiile personale ale autorului asupra
cercetarilor teoretice §1 experimentale intreprinse cu ocazia
elabordrii tezei de doctorat.
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2. Cercetari privind modelarea matematica
de ansamblu a termogazodinamicii
motoarelor cu ardere interna si
interpretarea critica a rezultatelor obtinute
cu modele reprezentative

Precizia cu care se realizeazid modelarea matematici de
ansamblu a termogazodinamicii motoarelor cu ardere internji depinde
in mare m3surd de modul de tratare analitici a fenomenelor
nestationare care au loc in conductele de schimb de gaze s$i a
proceselor de ardere si de schimb de cildurd suportat de fluidul
motor. In cele ce urmeazi se vor trece in revisti principalele
metode analitice sau experimentale prin care cele trei fenomene
amintite pot fi abordate.

2.1 Procedee de evaluare = schimbului

de Incarchturh
Z2.1.1 Consideratii generale

Schimbul de gaze este unul din pProcesele care conditioneazi in
mdsurd 1insemnatd performantele motoarelor cu ardere interni
deoarece cantitatea de incircituri proaspdtd introdusi in cilindrii
motorului determini in mod nemijlocit performantele de putere si
consum de combustibil ale acestuia, iar conditiile in care se
desfigsoard evacuarea gazelor arse caracterizeazd proportia din
energia termicd pierduti prin esapare si gradul de purificare al
cilindrului in_vederea unei umpleri ulterioarg [44].

Ca urmare a proceselor propriu-zise de admisiune respeétiv
evacuare, 1n sistemele de distributie ale motoarelor cu ardere
internd iau nastere procese nestationare care conduc la aparitia
unor fenomene de undi a ciror intensitate depinde de complexitatea

14

BUPT



SCHIMBUL DE INCARCATURA is5

traseelor de curgere. Starea momentani a gazului in conductele de
admisiune respectiv evacuare depinde deci de starea gazului din
cilindru, dar iIn acelasi timp fenomenele de undd din conducte
influenteazd 1n'mod hotZrdtor legile de evolutie ale m3rimilor de
stare din cilindru. Pentru a putea evalua prin calcul aceste
procese complexe, este necesar ca ecuatiile diferentiale care
descriu starea gazului in sistemul de distributie s3 fie rezolvate,
in timpul pericadei de deschidere a supapelor, simultan cu
ecuatiile diferentiale referitoare la starea gazului din cilindru,
Situatia devine si mai comlicatd In cazul motoarelor care au mai
multi cilindri conectati la un singur colector.

Ca urmare se poate afirma ci gradul de precizie al procesului
de evaluare a ciclului real al unui motor depinde iIn mare misuri de
metoda de calcul aplicatd in cazul schimbului de gaze. Bineinteles
existd posibilitatea alegerii unor metode mai simple sau mai
complicate, lucru care conduce la aparitia unor diferentieri in
legdturd cu timpii de calcul necesari dar $1 In ceea ce priveste
precizia rezultatelor. In continuare se va face o scurtd trecere in
revistd a diferitelor metode cu avantajele si dezavantajele pe care
le prezinti.

2.1.2. Metoda uvmplerii i golirii PentT-wu
evaluarea schimbului de Incarcatura

Metoda umplerii si golirii reprezinti cea mai simpld metodi de
descriere a variatiei mirimilor de stare ale gazelor din
canalizatia de admisiune si evacuare a motorului [75].

Dacid ne referim pentru inceput la cazul unui monocilindru
aspirat, caz reprezentat 3in figura 2.1, conductele de admisiune
respectiv de evacuare se inlocuiesc cu cdte un rezervor al carui
volum este egal cu volumul canalizatiei reale a motorului. In plus
in amontele "rezervorului de admisiune" este previzut un dispozitiv
de strangulare care corespunde filtrului de aer. Acest rezervor se
umple continuu cu aer avand parametrii mediului ambiant Py Tosi se
goleste periodic prin intermediul supapei de admisiune a motorului.

De cealaltd parte, in sistemul de evacuare, rezervorul se
umple periodic cu gazele arse evacuate din cilindru prin
intermediul supapei de evacuare si se goleste continuu printr-un
dispozitiv de strangulare ce simuleazi amortizorul de zgomot.

Bineinteles in rezervoare are loc o variatie periodicd in timp

a starii gazelor respectiv a presiunii, temperaturii si masei
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16 SCHIMBUL DE INCARCATURA

acestora, care poate fi determinatd pe baza ecuatiilor de
conservare a masei $i energiei scrise pentru sistemul termodinamic

reprezentat de rezervor.

Po
To— T P2.T2.m2 P3.T3,m3— po

vl pITl mIA

Figura 2.1: Modelarea conductelor de schimb de gaze ale unui
monocilindru pentru aplicarea metodei umplerii si golirii

Trebuie subliniat deci faptul c& aceasti metodd se bazeazi de
fapt pe un model global care nu ia in considerare decat o variatie
in raport cu timpul a m3rimilor de stare, neglijand in schimb
variatia spatiald a acestora.

Sistemul de conducte se defineste de fapt doar prin doui
marimi: volumul V si sectiunea efectivid de curgere pA.

Pentru scrierea
ecuatiilor diferentiale ce
permit calculul variatiei in
timp a marimilor de stare,
se ia in considerare

sistemul termodinamic

reprezentat in figura 2,2,

respectiv r-z--*--1 --re Figura ®..: Rezervoru e evacuare
Inlocuieste canalizatia de
evacuare a motorului.

Cele doud ecuatii ale sistemului sunt:

- ecuatia de conservare a masei:
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+
det da

dm, _ dmyy , dm,, (2.1)
da

- ecuatia de conservare a energiei in ipoteza inexistentei
schimbului de c&ldurd intre rezervor $i mediul ambiant (sistem
adiabatic):

d(myu,) dm,, , dm,,, 9 ¢
= > (2.2
da da *" da 13 )

Ecuatia (2.2) poate fi transformati functie de legea de
variatie a temperaturii, luand forma:

ar, _ 1 |dm,,,, dm,, du, di, (2.3
de  mc,,| de (1-u,) + 5 °RTy - 53 de. )

Intrucat compozitia gazelor din rezervor se modificid foarte
putin, doar in periocada suprapunerii deschiderilor celor douz
supape, ultimul termen al relatiei (2.3) poate fi neglijat.

Pe de altd parte, masa de gaze introdusi in sistem este egalia
cu masa Qe gaze evacuatd din cilindru. Tinand ins3i cont s1 de
schimbarea de semn ce intervine la trecerea dintr-un sistem in

altul, avem:

= _—— (2-4)

In ceea ce priveste masa de gaze evacuati din rezervor,

aceasta poate fi calculatd pe baza ecuatiei curgerii:

o, KA 2
dln:a:_:sm X,

de w K,-1

(g)i(g)—] (2.5)
Py P ]

La ecuatiile enumerate se mai adaugi s1 ecuatia de stare:

P, Vy =ILRT, (2.6}

Relatii similare pot fi scrise $1 pentru sistezul
a

admisiune. Toate acestea se calculeazi apoi simultan, pas ¢u ¢

1]

timpul evaludrii. procesului de schimbare a gazelor, facandu-s
acelasi timp corelatia cu mArimile de stare din cilindm Trin

intermediul relatiilor:
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>
by
]
[

(2.7)

r 3 -
mA=uAAAszpj\%(£)‘_[£) ‘} (2.8)

N IALE AN (2.9)
. 9 3= 3 [y .
m:— —— — Ll —
5 l"“"‘ziEpp\x-l(p) (p)

Motoarele policilindrice, ale c&ror sisteme de admisiune
respectiv evacuare sunt conectate simultan la mai multi cilindri,
pot fi tratate in acelasi mod. Rezervorul care simuleazi sistemul
de evacuare (figura 2.3) va fi

umplut succesiv de toti

~il.ndr.. cu cere se afli in
legdturd, conform ordinii de
aprindere.

In locul ecuatiei (2.9) se
va utiliza relatia:

dm, __ dmu
el ; T (2.10)

unde i este numdrul cilindrilor

QICIO

ale cdror evacudri se suprapun.

In cazul general trebuie

calculate simultan Figura 2.3: Cazul motoarelor
policilindrice

transformiarile de stare ale
gazelor din to{i cilindrii, tindnd bineinteles seama de decalajul
existent intre ei prin intermediul ordinii de aprindere. In plus
calculul trebuie efectuat in mod repetat, pentru mai multe cicluri,
pand cand se ajunge la o variatie a presiunii din rezervor care nu
mai diferd de la un ciclu la altul. Ca urmare, chiar s$i in cazul
utiliz&rii acestei metode simple timpul de calcul pentru un motor
policilindric este apreciabil, dar oricum mult mai mic decat in
cazul utilizd3rii-altor metode.

Totusi, iIn cazul motoarelor policilindrice a ciror ordine de
aprindere este simetrici, timpii de calcul pot fi redusi
semnificativ dacd evaluarea ciclului real se face pentru un singur

cilindru iar rezultatg}e obtinute, de exemplu debitele masice, se
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translateazd $i se insumeazi pentru toti cilindrii t{inand cont de
decalajul dintre ei.

Pe baza rezultatelor experimentale prezentate 1n lucrarea
[75], se poate concluzicha ci metoda oferi o precizie acceptabili
prin comparatie cu alte metode in cazul motoarelor lente si
semirapide dar conduce la aparitia unor abateri pentru cazul
motoarelor rapide, cu atdt mai mari cu cat viteza medie a
pistonului este mai ridicati.

Din aceeagi categorie cu metoda umplerii $i golirii face parte
si metoda cvasistationard a functiilor auxiliare care a fost
dezvoltatd si aplicatd cu succes la inceputul anilor '80 in cadrul
Catedrei de Termotehnicid $i Magini Termice a Universiti{ii Tehnice
Timigoara [48). Metoda porneste de 1la premiza ci ecuatiile
descriptive ale parametrilor de stare din cilindrul unui m.a.i.,
care vor fi prezentate Intr-un paragraf ulterior, sunt valabile
numai la nivel diferential. Ele formeazi un sistem de ecuatii
diferentiale care, dupi ce este adus la forma canonici, este
integrat cu o metodid de gen Runge-Kutta, integrarea numerici
fadcandu-se succesiv pe cate un pas de calcul. Fiecare parametru se
poate admite c& variaz3d continuu pe pas conform unei ecuatii
diferentiale descriptive sau variazid discret la sfarsitul pasului
conform unei ecuatii ordinare. De aici rezulti ci ordinul de mirime
al sistemului diferential este in functie de numdrul de parametri
care se admite ci variazi continuu pe pas, categorie 1n care se
recomandi a fi introdusi parametrii ce au o variatie mare pe un pas
de calcul cum sunt presiunea, temperatura sl masa de gaz din
cilindru. In acest mod numirul ecuatiilor sistemului se reduce
semnificativ. In plus pentru o simplificare a formei ecuatiilor se
definesc o serie de functii auxiliare de masi, de cdldurd, de
temperaturd, s.a.m.d. Metoda amintitd se preteazd motoarelor de
turatie mijlocie-micd aspirate sau supraalimentate cu turbini de
pPresiune constantd si are avantajul unei mari expeditivitdti in

conditii acceptabile de precizie.

Z2.1.3 PDescrierea matematich a proceselor
dinamice ce au loc in conductele de admisiune si

evacuare
In cazul motoarelor cu ardere internd functionind la turatii

ridicate si cu viteze medii ale pistonului mari, ale ciror sisteme

de admisiune respectiv evacuare au o lungime relativ ridicat3,
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utilizarea metodelor ©prezentate anterior ©pentru descrierea
fenomenelor din conducte nu mai este satisfiacitoare.

La modelarea matematici a acestor fenomene trebuie avuti 3n
vedere variatia parametrilor de stare in raport cu timpul Tt si
spatiul x. Ipoteza unei curgeri unidimensionale prin conducte este
de cele mai multe ori acceptabild, o tratare bi sau tridimensionald
a problemei conducéand la complicatii extrem de mari ale calculului.

Starea unui mediu gazos in curgere poate fi caracterizati prin
urmdtoarele mArimi: viteza w, densitatea p, volumul masic vV,
temperatura T, energia internd masici u, entalpia masicid i,
presiunea p, viteza sunetului a, entropia masica s.

Pentru un gaz ideal aflat intr-un sistem inchis se pot scrie

urmdtoarele relatii simple de legdturd intre mirimile de stare

enumerate:
DV=RT (2.11)
1

v== 2.12
S ( )
dw=c,dT (2.13)
di=c,dT=dw+d(pv) (2.14)
a=yxRT (2.15)

-dg_dw . p

de=d =524, 0
s T T-dev (2.16)

Tindnd seama de cele yase ecuatii, Inseamni cd mai sunt
necesare Iinci trei pentru definirea tuturor celor nouf mirimi de
stare $i implicit a stdrii gazului.

Fie un element de conducti de sectiune constanti A si lungime
dx, de tipul celui reprezentat in figura 2.4.

Starea gazului In conducti este Z, unde Z este un simbol care
se referd la toate cele nou3 mirimi enumerate, depinde de spatiul
X si timpul =t:

Z=Z(x,1) (2.17)

In figura amintitd sunt definite stirile g8azului in doui

pozitii diferite la acelasi moment de timp t:
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- pentru pozifia X

{suprafata I) starea gazului I II
este caracterizati de
mirimile de stare Z; .

- pentru pozitia =x+dx A Z Z'l' —Z dX
(suprafata II) starea X
gazului este caracterizati
de mirimile de stare X X+dx
Z+(3Z/8x)dx

. .. Figura 2.4: Element de conductl
Cele trei ecuatii

suplimentare necesare pot fi obtinute dacid pentru sistemul
considerat se scriu ecuatiile de conservare a masei (ecuatia de
continuitate), impulsului sl energiei.

Stabilirea acestor ecuatii se face in felul urmitor:

Legea conservirii masei precizeazd cid, daci la un moment de

referin{d 1, debitele masice de gaz prin cele dou# suprafete I si
ITI sunt diferite, aceasta presupune existenta unei variatii in timp

a masei elementului considerat:

Adx%% =pr-A(p+%%dx)(w+%) (2.18)

Prin neglijarea diferentialelor de ordin superior $i Impdrtire
cu dx se obtine ecuatia de continuitate:

9 +p%{'+w28=o (2.19)

Legea conservadrii_impulsului face legitura intre rezultanta

fortelor ce actioneazd asupra unui element $i variatia de impuls ce
rezultd. In cazul de fatd asupra elementului din figura 2.4
actioneazd forta determinati de diferenta de presiune pe cele dou#

suprafete I si 11, Fw

dp op
F =Alp-p-=dx|=-Adx-X (2.20)
P (p‘p ox ) ox

La aplicarea legii de conservare a impulsului trebuie tinut
cont de faptul cd avem de-a face cu un sistem deschis. Trebuie deci
avute in vedere, pe 1langd variatia impulsului pe element, si
schimbul de impuls cu elementele invecinate, prin suprafetele I si
II.
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Dacd rezultanta fortelor pe element ar fi nuli, atunci
variatia impulsului ar fi nuld si ecuatia de conservare a
impulsului s-ar obt{ine din ecuatia de conservare a masei (2.18)
prin inlocuirea densitidtii p cu mirimea (pw). Dacd insi se tine

cont de fortele ce actioneazi pe element, se obtine:

Adx a_L(a‘cW) -Apwi+A(pw+ 9(pw) (axW) dx)(w+ i;;":dw) =F,+F, (2.21)

Prin prelucrarea acestei ecuatii gi eliminarea diferentialelor

de ordin superior avem:

WQE +p aW

& PP ax

dp ow,0p_ Fr _
+w=i w8 L g (2.22)

Tinadnd ins3d cont de ecuatia de continuitate (2.19), respectiv
de faptul c# suma termenilor subliniati din ecuatia (2.22) este
zero, aceastd ecuatie devine:

ow ow,op_ Fr _
P P o ax A (2.23)

Legea conservirii energiei precizeazi c¢i o variatie in timp a

energiei sistemului (in cazul de fatd suma dintre energia interni
masicd $i energia cinetici) se datoreazi schimbului de energie
realizat cu sistemele 1iInvecinate prin granitele sistemului
termodinamic dat. Prin pere{ii conductei se poate realiza doar
schimb de c3dldurid cu exteriorul (8Q/8t). Schimburile de energie
prin suprafetele I si II sunt respectiv:

. W
I: pr(1+ 2)

(2.24)
. d(pw) w9, wR
II: A(""*‘é%“)[“i*&(“?)""}

ceea ce conduce la urmitoarea formi pentru legea conservarii

energiei:
d wa Il do . w2
Adx—at[p[m—z )]-—d +pr(1+—2 )—

(2.25)
-A[pw+ﬁa;(&)dx][1+ﬁ+ 9 ('“T)dx}

Tindnd cont de faptul ci i=u+p/p rezulti:
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(e )sp a(wf;)w_elm [+_e vp,, dw l ﬁl+
¢ 2 ox p (2.26)

6w+pw6( )wap dpwp_ 0 1 _g

) ox ox 0x p dt Adx
Din nou suma termenilor subliniati este zero, conform ecuatiei
de continuitate (2.19), ca urmare ecuatia (2.26) devine:
ow ,_ Ow dw, dp_00 1
W +D et + __+ pwr w2 = o .
6 PV TP PV x PV 3x "M ax ¢ Adx (2.27)

Termenii subliniati pot fi scrisi de data aceasta din ecuatia
de impuls (2.23) In functie de forta de frecare, ceea ce conduce
la:

a du, ow, FeWw 90 1

u Ld Y% __+ = 2.28
3t PV Paxt Adx Tt Adx D ( )

Inlocuind (dw/dx) din ecuatia de continuitate (2.19) 1in
relatia (2.28), avem:

Bu rpw du g_(_g cwlp\, FeW 80 1 _ (2.29)
Pac 3t p\or  ox) Adx Ot Adx

Aplicénd cele dou3 principii ale termodinamicii pentru cazul
unui sistem inchis, rezulti:

ds dv_du_p dp

% d1: P T & p? dt (2.30)

Dupd Euler [75], In cazul proceselor de curgere, spatiul poate
fi descris in funct{ie de timp, legitura dintre ele ficAndu-se prin

intermediul vitezei. Ca urmare se poate utiliza transformarea:

4z 0z, 0z208x _20z, 0z (2.31)

dt dt Oxdt dt ox
care aplicatd ecuatiei (2.30) conduce la:

98 105 _0u,, 0u_pidp,. dp
T " ™ax =% " ox p(ar+ az) (2.32)

Introducand acum relatia (2.32) In (2.29) si impirtind cu p,

se obtine forma finald a ecuatiei de conservare a energiei:

8s Few aO 1 (2.33)
TFr”T“'ax pAdx 3t pAdx

ceea ce pune 1in evidentd faptul ci variatia entropiei se datoreste
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frecdrii si schimbului de c&ldurd prin pereti.

Cele trei ecuatii diferentiale (2.19), (2.23) si (2.33)
descriu variafia stdrii gazului in functie de coordonatele de
spatiu $i timp pentru cazul curgerii unidimensionale, nestationare
printr-o conductd de sectiune constanti. Toate celelalte mi3rimi de
stare pot fi obtinute pe baza relatiilor (2.11) - (2.16).

Sistemul de ecuatii diferentiale nu are solutii generale
putdnd fi rezolvat numai pe cale numericd. Inainte de a trece insi
in revistd metodele numerice de rezolvare ale sistemului, se vor
lua In considerare o serie de ipoteze simplificatoare care sX

pernitd rezolvarea sistemului pe cale analitici.

Z.1.4 Metode liniare de calcul a fenomenelor de
unda cu implicatii asupra schimbului de
Iinchrchturt

Metodele liniare de calcul sunt de fapt niste metode
intermediare Intre metodele cvasistationare, categorie din care fac
parte $i metodele prezentate in paragraful 2.1.2, si cele neliniare
de calcul reprezentate in primul riand prin metoda caracteristicilor
$i, mai ales in ultima periocadX, cea a elementului finit. Tuturor
metodelor din aceast3 categorie le este comun faptul ci accepti o
serie de ipoteze simplificatoare care permit liniarizarea
ecuatiilor ce descriu fenomenele din conducte $i apoi rezolvarea
lor. In cele ce urmeazi se va expune metoda teoriei acustice, cea
mai utilizat3 de altfel din aceast} categorie, iar apoi se vor
prezenta in mod sintetic si alte cateva metode liniare care au
drept element comun ipoteza existentei in conducte doar a undelor
de micd amplitudine.

Z-1.-4.1 Teoria acusticha

Dacd se acceptd ipoteza unei curgeri izentropice, fZrs
frecare, atunci se elimini ecuatia (2.33) iar descrierea stdrii
gazului in coordonate spatiu - timp se face pe baza ecuatiilor
{2.19) si (2.23). La acestea se adaugd ecuatiile ce descriu
variatiile vitezei, presiunii $1 densitdtii gazului.

Ecuatia transformdrii izentropice este:

1K
pv‘=pt5)=const. (2.34)

sau:
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2 (2.35)

De aici se obtine:

1_
*_op (2.36)
ot, x

o _cl
dt, x C‘:p

Inlocuind iIn ecuatia de continuitate (2.19) densitatea si
derivatele ei partiale cu ajutorul relatiilor (2.35) si (2.36), se

obt{ine:

op ow_ dp_

ar+Kp_‘t+Wa 0 (2.37)
sau cu ecuatiile (2.11), (2.15):

gf+wa§+a paw (2.38)

unde a este viteza sunetului.
Ecuatia impulsului (2.23) pentru cazul curgerii farid frecare
devine:
gi+par+pw%!—0 {2.39)
Ecuatiile (2.38), (2.39) caracterizeazi starea gazului 1in
cazul curgerii unidimensionale, izentropice, fiAra& frecare printr-o
conductd de sectiune constanti. Pentru a se putea rezolva pe cale
analiticd sistemul format de aceste doul ecuai{ii este insd necesari
o ipotezd simplificatoare suplimentari, $i anume aceea a existentei
doar a unor unde de mici amplitudine iIn conductd. In aceasti
situatie viteza gazului w este foarte mici fatd de viteza de
propagare a undelor iIn mediul gazos, respectiv viteza sunetului a.
Ca urmare in ecuatiile (2.38) s$i (2.39) termenii ce contin viteza
gazului w pot fi neglijati prin comparatie cu ceilalt{i termeni si,
in plus, densitatea gazului si viteza sunetului pot fi considerate
constante. In aceste conditii se obtine sistemul:
gf*aopogw

op ow
Eraldr =

(2.40)
=0

Pentru acest sistem pot fi aplicate de exemplu solutiile
propuse de d’Alembert:
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ol ofed

Q
X X
"’1(“?0)*“’2(“?0)]

Aceste soluf{ii pun 1In evident3d faptul c¢3 in cazul curgerii

(2.41)
TWEWy+

Ped

nestationare presiunea si viteza in orice punct x, la orice moment
T se compun dintr-o constantid (p0 respectiv wo) si doud functii
dependente de spatiu $i timp, fdrd a face insdi precizdri privind
forma acestor functii ¢1$i ¢2 de argumente cunoscute. Semnificatia
fizicd a acestor

aspecte est.

pusd in evidentd
in figura 2.5. p
Urmdr ind
presiunea p 1in l
pozitia X la x) |
momentul T . se ¢;('¢+?°) |
observd c& ea |p p———— —-——*
rezultid ca sumi : ¢1(t+dt-£—;;‘—x]
a trei termeni: ¢41_35) I
Py ¢I(T—x/aa); l :
¢2(r+x/a0). Po i

|

!

X

Urmdrind aceeasi

marime in

pozitia x+dx si

la momentul t+drt

se _oate afirma

Figura 2.5: Reprezentare grafici a solutiei

ca cele doud d’Alembert pentru presiunea din conducta

presiuni pot fi
egale independent de expresia functiilor ¢U ¢2
argumentele acestor functii sunt egale.

numai daci

Aplicand acest 1lucru
functiei ¢lavem2

X _X-dx
T T+de ; (2.42)
adica:
dx _
g o (2.43)

Aceasta 1Inseamna c& functia ¢1care corespunde la momentul T
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pozitiei x,va corespunde la momentul t+dt = r+dx/a0 pozitiei x+dx,
sau cu alte cuvinte in conducti existi 0 unda de presiune care se
deplaseazi spre dreapta (undid incidentZ) fir: a-si modifica
amplitudinea.

Aceleasi consideratii sunt valabile gi pentru functia ¢2 care
corespunde unei a doua unde care se deplaseazd 1n sens contrar,
spre stinga (undi reflectatd), cu viteza sunetului f&r3 a-si
modifica amplitudinea. Extinzand rationamentul prezentat $1 asupra
vitezei de curgere a gazului w, se poate trage concluzia cX
presiunea si viteza in orice punct din conductd se pot considera ca
fiind compuse din trei termeni: din valorile constante Py respectiv
Wy din undele incidente P; respectiv v si din cele reflectate p,
respectiv W,

P=py*p;tp,

e (2.44)

Comparand aceste relatii cu ecuatiile (2.41), se obtine
legdtura dintre undele de presiune si cele de vitezd care se
deplaseazi in acelasi sens:

P;=a,pow;

2.45
br=-a,p,W, ( )

Intrucat in acustici avenm de-a face cu propagarea undelor de

sunet, care sunt unde de mich amplitudine, cZrora 1i se pot aplica
aceleagi ipoteze ca si in cazul de fatd, aceasti metodi de tratare
a fenomenului de undi din conducte poartd numele de teoria
acustici,
' Cu toate cd in conductele motoarelor cu ardere interni ipoteza
undelor de mici amplitudine nu este valabild decat in cazuri
particulare, utilizarea acestei metode prezinti avantajul unui
aparat matematic mai putin  complex care permite evaluarea cu o
precizie destul de buni a fenomenelor dinamice din conductele
m.a.i.

In cele ce urmeazi se vor analiza doui situatii simple de
aplicare a teoriei acustice,

Astfel, fie o conducti de sectiune cilindrica de tipul celei
reprezentate in figura 2.6, in care la un capit se deplaseazi un
piston iIn migscare rectilinie alternativd dupd o lege de migcare
sinusoidald, celilalt capat fiind liber. La momentul t=0 pistonul

se giseste incd iIn repaus, din acest moment el fiind pus in migcare
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dupi o lege .
descrisi de \V/J ,

ecuatia:

W,=Isinwt

Se pune problema
stabilirii
modului 1In care
variazid 1In timp
starea gazului,
respectiv viteza
W sl presiunea
P, in trei
puncte situate
de-a lungul

conductei: x=0,

X=X §1 x=x,.

Inai.te d. Figura 2.7: Ap ‘carea teoriei acustice in cazul
inceperea unei conducte cu un capit liber
miscdrii

pistonului, mediul gazos din conducti se gidseste iIn repaus, fiind

valabile deci conditiile initiale:

t=0: ¢,=0; ¢;=0; c,=0; c=0 3
p:po; pi=0; pt=0'- ¢1=0; ¢2=0 ( -46)

Dupd inceperea migcirii pistonului la capdtul din dreapta al
conductei, respectiv pentru x=0, gazul este supus unei comprimiri
$i destinderi periodice sintetizati prin conditia limitH:

X=0: w=w =rsinet=w,+w,+w, (2.47)
In schimb la capitul liber al conductei nu apare nici o
variatie a stdrii gazului intrucat in aceastid zoni presiunea din
conductid va fi egalid cu presiunea mediului ambiant ;-
limitad va fi:

Conditia 1la

X=Xyi P=Pyi P:=-Pyi W =w, (2.48)

Pe baza conditiilor la limitd (2.47) $i a ecuatiilor (2.41) si
(2.44) se pot determina functiile necunoscute ¢l si ¢2 astfel:
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wy=rsinwt-w,
$, (1) o=a,p r8in0T-d, () g

x x (2.49)
¢1(t—?0) =aopozjsinm(v—?o)-¢z (%) uo

Dacd se tine cont si de conditiile la limitX pentru capitul
liber (2.48), rezulti:

*a)ogp [¢-22
dzz(ngo-) ¢:1(t ao) (2.50)
respectiv:
¢2(r+;;J aoporsinm(n a, zao) (2.51)

unde 2(x2/ao) reprezintd timpul necesar unei unde pentru a parcursge
spatiul intre x=0 si X=Xy, a fi reflectatd la capdtul liber s1 a
reveni 1in punctul initial. Tindnd cont de acest lucru si de
conditiile initiale (2.46), se obtine:

X.
<X =¢ -X =0; t<22-X =, t+X |=¢g (2.52)
a, a, a a,

8, a4,

S-au calculat astfel, cu ajutorul conditiilor. initiale si la
limitd functiile necunoscute ¢1 si ¢2 pe baza cidrora se poate
determina starea gazului in orice punct din conductd x la momentul
de timp t. In figura 2.6, in partea de sus este prezentatd evolutia
undelor de vitezd incidente $1 relectate Wi respectiv W, Cca si
legea de variatie a vitezei totale w in punctele x=0, X=Xy si X=X,
functie de timpul t. Similar in partea de jos a figurii sunt
prezentate undele de presiune incidente p; respectiv reflectate p,
ca $i legea de variatie a presiunii p in aceleasl puncte.

In continuare se va analiza succint cazul unei conducte
similare al c3rei capdt din dreapta este 1insi 3inchis, caz
reprezentat in figura 2.7. Bineinteles condit{iile initiale (2.46)
$i conditiile la limit# scrise pentru capitul din stanga (2.47)
rdmédn aceleagi, In schimb la capdtul din dreapta, unde viteza w
este nuld, conditiile la limitd vor fi:

Wi==Wyi D =Dy} %(T*l)hd’l(f-l) (2.53)
a, a,
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Situat ia
prezentatd in \/%]
figura 2.7 x=0 X1 X2

corespunde chiar

regimului de
rezonantd, caz
particular ce se
datoreaza
corelatiilor

existente 1Intre

frecventa de
miscare a
pistonului si

lungimea
conductei

Caloculwul
fenomenelor

w=0
Wr:—Wi
dinamice 1intr-o pr: Pi
astfel de

situwat i

Figura 2.7: Aplicarea teoriei acustice in cazul
unei conducte inchise la un capit
particulari este

mai dificil datoritd cresterii rapide a amplitudinilor undelor ceea

ce conduce la aparitia unor erori de calcul datorate depdsirii
domeniilor de variatie normale.

Prin tratarea celor doui exemple simple s-au pus in evidentd
etapele ce trebuie parcurse in cazul aplicirii teoriei acustice la
calculul fenomenelor de curgere in regim nestationar. Astfel,
intr-o primi etapd trebuie calculate, pornind de la conditiile
initiale, fenomenele de und& ce au loc in conductd, ceea ce permite
calculul std3rii gazului in functie de timpul t $1 spatiul x pe baza
relatiilor (2.41)-(2.44). Urmeazi apoi stabilirea functiilor ¢1 si
% din conditiile la limit3 scrise rentru capetele conductei.

Z.d.4.2 Alte metode Iiniare de calcul

Metoda actiunii masice, ale cirei baze au fost puse de Huber
$1 Eichelberg, are in vedere un procedeu de calcul prin care se

poate lua in considerare efectul inertiei masei unei coloane de gaz

acceleratd sau decelerati in procesul de curgere, fard a urmiri

propagarea undelor de presiune si reflectia acestora, In principiu
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procedeul constd 1In determinarea vitezei curentului luand 1in
considerare inertia masei de gaz in miscare, vitezd a carei valoare
odatd cunoscutd intr-una din sectiunile traseului luat In studiu
permite evaluarea cantitdt{ii- de Incdrcdturd schimbati.

Decarece la procesele insotite de oscilatii de presiune de
micd amplitudine diferentele de presiune sunt mici, in calcul se
vor 1Intrebuinta valori medii pentru densitate. Curgerea se
considerd unidimensionalid, neglijéndu-se frecarea $i schimbul de
cEldurd cu exteriorul.

Relatia de bazd este ecuatia de curgere  pentru fluide
incompresibile (ecuatia lui Bernoulli) cu solutia pentru curgerea
nestationard printr-o conductd de sectiune constantd ca pozitie gi
in timp. Utilizarea acestei relatii este motivatd prin faptul cid la
calculul schimbului de Incdrcdtur@ se opereazd cu intervale de timp
suficient de mici cand diferentele de presiune si densitatea medie
sunt mArimi constante. Daci se impune luarea in considerare si a
frecdrii, aceasta poate fi asimilatd cu o micsorare a sectiunii de
curgere in cazul mentinerii constante a vitezei.

Avantajul metodei constd 1In faptul c¢c3 pe baza ei se pot
construi nomograme [44] care permit deteminarea rapidi, exclusiv
graficd, a vitezei la sfarsitul unui interval de timp pe baza
valorii vitezei la 1iInceputul acestui interval. Procedeul da
rezultate foarte bune iIn cazul admisiei la motoarele de turatie
micd gi medie, In special la cele la care este indeplinitd conditia
yca durata de deschidere a supapei Ty sid fie suficient de mare 1in
Ecomparatie cu timpul T in care perturbatia de presiune parcurge
conducta, in limita (Td/TL)<(1/6). In schimb in procesul de evacuare
,acordarea conditiilor reale cu tratarea matematicd a fenomenelor
dupd aceastd metodd este dificild datoritd influentei puternice a
cildurii evacuate, a variatiilor mari de temperaturd s$i a
oscilatiilor de presiune mai severe ca intensitate.

Metoda impedantei. Pentru cercetarea din punct de vedere al

frecventelor proprii si al amplitudinilor de rezonanta a undelor
din sistemul de conducte propriu traseului de admisiune, Morse si
Frederiksen propun utilizare notiunii de impedant{d operandu-se cu
parametrii masa curentului m s$i presiunea p [47]. Impedanta

complexd se defineste prin:
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Z=

l>|>
ERie]

fiind de remarcat faptul c3 in cazul oscilatiilor neamortizate este
posibil ca amplitudinea Am s& devind infinit mic&, pe cand Ap
ramane finit.

Prin reprezentarea oscilatiilor sub forma unor stele de
vectori, até&t pentru motoarele cu admisiune normald cat si pentru
cele supraalimentate, se poate studia comportarea tevariei de
admisiune si in cazul motoarelor policilindrice, pentru o ordine de
aprindere si o vitezd de rotatie a arborelui cotit impuse, f3candu-
se aprecieri in legdturd cu misurile constructive si functionale ce
trebuie luate, In vederea unei umpleri optime, pentru evitarea
rezonantei.

Metoda functiilor hiperbolice, elaboratd de Chen [13], se

constituie ca o metodd graficd ce permite calculul frecventelor
proprii $i a oscilatiilor induse provocate de excitatiile simultane
ale unor masini policilindrice cu piston, cum ar fi compresocarele
de exemplu, luadndu-se in considerare viteza de curgere, efectul de
amortizare gi influeniele temperaturii.

Metoda functiilor periodice, propusi de Negrea [44], permite
evaluarea fenomenelor dinamice de pe traseul de admisiune al
motoarelor cu ardere interni, ecuatiile de unda fiind liniarizate,
in jurul valorilor curentului cvasistationar variabil in timp si
spatiu si nu constant cum au considerat alt{i autori, cu ajutorul
functiilor trigonometrice. Efectul frecdrii este avut in vedere
considerdnd c3 energia disipati prin frecare si transformati in
c8ldurd se cumuleazi la cildura schimbatd cu mediul de unitatea de
masd de fluid aflat in curgere prin conducte. Degi se acceptd si de
aceastd dat3 o serie de ipoteze simplificatoare, acestea isi reduc
influenta datoritd formulirii termodinamice a conditiilor 1la
limit&, metoda apartinand de fapt domeniului cuprins intre metodele
liniare $i cele neliniare de calcul. Ea conduce la obtinerea unor
rezultate foarte bune atunci cénd nu trebuie avutd in vedere in mod
expres influenta inertiei coloanei e fluid, respéctiv in cazul
motoarelor functionénd la turatii mai mici de 4000 rot/min. Este de
remarcat de asemenea aplicabilitatea metodei

in apropierea

rezonantei, cu ajutorul ei putandu-se evidentia fenomenul de

umplere acustic¥. Inadvertentele care apar in cazul undelor de mare
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amplitudine si in cazul motoarelor policilindrice se datoreazi in
primul rénd liniariz3rii conditiilor la limitd.

2.1.5 Evaluarea fenomenelor nestationare din
tubulatura de schimb de gaze cu metode neliniare
de calcul

Calculul stiarii gazului In conducte drepte se face relativ
ugor cu ajutorul solutiilor complete (2.41) ale sistemului de
ecuatii cu derivate partiale (2.40), nefiind necesari decat
scrierea corectf din punct de vedere matematic a conditiilor la
limitd la cele douX capete ale conductei. Problema se complicX insi
in cazul unor sisteme complexe de conducte, previzute cu numeroase
sectiuni de discontinuitate, aga cum este cazul conductelor de
admisiune $i evacuare ale motoarelor cu ardere interni. In plus in
cazul motoarelor policilindrice, In aceste sisteme apar zone de
bifurcare sau unificare a conductelor, caz in care ipoteza curgerii
unidimensionale nu mai este aplicabiliA. In aceste situatii este
necesar s# se apeleze la o metodi numerici de calcul, cele mai
semnificative fiind prezentate in continuare.

2Z2ed.5.1 Metodsa caracteristicilor

Metoda cea mai utilizati pentru integrarea sistemului format
din ecuatiile diferentiale de conservare $1 bilant{ tratate 1in
paragraful 2.1.3, este metoda caracteristicilor. Aceasts optiune se
datoreazd faptului ci ecuatiile cu derivate partiale amintite sunt
de tip hiperbolic, de ordinul intdi, iar aceastsx metodi este
specificid acestui tip de ecuatii.

Rationamentul de bazX al acestui procedeu consti in faptul ci
printr-o alegere adecvati a unui sistem de coordonate, sistemul
original de ecuatii hiperbolice de ordinul intdi poate fi Inlocuit
printr-un sistem exprimat Iin coordonate caracteristice, care este
un sistem natural in sensul c&, In functie de aceste coordonate
operatia de diferentiere este mult simplificati. Metoda
caracteristicilor apartine prin modul de rezolvare numerics
efectivi metodelor cu diferente finite.

Conform teoriei ecuatiilor cu derivate partiale,
cvaracteristicile reprezinti acea categorie de curbe trasate intr-o
diagramd t-x, de-a lunsgul cirora ecuatiile diferentiale pot fi usor
integrate. Ca urmare rezolvarea ecuatiilor diferentiale se va face
numai de-a lungul acestor curbe caracteristice. Avantajul principal
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constd In faptul cd nu se mai pune problema gidsirii unor solut{ii in
functie de cele doud variabile independente, adicd timpul Tt si
spatiul x, <¢i functie doar de o noud i unicd variabild
independentd care descrie curba caracteristicd in planul 1-x si
face in acelasi timp legdtura Intre variabilele t $i x. Bineinteles
in acest caz solutia nu va mai avea valabilitate In intregul plan
t-X c¢1 doar de-a lungul caracteristicilor.

In diagrama t-x, numitd $i diagramd de pozitie, perturbatiile
se transmit atat spre stanga cat si spre dreapta cu viteza
sunetului, iar traiectoriile acestor ‘perturbatii se numesc linii
Mach. Ca urmare se poate scrie:

%’{ﬂao (2.55)

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

r—§-=const:.=a (2.56)

respectiv:

X

r+?0=const.=ﬁ (2.57)

Ecuatia (2.56) reprezintd linia Mach a perturbatiilor ce se

deplaseazd spre dreapta, in timp ce ecuatia (2.57) defineste linia

Mach a undelor cu deplasare spre stdnga. Ca urmare in diagrama de

pozitie se vor defini familii de curbe, care in anumite conditii

pot fi considerate ca drepte paralele intre ele, ce au ca parametri

pe a respectiv B si care reprezinti caracteristicile ecuatiilor
diferentiale (2.40).

Pe de altd parte, {inadnd cont de relatia de legdturi dintre

presiunea p §i viteza sunetului a in mediul gazos, respectiv:

1 0p _ 2 Ba

‘ap 9x,t x-19x,% (2.58)
ecuatiile (2.40) devin:
2 0a +a 8w
x-19t 3x
2 8a+aw -0 (2.59)
®x-10x ot

Inlocuind in ecuatiile de mai sus coordonatele de timp t si
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spatiu x cu noile coordonate o si B definite prin relatiile (2.56)
$1 (2.57) si tindnd cont de legiturile ce existi intre derivatele

rarfiale ale acestor douil categorii de coordonate:

9.9dp_0o, 3_3 dp_1 3 (2.60)
% 9pdr P’ Ix 3 dx a, P

se obtine noua formd a ecuatiilor (2.59) valabill de-a lungul
caracteristicilor:

a_i(w-K_fla)w (2.61a)
a_%(m Kfla)=o (2.61b)

Aceste ecuatii care nu sunt valabile decat de-a lungul
caracteristicilor poart3 numele de conditii de compatibilitate. Ele
pot fi integrate imediat, avand solutiile:

w-—z—a=const. (2.62a)
x-1

W+ a=const. (2.62b)
K+1

Avand iIn vedere ci solutia (2.62a) este valabili doar de-a
lungul dreptelor de a=const., in timp ce solutia (2.62b) este
valabil&d de-a lungul dreptelor B=const., rezulti ci ambele solutii
sunt aplicabile simultan numai in punctele de intersectie a doud
linii Mach.

- Aceste solutii pot fi de asemenea reprezentate intr-o diagrami
in coordonate adimensionale:

W 2 a
a,’ k-1 a,

numitd diagramd3 de stare, sub forma wunor familii de drepte
convergente care descriu starea mediului de-a lungul celor doui
tipuri de 1linii Mach. In aceasts diagramd, dreptele inclinate spre
sténga corespund liniilor Mach ale perturbatiilor ce se deplaseazi
spre stanga. Pe de altd parte, daci alegem pentru diagrama de

pozitie coordonatele (t,x/a“ liniile Mach se vor obtine in aceasta
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diagramd tot sub forma a doud familii de drepte convergente.

F:--&--° 1*-*° M- h din by By b & |Lbs 0y ,ag
diagrama de pozitie 1i . \\J oy
corespunde o "linie de ! o
stare" in diagrama de stare. ///6
Punctului de 1intersectie a %
doud linii Mach iIn diagrama o %
de pozitie, definit prin 8 %3
pozitia x si timpul =, 1ii 5 92
corespunde un punct de % %
intersect{ie a liniilor de e
stare din diagrama de stare y

~ R % 0
care la randul s3du permite
determinarea starii 3,0
momentane a gazului. Exist3 jyfa
deci posibilitatesa de a 1
urméiri variatia marimilor de 1) Q X
stare ale mediului azos iIn ‘ap

diagrama de stare pas cu pas Figura 2.8: Diagrama de pozitie
pentru toate punctele de
intersectie ale liniilor Mach respective.

In figura 2.8 este
reprezentatd diagrama de
pozitie, iar in figura 2.9

cea de stare pentru cazul

unei conducte in
interiorul careia se
deplaseazi in migcare

rectilinie-alternativd un
piston, cel3lalt capit al
sau fiind liber, caz
analizat de altfel si din

punctul de vedere al

teoriei acustice in figura

2.6. Liniile Mach ale Figura 2.9: Diagrama de stare
undelor ce se deplaseazi
spre dreapta sunt notate cu a; iar liniile de stare cofespunzétoafe

cu AL' In mod similar, In cazul undelor spre stanga se folosesc
notatiile b, respectiv B,. Starea initiald este definiti
doud diagrame de notatiile a, b, respectiv A si B fari

Pornind de 1la conditia initiali care

in cele
indici.
Precizeazi c¢Z inaintea

BUPT



SCHIMBUL DFE .?NCARCATURA 37

inceperii migcirii pistonului starea de repaus este caracterizati
de viteza sunetului in mediul gazos respectiv a;, se pot identifica
cinci puncte pe segmentul 00’ in diagrama de pozitie. Urmirind
liniile Mach ce pornesc din acestea, Se'ob@in patru puncte noi ce
corespund unui moment de timp ulterior $i1 reprezinti punctele de
intersectie a cadte dou¥ 1inii Mach indreptate In directii diferite.
Bineinteles pentru toate cele cinci puncte situate pe segmentul 00’
starea gazului este cea initiald, de repaus, ceesa ce corespunde
punctului de intersect{ie al dreptelor A $i B din diagrama de stare,
respectiv originii acesteia.

Pe de altd parte prin prelungirea liniilor Mach, in diagrama
de pozitie se genereazi cinci puncte noi plasate pe segmentul
imaginar 11’ care corespund unui moment de timp ulterior. Starea
gazului in aceste cinci puncte se determing din nou in diagrama de
stare. In plus este ins3i necesari cunocasterea conditiilor de
margine pentru punctele 1 $i 1’ situate la capetele conductei.
Astfel pentru capdtul din stanga al acesteia, conditia de margine
este datd de legea de miscare a pistonului:

?h:(‘t)?azgo (2.63)

ca urmare punctul 1 se va g3#si in diagrama de stare la intersectia
dreptelor Al $i B. Pentru a determins dreapta A1 se introduce in
abscisa diagramei de stare valoarea wl/ao obtinutd din conditia de
margine amintiti si se ridici o perpendiculari pani la intersectia
cu dreapta B. Prin punctul astfel obtinut se duce o paraleli la
dreapta A, care este chiar dreapta A1 ciutatd. Aceastd dreaptid de
stare reprezintd locul geometric al tuturor stdrilor gazului pentru
punctele situate de-a lungul liniei Mach a,.

Pentru capdtul liber al conductei conditia de margine este
sintetizati prin relatia pP=p; ceea ce implicid egalitatea a=a. Ca
urmare starea 1’ se va gZsi chiar in abscisa diagramei de stare,
mai precis la intersectia cu dreapta A, adic&@ exact iIn origine.
Liniei Mach spre stanga ce pornegte din 1’ i1i corespunde tot starea
B.

Fizic acest lucru se traduce prin faptul ¢& la momentul de
timp corespunzitor punctului 1°' capdtul liber al conductei nu este
incd afectat de perturbatia produsd de deplasarea pistonului.

Aplicand aceeasi metodd in continuare, se determini dreptele
de stare AZ’ AS' s.a.m.d. De precizat c¢i datoritd caracterului
simetric al functiei ce defineste conditia de margine (2.63),
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dreptele A1$i Asrespectiv A2$i A‘sunt identice. Pentru linia Mach
ce porneste din punctul 5 (35) se identificd dreapta de stare A in
mod similar prin introducerea in abscisa diagramei de stare a
marimii w/an si coborarea unei perpendiculare pana la dreapta B.
Prin acest punct se duce din nou o paraleld la dreapta A care
reprezintd dreapta de stare AS' Starea gazului corespunzitoare
punctului 5’ se va gdsi la intersectia dreptei Al cu abscisa
diagramei de stare Intrucat la capdtul liber al conductei trebuie
indeplinitd conditia a=a;. Se obtine astfel dreapta de stare m care
se traseazd paralel cu dreapta B prin punctul de stare 5'. Se poate
observa c3d tuturor punctelor notate cu ' 1In diagrama de pozitie si
aflate la capdatul liber al conductei, le corespund std&ri ale
gazului situate pe abscisd in diagrama de stare, situatie specifici
de altfel punctelor de la capdtul liber.al unei conducte.

In mod similar se poate determina starea gazului 1In orice
punct x al conductei, fiind necesard cel mult o interpolare intre
doud puncte de intersectie ale liniilor Mach.

Avantajul metodei constd 1In posibilitatea de a rezolva o
ecuatie diferent{iald f&rd a fi necesar s3 se apeleze la ipoteze
simplificatoare.

Dacid in exemplul mentionat s-a pistrat, pentru comparatie,
ipoteza undelor de micd amplitudine impusid in cadrul teoriei
acustice, In cele ce urmeazd se va renunta la aceastd ipotezi. Vom
continua 1nsd s& considerdm c¢d avem de-a face cu o curgere
izentropica, fari frecare, pentru a nu complice excesiv aparatul
matematic ce va fi prezentat.

Ca urmare ecuatiile diferentiale (2.40), relativ simple, vor
fi inlocuite cu ecuatiile (2.38) si (2.39). De data aceasta nu se
poate neglija nici viteza gazului w $1 nici variatia vitezei
sunetului a in timpul propagidrii undelor, datorit: acceptarii
ipotezei undelor de mare amplitudine.

Scdzadnd ecuatia (2.38) din (2.39) se obtine:

0
v P L gf (w-a) ap] (2.64)

Pe de altd parte, prin insumarea relatiilor amintite rezult#:

2
W+(W+a) o al 2B+ (wra) ap] (2.65)

Ecuatiile (2.64) i (2.65) au fost astfel prelucrate incat si
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fie pusi in evidentd termenii de tipul:

JZ+(w¢a) 0

—_— 2.66
ot ox ( )
care intervin in ele.

Dacd se introduc dou3 noi variabile: azalx,t) si B=B(x,t) si
se utilizeazd notatiile:

do _ . _dB _
ok, kv Gxox Ba.c (2.67)
se obt{ine:
3.y B,5 8. 8. 3,40
% %3a Peapl o xae *Pgp (2.68)

care introduse iIn relatiile (2.64), (2.65), conduc la:

[a,+ (w-a) & ](a—x a_lpgg)+[p,+(w-a)px](g_;-%pa_g)m (2.69)

Lo, + (w+a) o ](ax alp g{:) [B,+ (w+a) B ](‘9” W2 a_B)=o (2.70)

Pentru ca in fiecare din cele doul ecuatii diferentiale si nu
apard decdt functii de o singura variabilid, se impun conditiile:

e t(wa)a,=0; P +(w-a)p,=0 (2.71)
Ca urmare ecuatiile (2.69), (2.70) se simplifici devenind:
ow_ 1 dp
_— - = 2.73)
8t ap ox (
ow_ 1 dp
_——— == (2-74)
B apdp

Pentru cazul curgerii izentropice avem:

6p 1 _ 2 da

ox,t ap x-10dx,t

ceea ce implica:
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a_i(w—?'j‘_la)m (2.76a)
3%(;.”‘_%&):0 (2.76b)

Ecuatiile (2.76a) si (2.76b) sunt identice cu ecuatiile
(2.62a) si (2.62b) si pot fi de asemenea integrate de-a lungul
curbelor de o respectiv B constant. Ca urmare conditiile de
compatibilitate, respectiv ecuafiile diferentiale aplicate de-a
lungul caracteristicilor, sunt identice independent de miArimea
amplitudinilor wundelor, singura diferentd constédnd in forma

caracteristicilor. De data aceasta avem:

ox

aT
___=W+a=(__) (2.77)
ax p=consc.
a
__:=W_a=(_gi:) (2.78)
L2 p=const.
Ca urmare ecuatiile caracteristicilor vor fi:
X
t-——=const.= .
A B (2.79)
X
t-——=const.= .
o cons ® (2.80)

care inlocuiesc ecuatiile (2.56), (2.57).

Aceste relatii definesc liniile Mach de-a lungul c3rora se
propagé undele in diagrama de pozitie. Decosebirea fati de solutia
liniara a problemei constd In faptul cd viteza w a gazului nu mai
este neglijatd, iar viteza sunetului nu se mai consideri a fi
constantd, ci variabild in functie de starea gazului. De aceastX
datd liniile Mach nu vor mai fi drepte ci curbe.

Rezolvarea problemei se face insd iIntr-un mod simlar cu cel
prezentat anterior, prin urmdrirea punctelor de intersectie ale
liniilor Mach respectiv ale liniilor de stare 1in

cele dauid

diagrame. Dacd in ceea ce priveste diagrama de stare situatia

rimane practic aceeasi intrucat conditiile de compatibilitate sunt
identice, in privinta diagrameil de pozitie intervin o serie de
modificdri datoritd faptului c& liniile Mach sunt curbe a caror
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curburd trebuie calculati pas cu pas., Dacid Insi pasii de calcul
sunt suficient de mici se poate considera ci legdtura dintre
nodurile retelei se face prin intermediul unor drepte de panti
variabild ceea ce simplificx mult lucrurile. '

In plus in diagrama de pozitie se pot lua in considerare, pe
langd liniile Mach spre sténga $i spre dreapta, si traiectoriile
rarticulelor de fluid, definite de relatia:

L. (2.81)
dt

In cazul curgerii subsonice panta acestor traiectorii este mai
mare decdt cea a liniilor Mach. Dacd in cazul curgerii izentropice
aceste drepte suplimentare pot furniza o serie de informatii, care
nu sunt insi absolut necesare pentru rezolvarea problemei, in cazul
general al curgerii neizentropice rezolvarea problemei nu este
posibild f3ri utilizarea lor.

In concluzie se poate afirma c& metoda caracteristicilor
permite calculul variatiei marimilor de stare Intr-un mediu gazos
in cazul curgerii nestationare pentru cazul cel mai general, prin
rezolvarea pas cu pas a ecuatiilor (2,19), (2.23), (2.33).

Spre deosebire de cazul simplificat, care presupune existenta
in conducti doar a undelor de mici amplitudine, ceea ce ar implica
© propagare a undelor cu o vitezi constantd si egald cu viteza
sunetului, in realitate datoriti wvalorilor relativ mari ale
amplitudinilor undelor, acestea se propagd in conducti cu o viteza
variabild ce depinde de starea locald a gazului $1 tine cont i de
viteza de curgere proprie a acestuia. Consecinta este ci undele de
presiune igi modifici forma in timpul curgerii, datoritd vitezei
diferite de propagare a celor doud "capete" ale undei. Acest lucru
poate duce la aparitia locali a unor gocuri de presiune, care
constituie zone de instabilitate 1in calcul ih care variatia
mdrimilor de stare prezintd cresteri semnificative.

Bineinteles toate aceste fenomene nu pot fi luate in
considerare prin metodele liniare de calcul, fiind necesars
utilizarea unei metode neliniare.

2o ld.S5.2 Metode cu elemet ffinit
Pentru descrierea migcirii nestationare a gazelor se poate

utiliza o metodi ce are la bazi transformarea ecuatiilor generale
ale dinamicii gazelor de tipul hiperbolic cu derivate partiale 1In
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raport cu timpul t si spatiul x, iIn ecuatii diferentiale ordinare
prin pistrarea continuitdtii timpului s$i prin discretizarea
variabilei x intr-un num3r de puncte, utilizdnd o schemd cu
diferente finite [15). Fiecare punct iIn care se discretizeazd
variabila x va fi centrul unui element finit, care se definegte ca
fiind un volum limitat al traseului de curgere, pentru care se
scriu ecuatiile fundamentale ce definesc starea gazului. 1In
interiorul elemetului finit m3rimile de stare sunt constante gi au
valorile precizate pentru centrul s3u. Astfel fiecdrui element
finit 1i va corespunde un set de ecuatii diferentiale format din
ecuatia de continuitate, ecuatia de conservare a impulsului
respectiv a energiei. Seturile de ecuatii scrise pentru toate
elemetele finite, iImpreund cu conditiile initiale si la limitd
constituie un sistem de ecuat{ii diferenf{iale ordinare care poate fi
rezolvat printr-o multitudine de metode numerice. Devine astfel
posibild alegerea unei metode numerice adecvate din punct de vedere

al preciziei, stabilitd{ii si 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 $i elemente finite de volum variabil reprezentand
cilindrii motorului. Pe de altd parte se disting elemente finite
specifice conductelor de curgere cu doud sectiuni de schimb cu
exteriorul, numite tronsocane, sau cu mai multe astfel de sectiuni,
numite noduri.

Ca urmare un traseu de curgere, care In cazul m.a.i este
delimitat intre sectiunea limita de intrare a aerului din atmosfers
in sistemul de admisiune $i sectiunea limiti de iegire a gazelor
arse din sistemul de evacuare, se imparte in elemente finite.
Acestea se influenteazd reciproc prin schimburile de masd, impuls
$i energie ce au loc intre ele, modul de interactiune reciproci
fiind descris prin ecuatiile generale ale dinamicii gazelor
particularizate pentru fiecare element.

Ecuatiile generale, deduse in paragraful 2.1.3 se vor prelucra

convenabil prin aproximarea derivatelor in raport cu spatiul x cu

ajutorul diferentelor finite centrate de ordinul intdi de precizie.

In conformitate cu relatia de definitie a acestora, s$i tinand cont

de notatiile din figura 2.7 a, se poate scrie:
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(2.82)

br-a - £

introduc

notatiile __,///—_—_

utilizate in

figura 2.7b, a)

e X presia

derivatei in

!
|
|
! T |
raport cu x a | ! |
.. | 1 I
funct e’ f se va ' !
b) _<:)_ —_ ._...(:}_.__.h..__.,{:>_,__
s C r _ - r |
'

|
simplificat: //{ : \
Of, _ £iy Ens i\ N~

—_— interfatd mi
ax 1, \\

(2-83) element finit 1

'/7

interfatd iv

Figura 2.10 a,b: Tronson de conductd Impdrtit iIn
elemente finite

unde indicii m
si v se referi
la elementele finite din amontele respectiv avalul elementului
finit curent i.

In continuare se va prezenta pentru exemplificare modul de
transformare a ecuatiei de conservare a masei In conformitate cu
principiile enuntate.

Astfel, aplicdnd aproximarea (2.83), a derivatei partiale 1in
raport cu spatiul ecuatiei de continuitate (2.19}, in care nu se
mai simplificd termenul referitor la sec{iunea de curgere A din

ecuatia (2.18), se obtine pentru elementul finit i relatia:

d(pA)1+ (pwﬁ)iv-(pwn)mi=o
dz 1,

(2.84)

in care s-a eliminat simbolul derivatei parf{iale, iIntrucat apare
numai derivata In raport cu timpul.

Notdnd fluxurile de substant{d prin interfetele elementului
finit:

dmmi_ dmiv_ 2.85)
o = (pwA) pyi _d?'_(pWA)iv (

si introducadndu-le In relatia (2.83), se obtine dupd calcule
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simple, noua formd a ecuafiei de continuitate:

dm, - dr,, dmy,

(2.86)
dt dr dt

care nu mai cuprinde decdt o singurd derivatd iIn raport cu timpul
T.

In mod similar se procedeazd s$i cu ecuatiile de conservare a
impulsului respectiv energiei [23], care in urma prelucrdrii sunt

aduse sub forma:

duy _, dm, dm -
(ng)f(“mi'”i) go(Usv™Us) —ga " *AyPrsPi) =L iFeg (2.87)
respectiv:
AT\ o (mp Sy ) (o du (Efﬁ)-( L)ﬂ
&), (’"Tdy, dt )1 (me) o5 5 i 0 2)d (2.88)

2 2 dmv
- [(ew% +%)iv— (e+%)i dtl -Q;-Fpw

Sistemul obt{inut in final, compus din ecuatiile (2.86),
(2.87), (2.88) are avantajul c& poate fi integrat in raport cu
timpul cu o metodid oricat de precisi, firi a fi necesard cregterea
ordinului metodei de integrare in raport cu spatiul. In acest mod
dispar multe constrangeri legate de alegerea parametrilor de
discretizare in timp $i spatiu, crescand stabilitatea numerici a
metodei. Metoda prezentatd a fost definit¥ ca fiind de fapt o
cvasimetodd a elementului finit.

Dezavantajul aparent al acesteia ar consta in faptul c3i
ordinul mare al metodei de integrare in timp amplificd timpul de
calcul. Acest fapt este insi relativ decarece, pe de o parte, in
aceastd metod3 pasul de discretizare in spatiu este mult mai mare
decat la metoda caracteristicilor, sc#zand astfel numdrul de
in
cadrul metodei s-au utilizat formule de aproximare de ordinul intai
de precizie a derivatelor spatiale, in  timp

ecuatii ce trebuie integrate in timp, iar pe de altsi parte

ce metoda

caracteristicilor foloseste metode de ordin superior din

considerente de stabilitate numerici.

Dezavantajul real al metodei rezidi insi in definirea greoaie
$1 imprecisd a midrimilor de stare din interfete. Pentru rezolvarea
acestui aspect se pot lua in considerare mai multe variante:
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a) In interfete, mirimilor de stare 1i se atribuie valorile

medii ale mirimilor de stare din centrele elementelor adiacente

f(x)
A
f \ %;ﬁ f;w ;
7@7& ~ |
! r ! !
| } [ | f
| : ] ) |
| | | ; [
] 1 1 L 1 -
m m i iv v X

Figura 2.11: Calculul mirimilor de stare din interfete
(varianta a)

interfetei, caz prezentat in figura 2.11.

Se reamintegte ci principiul cvasimetodei elementului finit
presupune cd& mArimile de stare sunt constante pe lungimea
elementului. Dacd variatia reald a unei mirimi de stare este de
tipul functiei f(x) din figura 2.11, se observd ci mirimile

determinate in acest caz pentru interfete sunt necorespunzitoare.

f(x)

T-""7"7

< k- ——— e — =

I - —

i X

Figura 2.12: Calculul mirimilor de stare din interfete
(varianta b)

b) In interfete mArimile de stare se obtin prin interpolare
liniard intre mdrimile de stare din centrele elementelor adiacente
interfetei, caz prezentat in figura 2.12. Si in acest caz obtinerea
mirimilor de stare In interfete nu surprinde alura curbei reale de
variatie a acestor mirimi.

¢} In interfete m3rimile de stare iau valorile corespunzitoare

elementuluil finit din amontele interfetei. In cazul in care
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X

Figura 2.13: Calculul mi3rimilor de stare din interfete
(varianta c)

vitezele din elementele finite adiacente intefefei sunt de semne
contrare, mirimile de stare se determid ca In cazurile a) sau b).
Cazul iIn care vitezele au toate acelasi semn (gazul curge iIn sensul
axeil x) este prezentat In figura 2.13.

De aceastd datd se observd o mai buni concordantd a valorilor
marimilor din interfefe cu variatia reald a curbei.

Alte metode de definire a mdrimilor de stare din interfete se
bazeazd pe intersectia cu ordonata acestora fie a unor tangente
duse la graficul real al functiei, fie a unei funct{ii spline cubice
de interpolare dus& prin centrele elementelor finite, fie a unei
functii cubice de interpolare Hermite generati pe portiuni. Chiar
dac3d aceste procedee conduc uneori la determinarea unor mirimi de
stare in interfet{e mai apropiate de valorile reale, ele complica
excesiv metoda duc@nd la cregterea timpului de calcul.

Din descrierea cvasimetodei elementului finit se poate trage
concluzia cd punctul ei slab Il constituie impreciziile in tratarea

interfetelor elementului finit. Ca urmare s-ar impune o noui

abordare In care interfetele si devind noduri ale elementului
finit, iar in interiorul elementelor finite mirimile de stare si nu
aibd valori constante ci s& varieze liniar sau chiar dupi functii

de grad mai mare. Din pacate 1Ins&i o astfel de abordare,

concretizatd In metoda elementelor finite hibride, necesitd un

aparat matematic mai sofisticat ceea ce complic&8 rezolvarea

problemei. In cele ce urmeazi se va prezenta pe scurt sirategia de
rezolvare a sistemului de ecuatii diferentiale cu ecuatii partiale

format din ecuatiile (2.19), (2.22) si (2.33), cu ajutorul acestei

metode, strategie care implicad mai multe etape [23] :

Prima etapd presupune transformarea ecuatiilor cu derivate
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partiale In raport cu timpul t si spatiul x in ecuatii diferentiale
ordinare in raport numai cu timpul. Aceastd transformare se
realizeaz3 prin douf metode de aproximare a derivatelor partiale in

Taport cu “spatiul, diferentiate din cauza naturii disfincte a

fenomenelor fizice descrise de ecuatiile sistemului precizat.
Astfel ecuatiile (2.19) si (2.23) reprezinti ecuatii de
propagare pentru care se utilizeazd metoda Galerkin de aproximare
a elementelor finite, obtinadndu-se functii de interpolare liniari
pentru densitatea p si viteza w care apar 1n aceste ecuatii. Spre
deosebire de acestea, temperatura, a cdrei derivatd temporali apare
in ecuatia (2.33), prezinti discontinuitdti pe traseul de curgere;
ca urmare acestei ecuatii i se aplici metoda de aproximare cu
diferente finite, iar pentru temperaturi se utilizeazE o functie de
interpolare constanti. Elementele finite considerate au cate trei

noduri, sunt de forma prezentati in

figura 2.14 si au fost denumite elemente

finite hibride. Trebuie avut insi in @E ~ 4{3
NS
vedere c3, pentru a putea utiliza functii 1 2 3

de interpolare de ordin diferit, aceste

functii trebuie alese astfel incdt s& nu Figura 2.14: Element
finit hibrid

prezinte noduri comune. Aceasta a fost
una din ratiunile pentru care s-au ales
func{ii de interpolare liniare pentru p $i w si constante pentru T,
primele definite in nodurile din capetele elementului finit, iar
ultima In nodul central al acestuia.

Cea de-a doua etapid presupune integrarea in timp pe un pas de
integrare At a ecuatiilor ob{inute in prima etapd. In urma acestui
proces se obtin valorile nodale ale funct{iilor de stare p, w si T
la momentul t+At. Metoda de integrare numerici ce ar putea fi
utilizatd este, de exemplu, metoda Runge-Kutta de ordinul IV de
precizie.

Etapa a treia o constituie aproximarea functiilor de stare la
momentul t+At in nodurile elementului finit in care nu au fost
deteminate in cadrul etapei a doua. Astfel densitatea $i viteza se
obt{in pentru nodul central 3 prin mediere intre valorile nodale
extreme, iar temperatura T se obtine pentru nodurile extreme dupa
metoda prezentatd anterior la punctul c).

In acest mod se cunosc functiile de stare in toate cele trei
noduri ale elementului finit $1 se poate trece din nou la prima
etapi.

Metoda elementelor finite hibride prezinti o serie de avantaje
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fatd de cvasimetoda elementului finit cum sunt:

- realizarea continuitdtii densita{ii si vitezei pe parcursul
traseului de curgere;

- posibilitatea de tratare corespunzdtoare a nodurilor de
ramificatie «c¢u 1Inglobarea perfectd a acestora 1In reteaua
elementelor finite.

Cu toate acestea trebuie precizat ci tratarea fenomenului de
curgere a gazelor prin tubulaturile de distributie ale motoarelor
cu ardere internd prin metoda elementului finit se aflad abia la
inceput de drum, neputdnd 1ncd& si 1Inlocuiascd complet metode

consacrate cum este metoda caracteristicilor.

2.1.6 Validarea experimentalh a rezultatelor
obtinute cu modele rprezentative relativ 1la
schimbul de incaAarcahaturfa in motoarele cu ardere

interna

Pentru a trage concluziile 1in ceea ce priveste metodele de
calcul cele mai potrivite péntru evaluarea procesului de schimb de
gaze ce are loc In motoarele cu ardere interni se vor prezenta in
cele ce urmeazi, In mod comparativ o serie de rezultate de calcul
$i date experimentale relativ la presiunile din cilindru i in
diferite puncte ale conductelor de evacuare.

Pentru comparatie s-au ales doud metode de calcul de categorii
diferite, $i anume metoda wumplerii si golirii respectiv metoda
caracteristicilor. Calculele, efectuate pe calculatoare numerice s-
au efectuat cu doud programe consacrate, $i anume programul CIMAC,
realizat la Universitatea Tehnicd din Miinchen care utilizeaza
metoda umplerii si golirii, respectiv programul PROMO realizat la
Universitatea Ruhr din Bochum bazat pe metoda caracteristicilor,

Intr-o primd etapd calculele au fost efectuate pPe un motor
semirapid, in patru timpi, tip MAN 52/55 avand 10 cilindrii in V cu
diametrul de 520 mm, cursa 550 mm $i functionand la o turatie
nominald de 430 rot/min. Figura 2.15 prezinti comparativ datele
obtinute pe cale experimentald, respectiv datele de calcul cu cele
doud metode pentru presiunea gazului in interiorul cilindrului si
In conducta de evacuare in punctul de m¥suri M;. Datele
experimentale sunt trasate cu linie Ingrosati in timp ce valorile
calculate sunt trasate cu linie continui (metoda caracteristicilor)

respectiv cu linie intreruptd {(metoda umplerii si golirii) De
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remarcat cid cilindrul A3 este singurul conectat la conducta de

evacuare luatd iIn discutie.
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Figura 2.15: Comparatie iIntre datele experimentale si
obtinute cu metoda umplerii si golirii respectiv cu metoda
carcateristicilor In conducta de evacuare (motor MAN 52/55)

Se poate observa c¢d utilizarea metodei caracteristicilor

conduce la obf{inerea unor rezultate foarte
determinate experimental. In acelasi timp 1Insd se remarcid si
erorile foarte mici ce rezultd prin utilizarea metodei umplerii si

golirii atédt in ceea ce priveste presiunea din cilindru cédt si cea

apropiate de cele

din conducta de evacuare,
Rezultate similare s-au obtinut
efectuate pentru cazul mai multor cilindri conectati la aceeasgi

si In cazul calculelor

conducti de evacuare.

Ca urmare se poate concluziona c#, avand In vedere timpii mult
mai mici de calcul presupusi de metoda umplerii si golirii fatd de
metoda caracteristicilor, s$i tindnd cont de diferentele foarte mici
dintre rezultatele calculelor efectuate cu cele doud metode, in

cazul motoarelor lente $1 semirapide nu este justificatd utilizarea

metodei caracteristicilor.

In plus metoda umplerii
cazul motoarelor cu ordine de aprindere simetric@, c¢i indiferent de
conectaf{i la acelasi colector de evacuare,

$1 golirii prezintd avantajul, 1in

numdrul cilindrilor
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calculul ciclului real se face pentru un singur cilindru, urmand ca
debitele masice de gaze evacuate s& fie translatate de cateva ori
in functie de num3rul cilindrilor s$i de ordinea de aprindere, in
vederea calculului presiunii din colector. Aceasta simplificare
reduce extrem de mult timpii de calcul i creeazd un avantaj
decisiv metodei umplerii si golirii.

Aspectul legat de timpul de rulare nu este nicidecum de
neglijat pentru c3, dacd programul bazat pe metoda umplerii si
golirii aplicat unui singur cilindru necesitid cca. 10-15 min. de
rulare, utilizarea metodei caracteristicilor implicd timpi de
rulare mult mai mari ce pot ajunge pand la 6-12 ore in functie de

numdrul ipotezelor simplificatoare adoptate si de tipul motorului.
A |
bar ”
- u A ®
P’ ’g

Hhe r/\ <

N7 / ~x N

SF N
AN

SN SIN/AY
VAN HAYAYN

DSE DSA . ISE 152
) 90 180 270

+ + } + i
360 450 540 = 630 *RAC 720

Figura 2.16: Comparatie 1Intre datele experimentale $i cele
obtlnute'cu.metodg umplerii si golirii, respectiv cu metoda
caracteristicilor in conducta de evacuare a unui m.a.c. rapid

Situatia se schimb& insi in cazul motoarelor rapide unde cele
doud metode oferd rezultate sensibil diferite. Pentru exemplificare
s-a considerat cazul unui motor diesel cu 8 cilindri In V avand
diametrul de 230 mm, cursa 230 mm $i functionand la o turatie de
1500 rot/min., In figura 2.16 se prezint& curba de presiune in doud

puncte de m3dsurid plasate iIntr-o conducti de evacuare 1In care
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debiteazi doi cilindri conform schemei prezentate de asemenea in
figurd. Se remarci, $1 de aceastd datid, c¢i rezultatele obtinute cu
metoda caracteristicilor sunt foarte apropiate de cele determinate
pe cale experimentali. In schimb utilizarea in acest caz a metodei
umplerii si golirii conduce 1la aparitia unor erori semnificative
care nu mai pot fi acceptate, decidt eventual in cazul unor calcule
estimative. Aceeasi tendintd se constati $1 In ceea ce priveste
evolutia presiunilor in cei doi cilindri calculati cu cele doud
metode prin comparatie cu datele experimentale, aspect prezentat in
figura 2,17.
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Figura 2.17: Comparatie intre datele experimentale si
cele obtinute cu metoda umplerii $i golirii respectiv su
metoda caracteristicilor in cilindrii unui m.a.c. rapid

In concluzie se poate afirma c#, in cazul motoarelor lente si
semirapide este de preferat utilizarea metodej umperii si golirii
pentru calculul schimbului de incd3rcituri datoriti simplitdtii sale
si a timpilor mult mai scurti de calcul, aspecte conjugate cu
ob{inerea unor rezultate foarte apropiate de cele determinate
experimental. In schimb pentru motoarele rapide utilizarea acestei
metode conduce la aparitia unor erori semnificative ceea ce impune
aplicarea uhei metode neliniare de calcul a procesului de schimb de
gaze, chiar dacd aceasta implici o crestere a complexitdtii si a
timpului de rulare. In plus, trebuie avut in vedere faptul c&, cu
cat rapiditatea de functionare a motorului creste, cu atdt erorile

rezultate prin metoda umplerii si golirii sunt mai mari.
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2.1.7 Conclu=zii privind procedeele de calcul ale
procesului de schimb de Incarcatura

Din analiza metodelor prezentate privind calculul schimbului
de incirciturd si a fenomenelor dinamice care il Insotesc, se pot
desprinde cateva concluzii legate de utilitatea lor.

Metoda umplerii s$i golirii respectiv metoda cvasistationard
pentru evaluarea schimbului de gaze are in vedere ipoteza umplerii
si golirii succesive a cilindrilor, conductele fiind tratate ca
rezervoare volumice 1In care viteza sunetului este foarte mare 1in
comparatie cu viteza de evoluf{ie a fluidului, valorile momentane
ale mirimilor de stare fiind aceleasi pentru tot traseul avut in
vedere. Procedeul are o veridicitate foarte bund 1In cazul
motoarelor de turatie mijlocie-micd si cu colectoare scurte dar de
diametre mari [45].

Metodele de calcul care folosesc ecuatii de bilant enersgetic,
tratidnd evolutia fluidului de lucru iIn ipoteza curgerii in regim
nestationar pe traseele de schimb de gaze ale motoarelor cu ardere
intern&, au 1n general un principiu wunitar de rezolvare a
problemei. Ele folosesc fie ecuatiile acustice pentru undele de
presiune $i vitez&d de micid amplitudine, fie ecuatia de curgere
pentru fluide incompresibile aplicabili in cazul oscilatiilor
atenuate. Ipoteza undelor de micd amplitudine specifica
liniariz&rii, dacd In general poate fi acceptati pentru traseul de
admisiune, in cazul traseului de evacuare ea trebuie limitati la
motoarele cu un grad maxim de supraalimentare de 60%, functionand
la turatii mijlocii-mici. Totusi, neludnd in considerare frecirile
interne ale fluidului s$i acceptédnd ci parametrii ce guverneazi
curgerea se modificd 1In secvente aproximativ egale cu viteza de
propagare a sunetului, erorile introduse prin liniarizares undelor
pot conduce la abateri severe fatd de valorile mdsurate 1in
instalatii experimentale.

Rezultate mult mai bune din punct de vedere al veridicit&tii
modelului matematic in raport cu fenomenele reale, care sunt de
altfel aplicabile pentru toate clasele de motoare,

se obtin prin
utilizarea metodei caracteristicilor §i a metodei elementului
finit. Reclamdnd unitdti de calcul de mare capacitate gi vitezi,
aceste metode moderne 1si dovedesc eficienta $i prin aceea cd pot
fi incluse mai wusor conditiile la limit&, calculul fiind mai
complet $i pretdndu-se mai bine studiului fenomenelor.insotite de
oscilatili de mare amplitudine.
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2.2 Evaluarea Procesului de ardere in
motoarele cu ardere internih utilizand
legea de degajare = caldurii

2.2.1 Considera;t::i_i generale asupra metodologiei
de evaluare a arderii

Un aspect esential al calculului cu ajutorul ordinatorului a
ciclului real de functionare al m.a.i. Il constituie modelarea
corespunzdtoare a arderii ce are loc in cilindrul motorului.
Problema este relativ mai usor de rezolvat in cazul unui motor cu
aprindere prin scanteie {m.a.s.), la care 1in camera de ardere
intdlnim un amestec omogen, si este mai complicati in cazul
motoarelor diesel, mai ales daci avem de-a face cu camere de ardere
divizate.

In timp ce calculul legii de ardere pe baza evaluirii legii de
evolutie a presiunii (procedeu denumit in literatura striini ca
"analiza legii de evolutie a presiunii") a fost abordat si rezolvat
de Lange si Woschni [40] pentru cazul motoarelor cu injectie
direct3, respectiv de Anisits s$i Zapf [4] pentru motcarele diesel
cu camerd separati, o problemi mai complicati o constituie
modelarea unei legi teoretice de ardere pentru un motor aflat inci
in faza de conceptie. In acest sens trebuie avut in vedere ci
procesul de ardere este deosebit de complex, el fiind influentat de
un foarte mare numir de factori, de care insi nu se poate tine
intotdeauna seama la stabilirea unei legi de ardere teoretice.

Tocmai de aceea nici pani in prezent nu s-a putut realiza o

descriere matematici a legii de ardere care s3 tind cont de toate-

fenomenele singulare ca: injectia combustibilului, pulverizarea,
distributia combustibilului in camera de ardere, amestecarea si
vaporizarea sa $i in sfarsit aprinderea amestecului carburant. Au
existat bineinteles numeroase incerciri in acest sens, care au
reusit intr-o oarecare mAsuri $i1 clarificarea unor aspecte
importante ce intervin inaintea $1 In timpul procesului de ardere.
Totusi datoritd influentelor numercase $1 contradictorii ale
diferitilor factori, ca s$i datoriti domeniilor extrem de diferite
de variatie ale acestora de la un caz la altul, rezultatele

obtinute au o aplicabilitate limitat3.
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2.2.2 Calculul procesului de ardere cu ajutorul

caracteristicii de degajare a caldurii

Primele incerciri de modelare a arderii dupd o lege teoretica
au tinut cont de faptul c& la inceputul acestui proces existd o
tendin{3d de crestere a cantitd{ii de energie dezvoltate pe gradul
RAC (dQ/da), iar catre sfarsitul arderii se remarcid o tendint{i de
scidere a acestui parametru. Ca urmare legea de degajare a ca&ldurii
a fost reprezentatd sub forma unui triunghi, dupd cum rezultd din
figsura 2.18.

De.i  .__. —— - 1

abordare a problemei pare dQC

relativ simplist, el a fost dot
utilizat o periocadd destul I y
de indelungati pentru ]

modelarea arderii, legea de
degajare a céldurii fiind

caracterizatd de urmdtorii

parametrii: QCfOf

- suprafata 5}/
triunghiului, c¢a mAsurd a ia /(jza sa
energiei  dezvoltate prin pmi o
arderea combustibiluluij ._@ﬂ4 xl RAC]

- durata arderii: 4aq, = Ay
e - e AX g

54 1

- unghiul de avans la Figura 2.18: Lege simpli de degajare
declansarea arderii: Ba= 360 a caldurii
fa?

- intervalul unghiular dintre momentul de inceput al arderii
$1 momentul atingerii maximumului curbei de degajare a c&aldurii

(varful triunghiului), Q.

Chiar $i wutilizadnd aceastd lege simplad de ardere, prin
varierea diferitilor parametri caracteristici se pot trage
concluzii privind factorii de influent{d asupra procesului de

ardere.

Bineinteles cercetdri efectuate in domeniu au cHutat s&

inlocuiascd acest tip de variatie a cantitdt{ii de energie
dezvoltate prin ardere pe gradul RAC cu legi mai complexe care si
se apropie cat mai mult de curba reali de ardere.

Cea mai bund aproximare in acest sens o realizeazi metoda

propusd de Vibe [71], care degi a fost stabilitd pentru cazul unui
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amestec omogen in cilindru, situatie caracteristici m.a.s., poate
fi extinsd cu rezultate acceptabile $i In cazul m.a.c. Functia de
ardere, stabilitd de Vibe permite calculul cZldurii momentane

dezvoltate prin arderea combustibilului pe baza urmdtoarei relatii:
x=1-e-ay™ (2.89)

unde: x - raportul dintre cantitatea de cZldurd dezvoltatd prin
arderea combstibilului panX la momentul a pe ciclu si cantitatea

totald de cdldurd dezvoltatid prin arderea combustibilului pe ciclu:

Xx= Qe (2.90)
Qcror
respectiv:
y=2"%a (2.91)
L PR
unde: a - pozitia curentd a manivelei motoare [ °RAC]
a;, - pozitia manivelei motoare la Inceputul arderii [ "RAC]
a, - pozitia manivelei motoare la sfarsitul arderii [ °RAC]
In figura 2.19 este
reprezentatd grafic dependenta 10 ;>/7
x=f(y) X ////:
Pentru stabilirea valorii 08 1
factorului a, care tine cont de //
gradul de perfectiune al arderii, 0,6
se impune conditia limitd la /eﬂ=Q?/A%=2 /éﬂ=5
sfarsitul arderii: 0.4
y=1 = x=1 L / /
0,2
conditie «care nu este insa ///
indeplinitd decat daca a=e, lucru | 0
care se datoreaza functiei ? 0 0,2 0.4 0,6 0.8 y 10

X iale di lati 2.89) —

exponentiale din relatia ( Figura 2.19: Legea de degajare a
Dac& se acceptd Insi o eroare de cildurii dupd Vibe

0,1%., adici daca se pune

conditia:
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y=1 = x=0.999

se obtine a=6,908, valoare care va fi de altfel utilizatd in
calcule.

Parametrul de formd m caracterizeaz& alura functiei de ardere
si "centrul de greutate al arderii". Prin intermediul acestuia se
poate realiza o bun& aproximare a legii de ardere determinate
experimental cu ajutorul unei legi de tip Vibe.

Legea de ardere Vibe se obtine prin prelucrarea functiei de
ardere (2.89), sub forma:

%’i =a{m+1)yme ar™ (2.92)

Reprezentarea graficd a ecuatiei (2.92) este prezentatd in
figura 2.20, care redid legea de variatie a c3dldurii totale

degajate.
Datoriti varfului ce
caracterizeazd legea de ardere a 4L
motoarelor cu aprindere prin ax
. - .. dy
comprimare la inceputul arderii,
pentru acest tip de motoare se obtin 0s m=5 L
m=l
valori uzuale pentru m in intervalul =2
0,1...1,2 in timp ce pentru motoarele
cu aprindere prin scanteie valoarea 0
parame trului de formX este 0 10
. . y
aproximativ 1,8.

Ié}oculnd In relatia (2.92) F gura 2.20: Legea de
expresiile lui x respectiv y date in variatie a cZldurii totale
relatiile (2.90) si (2.91), se obtine degajate

expresia completd pentru legea de

ardere:
dQc_ dQccac a-a,, m -a-( EA-:r. (ae1)
e el e R (2:99)

Din aceastd relatie se vede ci legea de ardere este de fapt
definitd prin patru parametri:

- cantitatea de caldurs dezvoltati pPrin arderea
combustibilului pe ciclu, Qi L[kJ/ ciclu cilindrul;

- durata unghiulard a arderii Ao.a ["RACY;

- momentul de Inceput al arderii a;, ["RAC];
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- parametrul de formd Vibe m.
In figurile 2.21 a,b sunt prezentate legile de ardere obtinute
pe cale experimentali,

prin analiz ’~ 1l_gii ._e
evolutie a presiunii, 5
pentru doud tipuri de jif
motoare diesel dy —— masurat
functiondnd la sarcini ‘ c—e - Vibe
plinX. Comparativ in
aceleasi figuri sunt 3
prezentate legile de
ardere  ob{inute prin < tﬂ\\
relatia propusi de Vibe, 2 /
relatie in care s-a /
introdus valoarea !
prarametrului de formi m ! ; S
determinati pe baza \\§-k“-~___
legii reale de ardere. 0
Daca in cazul ' y
motoarelor diesel cu 1 ura ", "a: Legi de ardere pentru un
m.a.c. cu injectie directd
cameri separati de

vartej se constatd o aproximare suficient de buni a legii reale de
ardere de citre legea de
tip Vibe, lucru care
‘este de altfel valabil
}si in cazul m.a.s. si al a ma&surat
m.a.c. cu injectie 4
idirectd si distributie

-~ - Vibe

Peliculari a

combustibilului 3
(procedeul M), in cazul

m.a.c, cu injectie

directd cu distributie a
combustibilului in masa

de aer din camera de

ardere existd diferente

insemnate intre cele

doud legi de ardere. In 0

aceasta situatie se

Figura 2.21b: Legi de ardere pentru un

utilizeazd o lege Vibe o > b .
= m.a.c., cu camerd separatd de vartej

de ordinul I1 [70]
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definitd de relatia:

x=x1+x2=(l—e"’-"fm)+(1-e"’yfzq) (2.94)
unde:
respectiv:
¥,= Z_:a‘:" P Ya© aA—::: ; Aa,,=Aa, (2.96)

Factorul B defineste procentul din cantitatea totald de
combustibil pe ciclu care se aprinde 1In periocada corespunzitoare
primului termen al legii Vibe de ordinul II.

Forma completd a acestei functii este:

1, do. . Aa, (a—a,,)"‘x a(m +1)
Qccot d( “"afa) Aaal Aaal ea(%)ﬁq
Aa, (2.97)

+ (1-9)(“'“1»:)"" a(m,+1)

Aa, . ea(:-_::.)mpx

In acest caz legea de ardere Vibe este definiti prin cinci
parametri ( m, m, Aan, 4a,, B), ceea ce presupune si o
adaptabilitate mai bund a acesteia la legea reali de ardere. Nu
trebuie 1nsi neglijat faptul ci sl complexitatea calculelor creste,

chiar $i numai pentru determinarea celor cinci parametri.

2.2.3 Cu privire 1a evaluarea arderii in
motoarele cu ardere internm 1la regimuri diferite
de regimul de referinth

Rezultate mult mai favorabile s-au obtinut insi atunci cand
s-a urmdrit, nu stabilirea propriu-zisi a legii de ardere, ci doar
a modificdrilor pe care le suferi aceasta la schimbarea regimului
de functionare al motorului. Aceasta presupune cunoagterea legii
reale de ardere pentru un anumit regim determinaty experimental,
lege care poate fi apoi modificatX $i adaptatX oriciZrui alt regim
de functionare al aceluiasi motor, in functie de modificHArile
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suferite de parametrii de regim. Chiar s$i aceastZl rezolvare, doar
partiald a problemei este de mare interes mai ales in domeniul
motoarelor diesel lente sau semlraplde la care costurile probelor
de stand sunt foarte ridicate.

Pentru cazul motoarelor diesel cu camers separatd o solutie in
acest sens a fost propusi de Woschni $1 Anisits iIn lucrarea [76].
Ei iau In considerare doui legi diferite de ardere pentru cilindru
respectiv pentru camera separat3i de vdrtej iar principalele relatii
vor fi prezentate in continuare.

Astfel momentul de inceput al arderii in camera separatd
(indice S) este definit pentru un regim oarecare al motorului prin

parametrii: momentul de iInceput al injectiei .., intarzierea la

i’
producerea injectiei Aa $i iIntérzierea la aprindere Aa conform

relatiei:

Cras= gt A0+ A, (2.98)

Calculul momentului de inceput al arderii in camera separatd
rentru regimuri de funct{ionare diferite de regimul de referintid,
pentru care se.cunoaste legea reald de ardere, se proate face pe
baza relatiei:

aras=araso_“ua_Aaia_Aaaa+an+A“1+Aaa (2.99)

unde indicele 0 se referi la regimul de referinti, toate mirimile
corespunzitoare acestuia fiind cunoscute.

In relatia (2.99) momentul de inceput al injectiei a.: este

ii?

cunoscut iar Intarzierile Aai si Aaa se pot calcula pe baza

relatiilor stabilite de Anisits [3] In functie de parametrii noului

‘regim:

Aa1=Aaio-n£ (2.100)

o

respectiv:

o

99

Aa,=6:m'107+1,3+e T -p** (2.101)

unde p*$i Tzreprezinté presiunea respectiv temperatura in momentul
de inceput al injectiei.

Calculul momentului de inceput al arderii in cilindru (C) se

poate face pe baza unei relatii simple, considerdnd c# are loc

practic o translatie a acestui moment fatd de regimul de referinti

cu acelasi unghi cu care se translateazi momentul de inceput al
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arderii in camera separatd fatd de acelasi regim,
“rac=°‘£aco’¢zasa+“tas (2' 102)
In ceea <ce priveste durata arderii, Anisits propune

urmidtoarele relatii de calcul pentru camera separatd respectiv

pentru cilindru:

ABey _(n)* (2.103)
Aayg, \ 1
0.6 0,5
Mac:(ﬁ) N (2.104)
Ao, A n,

Se observd cd ambele mirimi sunt influentate de turatia
motorului, iar in cazul duratei arderii in cilindru mai intervine
ca factor de influentd $i coeficientul excesului de aer A.

In sfarsit pentru recalcularea parametrului de form& Vibe m,
pPentru un regim diferit de cel de referintd, se propun urm3toarele
relatii:

- pentru camera separat3:

0,5
s _ (Bay,)*( T, ﬂ) (2.105)
mg, Ao, b, T)\ n
- pentru camera principala:
Me Mg n 0.8
_C=-_"s{ (2.106)
Mep mso(no)

Trebuie precizat aici ci au fost realizate $1 modele de ardere
mono, bi sau tridimensionale care au in vedere $i luarea in

considerare a neomogenitXi{ilor chimice $1 termice ale acestui
proces. Aceste modele sunt insi foarte complexe, au o sensibilitate
foarte mare si prezinti dificultdti in definirea conditiilor de
contur. Totugi pe baza lor se poate obtine o descriere foarte
reusit® a proceselor de formare a amestecului $i de ardere pe baza
unui inventar minim de informatii disponibile incx din’ faza de
proiectare. Pentru aceasta 1insi# este necesari utilizarea unor
capacitdti de calcul mari si rapide, iar pretul aplicatiilor
propriu-zise este consistent.

Pe de altd parte ins#, atunci cand se dispune de un model
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experimental pentru motorul iIn cauzi sau micar pentru unul similar
din punctul de vedere al form&rii amestecului $i al arderii,
utilizarea unei modelari de tip Vibe a arderii conduce la rezultate
suficient de bune. Problema devine mai delicatd in lipsa unui
suport experimental caz in care modelarea arderii dupd o lege Vibe
se va face pe baza datelor indicate de literatura de specialitate,
situatie in care mai pot surveni erori ce urmeazi a fi corectate pe
standul de probe dupd realizarea prototipului.

Alegerea procedeului de cuantificare a arderii este, in ultimi
instantd, o decizie tehnico-economici pentru cj nu intotdeauna
reducerea marjei de erori de calcul, de exemplu de la 15% la 10%,
este motivati 1in conditiile 1in care verdicful final pentru

optimumul constructiv—functional al motorului 11 di tot standul de
probe.

2.2.4a Interpretarea unor date de calcul ale
bProcesului de ardere obtinute pe baza
determin&rilor experimentale

Pentru evaluarea ciclului real de functionare al motorului
diesel cu cameri cilindricX de turbionare, motor care a constituit
de fapt modelul experimental al cercetXrilor efectuate in cadrul
brezentei teze de doctorat si ale cXirui caracteristici constructiv-
functionale sunt descrise pe larg in capitolul 5, este necesari fie
aproximarea legii de ardere dupi metoda propus3d de Vibe, fie
;determinarea legii reale de ardere pentru un anumit regim de
Jfunctionare al motorului, lege care sX fie apoi extinsi si pentru
alte regimuri. In ambele cazuri este insi necesar si se dispuni de
un minimum de date experimentale, respectiv:

- legile de erlutie a presiunii in cele douz camere;

- debitul de aer aspirat de motor;

- debitul de combustibil injectat;

- Presiunea medie efectivy;

- turatia motorului.

Bineinteles, avand in vedere tipul motorului, este necesar si
se calculeze cite o lege de ardere pentru fiecare dintre cele doux
camere. In plus, t{indnd cont de schimbul de iIncArcituri dintre
acestea trebuie calculate in prealabil si legile de variatie a
maselor in fiecare camerX dupd unul din modelele prezentate 1n
capitolele ulterioare.

Evaluarea masei de combustibil ce arde in cele douX camere se
face tinand cont de energia termicd dezvoltatid in fiecare dintre
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Figura 2.22: Legea de degajare a cdldurii si legea de
variatie a cdldurii totale pentru cilindru

ele si de masa de gaz transferatid prin canalul de legituri.
Calculele se efectueazd computerizat ceea ce simplificid mult
problema.

In figurile 2.22 respectiv 2.23 sunt reprezentate 1legea de
degajare a cdldurii $i legea de variatie a cdldurii totale degajate
prin ardere, calculate pentru cilindru respectiv camera de
turbionare pe baza determinirii experimentale a m&rimilor enumerate
mai sus pentru un regim de sarcin3d plind si o turatie de 1500
rot/min. Determinirile experimentale s-au efectuat cu instalatia
prezentatd in capitolul 5.
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Figura 2.23: Legea de degajare a cildurii $1 legea de
variatie a c#ldurii totale pentru camera de turbionare

De precizat c& in final, insumand c#ldurile dezvoltate in cele
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doud camere trebuie si se obtind o valoare egali cu (mH ). In
general acest lucru nu se intampld cu exactitate datorltd unor
erori de determinare (erori de indicare a PMI erori de determinare
a n1velulu1 de presiuni pe ciclu, erori de stabilire a rapdrtului
de comprimare) sau de calcul (inexactitéti in aprecierea stirii
gazului la inceputul comprimdrii, utilizarea unor valori inexacte
pentru constantele ce intervin 3in calcul, apreciere inexacti a
coeficientului de convectie a, etc.).

Dupi cum se poate constata din figurile amintite,
initializarea arderii are loc in camera separatd unde de altfel si
legea de ardere este caracterizatd de o panti mare a tangentei la
curbd, determinadnd o dezvoltare brusci a energiei termice ceea ce
did un caracter violent arderii. In schimb, in cilindru arderea
incepe cu o oarecare intdrziere dat3 de trecerea combustibilului
dintr-o cameri in alta prin canalul de legdturi. Aici cantitatea de
energie dezvoltatd pe gradul RAC este mai micd, in schimb durata
arderii este mai mare decat in camera de turbionare. Tocmai
caracterul arderii este cel care asigurd un avantaj important
motoarelor diesel cu cameri divizati prin comparatie cu cele cu
injectie direct3, s$i anume mersul mai linistit al motorului, dar
tot el determinZ cresterea consumului de combustibil datoriti unei
durate mai mari a acestui rroces [74].

De remarcat c¢i cele doui legi de degajare a c#ldurii
~determinate pe baza calculelor experimentale au un aspect
‘aseménétor, de oscilatii amortizate aflate in opozitie de fazi.

“Unu1 maxim al curbei de ardere dintr-o camers 1i corespunde de

fiecare datid un minim in cealaltd camerd. Acest lucru se datoreazd
‘comunicdrii dintre cele doud incinte prin intermediul canalului de
legdturad. In calculul ciclului real insi nu se va opera direct cu
legile de degajare a cilduriji determinate experimental, ci ele vor
fi prelucrate si inlocuite cu niste curbe "aplatizate"

De asemenea calculul ciclului real este posibil si prin
inlocuirea celor doui curbe obtinute prin aplatizare cu legi de
ardere de tip Vibe de ordinul I, caz In care trebuie determinati in
prealabil cei doi parametri a $i m care conduc la obtinerea unei
diagrame indicate si in general a unor performante ale motorului
cdt mai apropiate de cele obtinute pe cale experimentali. In cazul
de fatd s-a adoptat valoarea constantd dedusd anterior pentru
factorul de apreciere a perfectiunii arderii, a=6,908. Pentru
determinarea factorului de form& m s-au fadcut mai multe ruliri in

care s-au utilizat diferite valori acestuia, ajungandu-se la
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concluzia cd cele mai potrivite sunt m=0,6 pentru camera principald
respectiv m=0,1 pentru camera separatf de vartej. Valorile obtinute
evidentiazd o datd In plus caracterul mai violent pe care il are

arderea 1In camera de turbionare.

2.3 Procedee de cuantificare a
schimbului de calduria suportat de
fluidul motor

2.3.1 Consideratii generale

Fenomenul de schimb de c¢#ldurid ce are loc 1In interiorul
cilindrilor motoarelor cu ardere interni intre fluidul motor si
peretii cilindrului, constituie probabil wuna din cele mai
complicate probleme ingineresti de schimb de c#ildurid datoriti
variatiilor rapide ale temperaturii, presiunii $i vitezei gazului
corelate cu modificarea continui a volumului cilindrului.

In acelasi timp ins# fenomenul este deosebit de complex, fiind
puse 1n evidentd variatii In timp ale densit#tii fluxului de
cildurd ce pot oscila intre 0...10 MW/M in mai putin de 10 msec.
De asemenea se remarcd variatiile in spatiu ale aceleiasi m#rimi,
cercetsrile experimentale indicand diferente de pani la 5 MW/m2
pentru dousi puncte ale camerei de ardere aflate la o distanti de
numai 10 mm [10]. DacXZ tinem cont si de numeroasele tipuri de
camere de ardere existente si de geometria variabilX a acestora
datoratd migcarii pistonului, se poate afirma cZ ne aflim inci
departe de o rezolvare analitici a acestui proces.

Este poate interesant de amintit c& insusi Rudolf Diesel a
subestimat oarecum importanta fenomenului, primul motor realizat de
el functiondnd fAr¥ nici un sistem de ricire a cilindrului

sau
pistonului.

Ulterior problema stabilirii unui coeficient mediu de schimb
de c#ldurd pentru intregul volum al cilindrului a fost abordat¥ de
numerosi cercet#fitori, o astfel de relatie devenind necesars pentru
evaluarea fenomenului in ansamblu in cadrul simulZfrii numerice prin
intermediul ordinatorului a proceselor reale ce au loc in motor.
Relatiile stabilite de. diferiti cercetAtori au
aplicabilitate mai mult sau mai Putin extins si realizeazXx

o]

aproximare a fenomenului. Pentru simplitatea exprim&rii, in cele ce
b

urmeazd facem distinc{ie 1intre coeficientul de

convectie si

respectiv coeficientul de schimb de cHdurji care are in vedere atat

un domeniu de
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transferul de calduri convectiv cat $i pe cel prin radiatie.

2.3.2 Analiza critich = pPrincipaleloxr relatii
utilizate pentru evaluarea coeficientului de
transfer termic

In functie de modul de stabilire a relatiei de calcul a
coeficientului de schimb de cilduri gaz-perete, aceste relatii pot
fi Impartite in trei categorii:

*¥ Relatii simple stabilite prin metode empirice;

* Relatii bazate pe modele globale (unizonale) ale camerei de
ardere ce au fost stabilite folosind teoria similitudinii;

* Relatii complexe bazate pPe modele numerice multizonale ce
depind de viteza variabili g gazului.

In cele ce urmeazid vor fi analizate succint cele trei
categorii enumerate.

2. 3. 2.1 Relatii de calcwul simple, Stabilite prirn
metode empirice.

Primele incerciri in domeniu au fost efectuate de Nusselt
(1923) [53}, care a studiat fenomenul de schimb de cZlduri intre
gazele de ardere aflate in interiorul unei incinte sferice i
perefii acesteia, cu scopul stabilirii a dous relatii separate
rentru fluxurile de cXldurX transmise prin convectie respectiv
jradiatie. Fluxul de c#lduri transmis prin radiatie a fost calculat
ca diferentd intre fluxurile totale de cZldurXk transmise in dou#
situatii: (a) peretii interiori ai sferei au fost innegriti,
fespectiv {(b) peretii interiori ai sferei au fost suflati in aur.

Ca urmare Nusselt ob{ine urmitoarea relatie pentru
coeficientul de convectie echivalent:

a 4
g = 0,421 ( Tg) _( Tp) (2.107)
T Ty Tp 100 100
unde Tg,’% - temperatura gazului respectiv a peretelui.

Dupd stabilirea acestui coeficient, pentru calculul celui de
convectie, Nusselt a scdzut din fluxul total de cXlduri partea

transmisd prin radiatie, obtindnd expresia:

0‘2-=1:173p2Tg (2.108)
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Se observd c& 1n relatie intervine, pe langd temperatura
gazului Tp si presiunea acestuia p. Pentru a putea extinde relatia
(2.108) si in domeniul motoarelor cu ardere internd, Nusselt 1i
adaugi un termen ce tine seama de turbulenta suplimentar& creatd in
masa de gaze prin miscarea pistonului $i care cuprinde ca parametru
viteza medie a pistonului Wy Ca urmare, coeficientul de convectie
din cilindrul unui m.a.i. va avea forma:

a .= al £(w,) (2.109)

c

unde fhu) este functia de turbulentd a cdrei relatie stabilitd de

Nusselt este:

£(w,)=(1+1,24w,) (2.110)

Coeficientul de schimb de cd3ldurd a se obtine deci prin

insumarea relatiilor (2.107) si (2.108):
a=a +te, (2.111)

Cercetdrile 1lui Nusselt sunt continuate de Briling care
modific& functia de turbulent{d si stabileste pentru prima dati douid
expresii diferite pentru cazul motoarelor cu aprindere prin
scanteie respectiv al celor cu aprindere prin comprimare. Dupa
Briling, relatia (2.110) devine [36]:

* pentru m.a.s.:

L(w,) =(1+0,185w,) (2.112)
* pentru m.a.c.:
L(w,) =(2,45+0,185w,) (2.113)
Ulterior Eichelberg (1939) consideri cd valoarea

coeficientului a depinde s$i de densitatea gazului, de fenomenul de
curgere a gazelor 1in lungul peretilor s$i, pentru periocada arderii,
de radiatia gazelor [20]. O problem3d complicati o constituie
stabilirea exactd a regimului de curgere g gazelor 1in clllndru,
regim influentat de mai mul{i ‘factori:

* regimul de curgere pe traseul de admisiune |, respectiv
baleiaj;

¥ regimul de curgere pe traseul de evacuare;

* turbulenta produs3d de miscarea Pistonului;
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* fenomenul de injectie a combustibilului in cilindru;

"% turbulenta suplimentari produsi prin ardere.

Pe baza rezultatelor experimentale obtinute, Eichelberg
propune urmitoarea relatie pentru coeficiéntul de schimb de calduri
intre gaz si perete:

«=2,44°/w, /BT, (2.114)

In aceastd relatie se tine cont de fenomenul de radiatie prin
Cregterea ponderii temperaturii gazului, care se gdseste la puterea
0,5 fat¥d de 0,33 in cazul relatiei lui Nusselt. In schimb prin
éomparatie cu relatia (2.108) scade exponentul presiunii (de 1la
0,66 la 0,5). In ceea ce pPriveste regimul de curgere, el intervine
in relatie tot prin intermediul vitezei medii a pistonului. Relatia
lui Eichelberg a fost utilizat¥ pe scari largd in trecut si

continud si fie aplicat3 in domeniul motoarelor de turatie scizuti.

Alte dou3d relatii pentru coeficientul de schimb de c#lduri
sunt propuse de Van Tyen (1962) [36]. Intr-o primi varianti el
realizeazi modificarea functiei de turbulentd, prin analogie cu
Briling, dandu-i acesteia forma:

£(w,)=3,19+0,885w, (2.115)

valabild pentru cazul m.a.c. Experimente ulterioare il conduc insa
.la o noud relatie ce combinZi carecunm relatiile stabilite de Nusselt
Vo, .

"s$1 Eichelberg:

a=4’83m (2.116)

neglijand ins3d termenul de radiatie (2.107) din relatia lui
Nusselt.

Toate relatiile prezentate Pénd Iin acest moment sunt ocarecum
similare, ele fiind relativ simple iar deducerea lor facandu-se de
fapt pe cale cvasiempirici. Ele se diferentiazd doar printr-o serie
de coeficienti numerici sau prin factori diferiti de amplificare
pentru presiune, temperatura gazului si viteza medie a pistonului,
toti acesti coeficienti fiind stabiliti de autori prir cercetiri
experimentale proprii si avand in general o aplicabilitate limitata
la cazurile particulare studiate.

Cercetarile ulterioare au abordat aceste feomene din
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perspectiva teoriei similitudinii ceea ce a dus la obtinerea unor

relatii mai exacte, cu domenii de aplicabilitate mai extinse.

2.3. 2.2 Relatii bazrzate pe teoria similitudinii,
ce wutilireazxha modele globale pentru camera de

ardere.

Prima relatie din aceastd categorie a fost stabilit& de Elser
(1954), care se bazeaz3 iIn stabilirea criteriilor de similitudine
pe "metoda ecuatiilor diferent{iale", metodi care presupune
exprimarea acestor criterii direct din ecuatiile diferentiale ce
descriu problema in spet{d pe baza teoremei mn [65]. Ipotezele
simplificatoare adoptate in vederea stabilirii ecuatiilor
diferenf{iale sunt:

*¥ Procesul de transfer termic intre gaz si perete, are loc de
fapt doar iIntr-un strat limitd aflat iIn contact cu peretele.
Grosimea acestui strat este foarte micX iIn raport cu raza de
curbur¥ a peretelui, astfel incadt se poate considera ci avem de-a
face cu un perete plan.

* Fenomenul de schimb de cdlduri este considerat
unidimensional, nestationar.

* In cilindru nu exist¥ unde de presiune, astfel Iincat
presiunea este variabil¥d doar in timp $i nu in spatiu.

Ca urmare se poate scrie urmitoarea ecuatie diferentiali ce
descrie fenomenul de schimb de cZlduri:

or, , OT\_dp _ &T,
C, L£e
P (61: ax) i AL (2.117)
Pe baza ecuatiei (2.117), Elser stabileste o ecuatie
criteriald de tipul:
- wt As
Nu=fPo, =g oum) (2.118)
unde: Nu=al/A - criteriu de similitudine Nusselt;

pezlwpcp/l - criteriu de similitudine Peclet;

wi/1 - parametru de frecvent;

As/cp - variatia specificid a entropiei.in timpul arderii;

Kk - exponent adiabatic.

Relatia existentd intre aceste criterii, ca $i constantele de
proportionalitate ce intervin in aceastX relatie,

nu pot fi insi
stabilite pe baza teoriei similitudinii ¢i doar prin experiment. In
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criteriile de mai sus Elser Inlocuiegte viteza w cu viteza medie a

pistonului W, $i dimensiunea caracteristici 1 cu cursa pistonului
S. Relatia (2.118) devine:

Nu=£, (Pe) £, (&1) f3(ATS)f4 (x) (2.119)
P

Se observd ci prin inlocuirile efectuate $i neglijarea
constantelor numerice termenul (wt/1) s-a modificat in (ot).
Intrucat arderea in m.a.c. are loc Intotdeauna cu exces de aer, se
poate accepta ipoteza simplificatoare a utilizdrii pentru mirimile
caracteristice ale fluidului de lucru a valorilor corespunzitoare
pentru aer la o temperatura ce reprezintd media aritmetici dintre
temperatura gazului $i cea a peretelui.

Pentru termenul (As/cp), Elser stabileste urmitoarea relatie
de calcul:

T -
As 1, Tg_x-1,, D (2.120)
<y T, X By

unde Py si TD reprezinti presiunea respectiv temperatura fluidului
de lucru in starea de referintd, care poate fi de exemplu momentul
de inceput al comprim#rii.

Problema care se pune este de a stabili expresiile functiilor

‘ﬂ din relatia (2.119). Avand in vedere cid exponentul politropic

este o constantd, termenul corespunzdtor poate fi neglijat.

Pentru determinarea 1lui ﬁ s-a pornit de la incerciri
experimentale efectuate pentru cursa de comprimare atit la motoare
in doi timpi cat $1 in patru timpi. Transformarea suportatd de
fluidul de lucru a fost consideratd cvasiizentropici, astfel incat
termenul (As/cp) se anuleazd. Prin evaluarea datelor referitoare la
transferul termic, se obtine:

Nu=6,5/Pe (2.121)
respectiv:
£, (Pe) = /Pe (2.122)

Reprezentand grafic functia Nu//Pe fatid de pozitia manivelei
motoare af RAC}, la diferite regimuri de sarcini $1 turatie, s-a
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demonstrat ci aceastd funciie este independentd de unghiul a, dar
creste cu cregterea sarcinii.

Urmdrind apoil reprezentarea graficid a functiei:

u (L"’) (2.123)
/Pe B

pentru diferite regimuri de sarcind i turatie, s-a obtinut o

expresie liniard pentru functia fS' $1 anume:

f3(£)=6,5(1+0,5A—S-) (2.124)
Sp Sp
Inlocuind aceast3 expresie 1in ecuatia (2.119), 1In care

datoritd impreciziilor procedeelor experimentale s-a neglijat
termenul fz(wt), se obtine:

N‘u=6,5\/ﬁ(1+0,5—?) (2.125)

P

ceea ce corespunde unui coeficient de schimb de c&dlduri:

JWApC -
a=6,5——£§£—2ll+0,5(lniz—5—llnlzﬂ (2.126)

T, «x By

Aceastd formuld stabilit& de Elser nu este aplicabild decat in
perioada 1in <care toate organele de obturare sunt inchise
(comprimare, ardere, destindere) nefiind valabild 3Iin timpul
procesului de schimb de gaze.

Cercetdrile ulterioare ale lui Oguri [54] au pornit tot de la
relatia initiald a lui Elser (2.119) scrisi sub forma:

Nu= £, (Pe) fz(a)fa(%) (2.127)
p

In aceastd relatie se pdstreazd expresia (2.122) pentru

ea a fost

funct{ia f(Pe). 1In - ceea ce priveste functia fy,
determinat¥ pentru un domeniu unghiular cuprins intre punctul mort

interior (PMI) si 40°RAC dup& PMI, domeniu in care functia f,{(a)
este cvasiconstantd. Expresia lui q devine: !
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f3(£)=1,75(l+£) (.4207)
[oy

CP p

In sfarsit stabilirea dependentei criteriului Nusselt de
pozitia manivelei motoare, respectiv a functiei Q(a) s-a bazat pe
ipoteza Inregistririi unui maxim al acestei functii la cca. 20°RAC
dupd PMI, obtinandu-se deci:

I, (a)=2+cos (a-20) (2.129)

Prin introducerea relatiilor (2.122), (2.128) si (2.129) in
(2.127), se obfine expresia:

Nu=1,75‘/P—e(1+%)[2+cos(a—20)] (2.130)
b

O abordare mai complex® a acestei probleme a fost realizati de
Sitkei [66], care delimiteazd trei procedee distincte de
transmitere a c3dldurii Intre fluidul de lucru si pereti, si anume:

*¥ convectia fortatd in regim turbulent;

¥ radiatia gazelor;

¥ radiatia flicHrii.

Astfel coeficientul global de transfer termic se poate obtine

, ca sum& a trei termeni:

} Q=@ et (2.131)

Determinarea coeficientului de convectie a, s-a realizat dupi
metodele teoriei similitudinii, pornind de la relatia:

Nu=KRa®7? (2.132)
respectiv:
Eg=x(ﬂ5e_i')o'7 (2.133)
A n
unde:

1=8,56"10°T,

(2.134)
n-3,24107 757

Relatia de calcul a coeficientului de convectie dupd Sitkei,
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va fi:
P w7
®_=0,039 (1+b) ’f (2.135)
[~4 To v
g e
unde: p - presiunea gazului;
H - temperatura gazului;
w - viteza medie a pistonuluij;

:
b - constant&@ ce caracterizeazd tipul camerei de ardere;

% - diametrul echivalent care se calculeazid cu relatia:
2Dh .
d === (2.136)
¢ D+2h

D - diametrul cilindrului;

h - 1indl{imea momentand a spafiului cuprins 1intre capul
pistonului s$i chiulasi.

In ceea ce privegte radiatia gazelor, trebuie avute In vedere
doar doud componente, $i anume dioxidul de carbon si vaporii de
apd. Gazele elementare, ca oxigenul, azotul si hidrogenul sunt
inerte din punctul de vedere al radiatiei termice. Pornind de la o
compozitie volumicd a gazelor de ardere caracterizatid de 10,1% €0y,
9,3% %O $i 80,6% aer, Sitkei stabileste expresia coeficientului
energetic de emisie al gazelor:

€= € tPey - Ae, (2.137)

Factorii de corectie B respectiv Aegsunt necesari deocarece benzile
lungimilor de und& in care emit cele doud gaze se suprapun partial,
astfel incédt radiatia totald va fi mai micd decat suma radiatiilor
partiale. Ca urmare expresia coeficientului echivalent de schimb de
cdldurd prin radiatia gazelor este:

(%) - (5]
- e,Cy 100 10 (2.138)
TgT

unde C;= 5,775 [W/#K] este constanta de radiatie a corpului negru.

Sitkei face precizarea ci aceastd componenti a schimbului de
cdldurd poate fi neglijatd in special in ‘cazul unor motdare ce
funct{ioneaz& cu un amestec sidrac (valori mari rentru coeficientul
excesului de aer 1)}, cand scade sever concentratia componentelor
radiante, HZO si COr

Cea de-a treia componentd a schimbului de cAldurs si anume
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radiatia flicdrii, este o caracteristici a motoarelor diesel, la
care prin ardere rezulti o flaciri de culoare galbeni ce contine
particule de carbon si funingine incandescente. Radiatia ce rezulti
in acest mod este de cateva ori mai mare decit cea datorats
gazelor, iar spectrul ei de emisie este mai uniform, apropiindu-se
de cazul radiatiei corpurilor solide. Coeficientul echivalent de
schimb de c¢Zlduri datorat radiatiei flécdrii se calculeazi cu
relatia:

< 4
. .=¢.c \100 100 (2.139)
£T %fYnN
o T.-T
unde T[— temperatura flicarii;
er’ - coeficient energetic de emisie al flicarii.

Intrucat temperatura fldcidrii T“ nu variaz# practic cu
cregsterea presiunii medii efective, ea poate fi considerats
constantd [66] avand valoarea de cca. 2400 K.

Coeficientul energetic de emisie Eﬂ se calculeazi cu relatia:

0,18
1409 1€ (2.140)
£

er=

~unde € este o functie de pozitia momentani a manivelei motoare si

yse calculeazd cu relatia:

I

€ =1-e71:3p1 (2.141)
unde: p - presiunea din cilindru;
1=1,8Dh/(D+2h) - lungime caracteristicd;

D - diametrul cilindrului;
h - in&l{imea momentani a spatiului dintre capul cilindrului
$i chiulasai.

O serie de alte cercetdri in domeniu au fost efectuate de
Annand [5}, care nu realizeazd insi misurdtori experimentale
proprii ci prelucreaz# doar datele obtinute de alti cercetdtori. Fl
propune ImpArtirea fluxului de calduri transmis intre gaz si perete
in doud piArti, respectiv componenta convectivd si cea de radiatie.

Pornind de la analiza dimensionali aplicatd in cadrul teoriei
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similitudinii, Annand considerd c&8 schimbul de caldura convectiv
este influenfat de urmdtoarele marimi [30]}:
* dimensiunile geometrice;
vitezele caracteristice de curgere;
proprietatile fluidului de lucru;
energia dezvoltatd prin ardere;

viteza unghiulard, o;

LR BN K 1

timpul t, cuantificat prin pozitia manivelei motoare, a.
Annand nu introduce insd toate aceste mdrimi iIn relatia de

calcul a coeficientului de convectiie, consideridnd ca elementul cel

mai important de influentd este criteriul de similitudine Reynolds.

Relatia criteriald propusd este deci:

Nu=aRe? (2.149)
ceea ce conduce la:
w. D b
ac=a.&(_4L_E) (2.148)
D\

unde valorile constantelor determinate experimental sunt:

a 0,35...0,8 in functie de tipul camerei de ardere;

b =0,7.

Proprietd{ile fluidului de lucru: conductivitate termici A,
vascozitate dinamicd 1%, densitate Py se.vor determina pe baza
proprietdtilor elementelor componente (aer, oxid de carbon, dioxid
de carbon, vapori de apd si combustibil), in functie de
participatiile acestora in amestec. Ca temperaturi de referinti
pentru aceste proprietdti se considerd temperatura medie a gazelor.

Pentru determinarea componentei de radiatie, Annand se bazeazi
pe teoria radiatiei corpului negru. Astfel densitatea fluxului de
cdldurd transmis intre doud suprafete 1 si 2, de temperaturi ﬁ
respectiv T,, poate fi determinatid cu relatia:

[Tl‘_ 7,
100} \7100

Intrucat insd gazele nu emit $i nu absorb radiatii

(2.144)

4,3 =Cy

intr-un domeniu restrans de lungimi de undi si ‘avand in vedei:C:;
peretii cilindrului nu se comporti ca si nigte corpuri negre, ceea
ce inseamnd c& factorul lor energetic de emisie este o functie de
temperaturd $i de lungimea de undd A, e= =€(T,1), Annand propune

introducerea unui factor de corectie ¢ in relatia (2.144), care sa
. )
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permitd un calcul sglobal al radiatiei iIn timpul arderii si
destinderii. Se impune de asemenea o diferentiere a acestei
constante in functie de tipul motorului (m.a.s. sau m.a.c.). In
timp ce in cazul m.a.s. arderea se produce intr-un amestec aer-
combustibil preformat $1 omogen (flaciri de culoare albastri), in
cazul m.a.c. avem de-a face cu un amestec eterogen, in timpul
arderii rezultand ca produse intermediare de reactie particule de
carbon care ajung la incandescentd $i dau o culoare galbeni
flicArii. In plus in cazul m.a.c. arderea se prelungeste mai mult
in destindere decdt in cazul m.a.s.

Ca urmare expresia coeficientului de schimb de c¢dldurd prin
radiatie va fi:

4 4
« -_C Lo} [ T (2.145)
T 7}-7} 100 100
unde constanta ¢ ia urmdtoarele valori:
- pentru comprimare c=0;
- pentru ardere s$i destindere: - in m.a.s. c=0,421 [W/m%d]

- in m.a.c. ¢=3,21 [W/mhd]
Coeficientul de schimb de cXlduri se obtine prin insumarea
relatiilor (2.143) si (2.149):

a=o.ta, (2.146)

Scopul cercetdrilor intreprinse in domeniu de Woschni a fost
transpunerea rezultatelor obtinute in cazul transmiterii caldurii
=la curgerea prin tevi, prin intermediul teoriei similitudinii, la
cazul motoarelor cu ardere interni. El s-a bazat pe ipoteza ci, din
cei trei factori de influentd asupra schimbului de cildur3 in
m.a:i., si ahume convectie, radiatie $i variatie nestationari a
temperaturii, cea mai mare importantd o are convectia fortatd.
Aceastd ipotezd este plauzibild avand in vedere turbulenta foarte
intensd din interiorul cilindrului f{81]. Modelarea cilindrului sub
forma unei tevi de lungime redusi prin care circulatia gazelor se
face In regim turbulent, a permis utilizarea relatiei propuse de
Nusselt - Krausshold [21]:

0,054
Nu=0,032(—§) Re®-&praz (2.147)

Pentru simplificare se consideri proprietatile fizice ale
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fluidului de lucru ca fiind identice cu cele ale aerului. In
domeniul de temperaturi care prezintd interes, valoarea criteriului
Prandtl poate fi consideratd constanti, Prx0,71, astfel 1incat
exponentul n nu mail prezintd un interes deosebit. Pentru raportul
adimensional d/1 se ia 1In considerare de asemenea o valoare
constantd (0,8), iar proprietdtile fluidului de lucru ce intervin

in criteriile de similitudine Nu si Re se calculeazi cu relatiile:

= . -4 m0.,748

A 3,651?771072762 (2.148)
n1=5,210"Tg

Ca urmare relatia propusd de Woschni pentru calculul

coeficientului de schimb de c&ldur& a, este:
@=Cdaipm I TeTeEm yn (2.149)

cu C=130 si m=0,8.

Valoarea constantei C a fost ulterior confirmatd 1in mod
indirect de Zapf prin cercet3rile 1iIntreprinse 1iIn domeniul
transmiterii caldurii In m.a.i. In perioada schimbului de gaze.
Intrucadt a reprezintd o valoare medie pentru intreg volumul
¢ilindrului s-ar impune introducerea in relatia (2.149) a unei
viteze medii a Tfluidului de lucru valabild de asemenea pentru
intreg volumul cilindrului. Aceastd marime este foarte greu de
apreciat, ea trebuind si fie iInlocuitd cu un parametru echivalent
{81)]. In acest sens trebuie avut in vedere faptul c&# migcarea
gazului in cilindru are la origine doud motive complet diferite, si
anume :

* miscarea pistonului ce poate fi caracterizatd prin viteza
medie a pistonului;

¥ turbulenta produsa prin ardere, care depinde de tipul
camereil de ardere si de energia dezvoltatd in urma arderii.

Woschni reuseste sd cuprindi ambele influente intr-o singura
relatie, de forma:

V,T,
w=Cw +C —51 (p-
1m‘1“mpd (2.150)

Primul termen al relatiei (2.150) se refera la efectul

deplasirii pistonului asupra gazului din cilindru, jar cel de-al

asupra turbulentei.
Indicele 1 se referd la starea gazului la inceputul comprimérii

doilea termen sintetizeazd efectele arderii

{dupd inchiderea ultimului organ de obturare), iar p este presiunea
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momentand in cazul ciclului cu ardere in timp ce p; este presiunea
in acelasi moment pe ciclu in cazul motorului antrenat. Constantele
C1 si CZ au fost determinate prin cercetdri experimentale
sistematice, separat rentru doud faze ale ciclului, respectiv
pentru diferite tipuri de camere de ardere, dupd cum urmeazi:

- pentru schimbul de gaze: C, = 6,18 + O,417(wt/w.)

- pentru comprimare si destindere: C = 2,28 + 0,308“%/w“

- pentru m.a.c. cu injeciie directi: CZ = 3,24'10'4 [m/sK]

- pentru m.a.c. cu camerd separati: C2 = 6,22-10'3 {m/sK)

Cel de-al doilea termen din relatia 1lui Cl sintetizeazi
influenta turbulentei proprii a incd3rcaturii pProaspete la intrarea
in cilindru, iar w, este chiar viteza perifericid a turbionuiui.
Inlocuind in ecuatia (2.149) valorile numerice ale exponentilor si
tindnd cont de (2.150), se obtine expresia finall propusd de
Woschni pentru coeficientul de transfer termic intre fluidul de
lucru si peretii cilindrului:

-0,53 VT, 0.8
@=130D"%2p® S T2 > C W+ G —1 (p-p,) (2.151)
v

Aceastd relatie este echivalenti cu ecuatia criteriali:

Nu=0,035Re®* (2.152)

in care dimensiunea caracteristicd este egald cu diametrul
rcilindrului, iar viteza se calculeazi cu relatia (2.150).
)

Bazandu-se tot pe teoria similitudinii, Hohenberg (1980)
,Stabileste o altd relatie de calcul a coeficientului de schimb de
cdldurd a, pornind de la relatia lui Woschni. Principala modificare
0 constituie alegerea drept lungime caracteristiciZ a unei mirimi
variabile care inlocuieste diametrul cilindrului, utilizat de marea
majoritate a cercetitorilor. Astfel Hohenberg defineste lungimea
caracteristici, ca fiind diametrul unei sfere care are volumul egal

cu volumul momentan al cilindrului, respectiv:
l=D/=3\/T/ (2.153)

De asemenea Hohenberg modifici termenul de vitezi din relatia
lui Woschni, considerand cX utilizarea vitezei medii a pistonului
nu ia 1in considerare decat modificarea vitezei gazului odatd cu
turatia, fdrd s& {ind cont de variatia acestei m3irimi pe parcursul
unui ciclu. Pentru a avea in vedere $1 acest aspect, se propune
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introducerea in relatia vitezei gazului s$i a presiunii respectiv a
temperaturii acestuia, ale cdror legi de variat{ie pe parcursul unui
ciclu sunt aseminitoare intre ele si similare legii de variatie a
vitezei gazului. Pentru acest& vitezd Hohenberg propune relatia:

w°'°=Clp°'2T§'1(W,,,+C'2) (2.154)

Introducand relatiile (2.153) si (2.154) in ecuatia (2.151),
se obtine expresia propusd de Hohenberg [28] pentru coeficientul de

schimb de caldurd a:
= C, V006 po8 To0% (g 4.,) 08 (2.155)

unde constantele iau valorile: Cl= 130; C¢=1,4 iar V este volumul

momentan al cilindrului.

Relatia lui Woschni a fost de asemenea modificatd de doi
dintre colaboratorii sdi care au adaptat-o unor situatii
particulare.

Astfel pentru cazul unor temperaturi ale peretilor mai mari
decat 525 K, se recomandd aplicarea relatiei lui Kolesa (1986},
care 1nlocuieste constanta C, din relatia lui Woschni (2.151), cu
expresia [37]:

C;=C,+2,31073(T,-525) (2.156)

In domeniul sarcinilor mici se utilizeazd relatia modificati
de Huber [31] in 1990:

0,8

a=130D‘m2pmoT;m53 (2.157)

v. \
CiWnt ZCIWM(T;)) p;o,z

Aceastd relatie se aplicd numai dacd este indepliniti conditia:

V. - VT
2C,w, ——iJ 02y 0 5% (p-
1 m( V(u) pi 2p1V1 (P po) (2-158)
unde: V. - volumul camerei de ardere;
% - velumul cilindreej;
V(ia) - volumul momentan al cilindrului;
p. - presiunea medie indicati;

L

celelalte mirimi avdnd aceeasi semnificatie ca $1 In relatia lui

Woschni.
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Pentru cazul pi<1, in relatia (2.158) se introduce pi=1.

Dintre toate relatiile prezentate caracterul cel mai general
valabil 11 are relatia lui Woschni, desi dateazd de cca. 30 ani.
Celelalte relatii pentru calculul coeficientului de schimb de
cdldurd gaz-perete au o aplicabilitate limitat3 1la situatii
similare celor pentru care au fost stabilite.

Incercand o privire de ansamblu asupra acestui subiect trebuie
precizat c#, pe langi formulele diferite ce descriu transmiterea
caldurii prin convect{ie intre gaz si perete, diferitii cercetdtori
apreciazid In mod diferentiat ponderea radiatiei in procesul de
transfer termic. In timp ce unii autori introduc in relatiile de
calcul un termen separat pentru radiatie bazat pe legea Stefan-
Boltzmann, Woschni ia in calcul acest fenomen, ca $i pe cel de
.cregstere a turbulentei prin ardere prin intermediul unui termen
suplimentar de vitezX.

Cercetidrile efectuate pani in rrezent, care au urmirit studiul
fenomenului de radiatie au pus in evidentd diferene de principiu ce
depind de tipul motorului. Astfel, iIn timp ce la motoarele diesel
ponderea principali o are fenomenul de radiatie a flicadrii, datorat
particulelor incandescente de funingine, la m.a.s. este
predominantd radiatia gazelor datoriti caracterului flacirii care
se initializeazd Intr-un amestec preformat. Ca urmare este de
presupus ca, in cazul m.a.c,, la cregsterea sarcinii are loc o
lcrestere a densitd{ii fluxului de c3lduri transmis prin radiatie,
&enomen care este 1Intr-o oarecare miAsurid atenuat de cresterea
gradului de fum, ceea ce implicd o majorare a densitdtii fluxului
de calduri absorbit de particulele de funingine. Tocmai datoriti
unor astfel de influente contradictorii, radiatia termicd din
interiorul cilindrilor m.a.i. este atat de greu de apreciat.

Urmdrind comparativ rezultatele prezentate de diferiti autori
in privinta ponderii fenomenului de radiatie 1In ansamblul
schimbului de c&ldurd suportat de fluidul motor, se ©poate
concluziona c&, pentru mersul in gol sau iIn cazul motorului
antrenat prevaleazi in mod clar fenomenul de convectie, In timp ce
pentru regimul de sarcind plind fenomenul de radiatie poate si
reprezinte 30...40% din schimbul total de cxlduri [31].

In ceea ce priveste modelarea schimbului de cZldurs pentru

motoare diesel c¢u camer3d separatd, trebuie precizat c& acest

domeniu a fost mai putin abordat decat cel al m.a.c. cu injectie
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directd si acest lucru se datoreazd In primul rand faptului cd o
camerd divizatd nu se preteazd atdat de bine la utilizarea unor
modele globale pentru schimbul de cdldurd. Totusi unele relatii de
calcul, cum este cea a lui Woschni, tin cont de tipul camerei de
ardere prin intermediul unor coeficienti ale cidror valori difera de
la un caz la altul.

Prima formuléd destinat& in mod special unui motor cu cameri
separatd de vartej 1i apart{ine lui Plaum [10], care a avut in
vedere modificarea termenului de vitezi.

Ulterior Hassan [26] realizeazd determindri experimentale ale
temperaturii $i vitezei gazului intr~o camerd separatd pentru un
motor antrenat $i adapteazd relafia lui Annand pentru acest caz. In
sfargit cercetdrile cele mai amdnuntite In domeniu apartin lui
Kamel si Watson [35]}, care au demonstrat c& energia internd a
Jetului de combustibil injectat influenteazd In mod considerabil
procesul de transfer termic din camera separatd.

2.3. 2.3 Relatii de calcul ce se barsmeara pe
mode le numerice multizonale =i contin wn termen
variabil pentrw viteza Sz ey r

Dacd majoritatea relatiilor prezentate se limiteazi la
calculul unui coeficient de schimb de cZldurZf mediu pentru intregul
volum momentan al cilindrului luédnd in considerare un termen de
vitez# constant pentru Intregul ciclu, in ultimul timp cercetXrile
s-au indreptat spre evaluarea unor coeficienti locali de schimb de
cdldurd care si t{ini cont de conditiile locale de curgere si care

s& cuprindd un termen de vitezZ dependent de pozitia manivelei
motoare.

Primele incerc3ri in acest sens dateaz® din 1964 $1 1Ii apartin
lui Knight [31], care a incercat sx calculeze viteza din camera de
ardere a unui motor in functie de caracterul curgerii In conducta
de admisiune, de migscarea pistonului, de fenomenul de injectie si
de frecarea la pereti. 0 conditie in acest sens o constituia
calculul energiei cinetice imprimate gazului de fiecare din
fenomenele enumerate, care prin intermediul relatiei (3.53)

: permit
apoi calculul vitezei gazului: :
2LE,,
W=, | —2 (2.159)
Mg
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unde mg - masa de gaz;

ECi — energia cinetici datoratd fenomenului i,

Ulterior Dent $i1Suliéman [(14] abordeazi acelasi domeniu,
stabilind o relatie de calcul iIn care tin cont de turbulenta
initiald a coloanei de incdrcdturd proaspiti la intrarea 1in
cilindru, turbulentd variabild cu unghiul manivelei motoare.
Rezultatele obtinute pe un motor antrenat au fost incurajatoare,
dar utilizarea relatiei pentru un "motor cald" a condus la o
supraapreciere a fluxului de c¥ldura schimbat, ceea ce a impus
utilizarea unui model zonal pentru temperatura gazului.

De altfel si aceastd metodi de calcul a coeficientului de
schimb de cZldurd a, in functie de valoarea momentani a vitezei
gazului In cilindru nu reprezintd decdt tot o rezolvare
aproximativid a problemei.

Inultimii ani s-a incercat calculul unui coeficient de schimb
de cdldurd a, variabil in timp $i spatiu prin modelarea curgerii
gazului in cilindru, modelare ce tine cont de curgerea gazului in
$i1 din cilindru, de geometria camerei de ardere ca si de procesul
propriu-zis de ardere. In acest sens se poate aplica metoda
elementului finit, ceea ce impune rezolvarea pentru fiecare element
in parte a legilor de conservare a masei, energiei si impulsului.
In plus o foarte mare importantd o are cunoagterea conditiilor la
limit& care complici problema si au o influentd hotdratoare asupra
rezultatelor obtinute. La randul lor, aceste conditii la limitd
depind de conditiile locale de curgere ceea ce impune adoptarea

unor ipoteze simplificatoare sau a unel metode iterative de calcul.

Cele mai cunoscute incerciri de apreciere a coeficientului de
schimb de cZlduri dupd modele multizonale apartin lui Poulos si
Heywood (1983), respectiv 1lui Morel $1 Keribar (1985) ale ci3ror
cercetdri sunt descrise in lucririle {591, [43].

Ca un rezultat notabil al cercetdrilor lui Morel si Keribar
poate fi remarcat faptul c& valoarea maximi a vitezei gazului In
stratul 1imitd la peretele camerei de ardere este de 2..9,5 ori mai
mare decdt viteza medie a pistonului. Aceast: cregstere insemnati
este pusd in evidentd pentru un domeniu unghiular relativ mic in
Jurul punctului mort interior si influenteazi bineinteles si
calculul lui a, ale cirui valori medii in spatiu ajung pand la
aproximativ 10 kW/mHL Aceastd valoare depiseste semnificativ
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aprecierile f3cute pe baza altor metode, chiar si in cazul m.a.c.
rapide, la sarcind plind si cu un regim intens de turbulentd. De
altfel aceste valori nu au fost, cel putin panad in prezent,

confirmate experimental.

Avantajele acestor metode fatd de relatiile unidimensionale
clasice sunt evidente, fiind legate in primul rédnd de posibilitatea
aprecierii solicitdrilor termice locale ale motorului, ceea ce
permite o reconsiderare a sistemului de racire, respectiv a
materialelor din care sunt confectionate diferitele parti
componente. De asemenea se deschide posibilitatea dezvoltarii unor
metode universale de calcul a schimbului de c¢&dldurd, metode
aplicabile oricdrui tip de motor s$i pentru orice tip de camerd de
ardere.

Pe de alti parte dezavantajele metodelor de acest tip sunt
legate In primul rand de faptul cd necesitd capacitdti si timpi de
calcul foarte mari. In plus ele nu sunt incd suficient de bine puse
la punct in ceea ce priveste precizia rezultatelor, ceea ce face ca
in momentul de fatd marea majoritate a programelor de simulare
numericd a ciclului real de functionare s& se bazeze pe relatiile
unidimensionale de calcul a unor coeficienti de schimb de c&ldurd
medii pentru intreg volumul momentan al cilindrului.

2.3.3 Evaluarea schimbului de chldurh
suportat de fluidul motor prin metode

experimentale

2.3.3.1 Metoda temperatwurilor superficiale

Metoda cea mai utilizata in prezent pentru studiul
experimental al procesului de schimb de c#lduri suportat de fluidul
motor si implicit pentru determinarea experimentald a
coeficientului de schimb de c#ldurd gaz-perete, este metoda
temperaturilor superficiale, care va fi prezentatd in continuare.

Principiul acestei metode se bazeazi pe misurarea unei singure
madrimi in regim nestationar, s$i anume evolutia temperaturii pe
suprafata camerei de ardere. Tehnica de misuri necesari in acest
sens este descrisd in paragraful 5.2.3.

Dacd se acceptd ca ipoteze simplificatoare faptul c8 peretele
camerei de ardere se comportd ca un corp de extindere semi-infiniti

$i ci avem de-a face cu o variatie periodici de temperaturi, atunci
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poate fi utilizat3 solutia completd a ecuatiei diferentiale Fourier

pentru conductia nestationari, unidimensionali, $i anume [52]:

2 &T .
at ax7 (2.160)

Solutia acestei ecuatii, a cdrei deducere este prezentatad 1in
paragraful 2.3.3.2, este de forma:

q,
T,(x,t)=T, -T"’x+

- ; (2.161)
A,cos imt—x«l 10 +B;sin imt-}ql 19
- 2a 2a

De aici, pe baza relatiilor (2.162) si (2.163):

e 1(37’) (2.162)
x=0

g (2.163)
a P

se pot obtine variatiile densitdtii fluxului de cZlduri si ale

coeficientului de convectie.

Dacd se diferentiazd in raport cu x ecuatia (2.161), se
cobtine pentru condit{ia x=0:
i
9T . 4,
0x /o A
(2.164)

+E{‘ [(A;+B;) cos (iwt) +(B,-4,) s:m(lmt)]}

b

$1 cu aceasta pentru densitatea fluxului de cdlduri:

- (2.165)
a=4, +—E [(A ;+B;) cos (iwt) +(B;-4,) sin (iwt))

\/—11

Cu ajutorul coeficientului termic de penetratie:
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b=/ipc, (2.166)

$i a coeficientului de difuzivitate termica:

a=—t_ (2.167)
P,

ecuatia (2.165), devine:

q"?'"*b'i: 1_2‘*’ [(A;+B;) cos (iwt) +(B;-4;) sin (iw c)]} (2.168)

Pentru calculul densitdtii fluxului de c#ldurd 4, in regin
nestationar, este necesar deci s# se calculeze 1In prealabil:
densitatea medie a fluxului de cildurd é“ coeficientul termic de
penetratie b, si coeficientii Fourier Ai si BV

In plus pentru calculul coeficientului global de schimb de
cdldurd, cu ajutorul ecuatiilor (2.163) si (2.168), mai este
necesard cunoasterea suplimentard a temperaturii gazului T

¢ si a
peretelui TV

Determinarea densit#@tii medii a fluxului de cXldurd 4. se
H
poate face prin douid metode:

Prima [64] constd 1In stabilirea gradientului mediu de

temperaturd in regim stationar in peretele camerei de ardere cu
relatia:

AT,

dm=l—A"7"" (2.169)

Din punct de vedere experimental este necesard practic

mésurarea temperaturii stationare in dous puncte, dispuse la

addncimi diferite in peretele camerei de ardere pentru care se

cunoaste distanta dintre ele, misurati dupd o directie

perpendiculard la suprafata peretelui.

Cea de-a doua metodd prezentati in [31], se .bazeazix pe

realizarea unei corectii a partii nestationare g densit&tii
fluxului de c&ldurd determinate deja si se bazeazs pe conditia:
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Toaz=Tporece = @=0 (2.170)

La aceastd metodd este necesard cunoasterea temperaturii medii a
gazului din cilindru TP care se determini prin simulare numerich
a ciclului real. Daci totusi nu avem la dispozitie temperatura
gazului, se poate lua In considerare indeplinirea conditiei
amintite anterior, pentru prime evaludri, In momentul inchiderii
supapei de admisiune, pentru c& momentul exact se gdseste in jurul
acestui punct iar fluxul de cilduri prezintd In aceastd periocadid
doar oscilatii cu valoare redusi. In cazul aplicdrii aceastei
metode pot ap3rea erori datorate proceselor nestationare ce apar in
stratul limit#, dar se considerd ci acestea sunt neglijabile.

La determinarea coeficientului termic de penetratie b, trebuie

avut in vedere c& gradientul de temperaturi la suprafata peretelui
se determind pe baza valorilor de temperaturad masurate cu
termocuple. Intrucat, de fapt, are loc stabilirea campului de
temperaturi in termocupli $i nu In perete, este necesar ca 1in
calculul densit3tii fluxului de c&lduri 4, sd se ia in considerare
coeficientul termic de penetratie al acestei termocuple. Acest
coeficient se va determina printr-o metodi experimentald care este
prezentatd 1n paragraful 5.2.

Determinarea coeficientilor Fourier A;si Bise va face pe baza
legii de variatie a temperaturii superficiale a peretelui
ideterminaté experimental, dupd metoda prezentati in paragraful
12.3.3.3.

Temperatura gazului Tg se calculeazd pe calculator fie cu

programul de calcul a ciclului real de funct{ionare, fie prin
prelucrarea diagramei indicate determinati experimental.

Temperatura peretelui T se mAsoard direct cu ajutorul

4
termocuplelor miniaturizate de suprafati, conform metodelor
prezentate in capitolul 5. Aceastd mirime este de asemenea necesari
pentru calculul coeficientilor Fourier.

2Z2eFeF.e 2 DPDeduacerea solutiei complete a ecuatiei
diferentiale Fourier

Pornind de la ecuatia diferentiald Fourier pentru conductia
unidimensionald, nestationard 1In corpuri solide de extindere
infinitd (2.160) si tindnd cont de conditia la limit3 pus& pentru
x=0, respectiv de expresia variatiel de temperaturs pe suprafata
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superficiald a corpului:

Tx,0=%+§ [A,cos (kwt) +Bsin (ko) ] (2.171)

unde:

m

%:T (2.172)

reprezintd componenta stationarid a temperaturii, se poate scrie
expresia solutiei particulare a ecuatiei diferentiale [29], sub

forma:
T=¢ (%) ¥ (x) (2.173)

unde:
@ (1) =e'P*=cos (pt) +isin{prt) (2.174)

Iniocuind expresiile derivatelor de ordinul I respectiv 11
pentru functiile ¢@(t) si §(x) date de relatiile:

o' (t)=pro () (2.175)

V= gy (x) (2.176)

in ecuatia diferentiald Fourier (2.160) si considerdnd p si q ca
fiind constante, se obtfine:

p=qg’a (2.177)

Introducénd acum relatiile (2.177) i (2.174) in ecuatia
(2.173) rezulta:

T=eia% § (x) (2.178)

Mai departe, utilizédnd in ecuatia diferentialX Fourier (2.160)
expresiile derivatelor partiale in raport cu timpul = (2.179),
respectiv cu spatiul x (2.180) ale functiei (2.178), $i anume:

%}iq&ae“”‘“w(x) (2.179)
FT ot P
o 'a}zlk (2.180)

se obtine:
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igtaeidary (x) -ae“““ﬂ (2.181)

dx?
care poate fi pusd sub forma:

PY _qrg-0 (2.182)
ox?

Ecuatia (2.182) reprezinti ecuatia diferentiald a lui Pockel.

E=t(l_i)\J§ (2.183)

ecuatia lui Pockel devine:

shon(zd

Solutia acestei ecuatii diferentiale imaginare se poate scrie

Tinadnd cont de relatia:

al =0 (2.184)

in conditiile indeplinirii urmdtoarelor ipoteze simplificatoare:
a) corp de extindere infinitd;
b) oscilatii periodice ale temperaturii superficiale in jurul
lui zero (nu existi components stationara).
Aceastd solutie este de forma:

‘ w(x)=094b~nJ§4x (2.185)
i

N

care introdusd in (2.178) conduce la:
: T=Ce_iqaare,u—u‘/__{qx:Cex‘/——faxe-i(azau‘/—_{qx) (2.186)
Tinand cont c#:
e ®*=cosg-ising (2.187)

relatia (2.186) devine:

T=Ce* iw[cos[qzarn’ %qx]—sin(qzari, %‘qx)

In legdturd cu aparitia in ecuatia (2.188) a semnuiui dublu

(2.188)

trebuie facutd urmdtoarea precizare:
Semnul + ar presupune ca pe mdsurd ce ne indepdrtam de

suprafata superficiald a corpului inspre interiorul acestuia (deci
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cu cresterea luil x), amplitudinea oscilatiilor de temperaturd
creste, lucru care vine 1In contradictie cu situatia reald. Ca
urmare se elimind acest semn din relatia (2.188).

Despdrtind solutia completd (2.188) iIn doi termeni. unul real

si altul imaginar, avem:

T=T,+iT, (2.189)

ceea ce conduce la solutiile partiale:

o
(2.190)
o

Ca urmare in cazul unei "excitiri simple":

T,=0C, e-‘/—_qu cos[qzat—

N[ | No)-

T, =G, e-‘/_—qu sin(qzat—

T,=A,coswt+B;sinwT (2.191)

se obtine solutia nestationari sub forma:
T=T +T,=C, e_‘/—%-qxcos(qzat—, %qx)+
+ Cze-‘/—_gqxsin(g‘zarq, %qx]

(2.192)

Aceastd solufie se poate extinde pentru toate frecventele la:

-y g l 1
T ; C e cos[qﬁat- Eqix)«»
PR l 1
+C, e s:m[qiat— qux)

Stabilirea constantelor C“ si (32i din relatia (2.193) se face
astfel:
Pentru x=0 relatia (2.193) devine:

(2.193)

Teo= Y [C11008 (giat) +Cyysin(qiar) ] (2.194)
1=1

Conditia la limitd nestationard pe suprafata superficialil
,

care presupune'ﬂ=0, este:
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89
Teo= Y, [Aco8 (kwt) +Bsin (kwt) ] (2.195)
=1
Egaland ecuatiile (2.194) si (2.195) rezulta:
Ci=A&p i Cy=By
g-kot_ko _ [k (2.196)
Tar a i a

cteea ce conduce la urmdtoarea form3 pentru solutia nestationari:

= ] %I
T::est=Z:1 & =
e

s ; (2.197
Ajcos|liot-x| 22 1+ Bsinfivt-x| 2|1 )
2a 2a

Solutia nestafionar# a ecuatiei diferentiale se obtine pornind
de la conditia:

oT *T
Gl .04 4 2.198
3t % 2 (2.198)
ceea ce implicid:
%;= L = T=C,x+C, (2.199)

Relatia (2.199) satisface de fapt condifia initiald de
ieXxistent{d a unui profil liniar de temperaturid in perete.
i Tinénd cont de ecuatia conductiei termice:
. or
=-) 9L 2.200
g % ( )
rezulta:

=9y = p=-49 2.201
oT Aax T a.’”D (2.201)

Egaldnd coeficientii relatiilor (2.199), (2.201) rezultx:

- e
cl'_T"_T i C,=D=T, (2.202)
unde: TO=TI - temperatura medie a suprafetei superficiale;
9=q, - densitatea medie a fluxului de cdlduri prin suprafata

superficiali,

Ca urmare solutia stationari a ecuatiei diferentiale este:
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e - Gny (2.203)

T m 7,

st

Insuménd componenta stationar& (2.203) cu cea nestationary

(2.197), se obf{ine solutia completd a ecuatiei diferentiale
Fourier:
T=Tg* Trese= T~ _%’_"X+
(2.204)

lad 1w . .
) Vﬁ, [0T-x| 22 {+B,sinl i0t-x| =2
+§ e Aicos[lmt 2a) 4 3z

2eF.TF.TF Analira armonica

Pentru solutionarea ecuatiei diferentiale Fourier pentru
conductia termicd in regim nestationar este necesar si se transpuni
legea de variatie iIn timp a temperaturii suprafet{ei superficiale
intr-o serie Fourier de forma:

£(z) =-€23+E [a,cos (kwt) +b,sin (kwT) ] (2.205)
1=1

care este similard cu conditia la limit® (2.171) rPusi pentru x=0 si
prezentat3 in paragraful precedent.

Acest proces de transformare poart numele de analizi armonicy
[10].

Bineinteles iIn rezolvarea practicid a problemei, numXrul de
termeni ai relat{iei (2.205) este limitat la o valoare finita, ceea
¢e va conduce la o aproximare a semnalului (cu atdt mai buni cu cat
numfrul de termeni este mai mare) printr-un polinom trigonometric
cu coeficientii Fourier a si br Acesti coeficienti descriu de fapt
misura in care forma functiei periodice f(t) este influentati de
oscilatiile armonice cos(ket) respectiv sin(ket),

In acest sens se poate de asemenea utiliza relatia:

a,cos (kwt) +bksin(kmt)=AkSin(kw‘t+¢k) (2.206)

unde:
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Ac=\ag+bi
tg¢k=£2 (2.207)

Qx
reprezintd respectiv amplitudinea oscilatiei armonice $i defazajul
unghiular al acesteia.

Analiza armonicid a fost realizatd cu ajutorul unui program
scris in limbaj de programare FORTRAN 5.1, descris in [29], program
care calculeazd coeficientii Fourier, functia de aproximare si
diferenta dintre aceasta $i semnalul de referintd obtinut prin

determindri experimentale.

2.3.3.4 Rezolvarea numerica @ ecuatiei
diferentiale Fourier

Pe 1angi metoda de solutionare analitici prezentatd 1in
paragraful 2.3.3.2, existi i posibilitatea utilizirii unor metode
numerice pentru rezolvarea ecuatiei diferentiale Fourier.

Astfel In cazul conductiei unidimensionale poate fi utilizati
metoda propusi de Binder-Schmidt [21], metodZ care permite calculul
legii de variatie a temperaturii in timp si spatiu, respectiv a
legii de variatie a densitdtii fluxului de cZldurid pe baza a dou#X

N
: AN
imax\ imax*?
\\

Figura 2.24:Schemd pentru rezolvarea pe cale
numerici a ecuatiei diferentiale Fourier

condi{ii de contur.

ax

-- - -

I

-1

11

- -

'min

7L

Urmdrind notatiile prezentate in figura 2.24, calculul

temperaturii se face cu relatia:

T(1,3+1)=mT(i-1,7)+ (1-2m) T(1,F) +mT(i+1, ) (2.208)

unde: i -~ coordonati de timp;
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j - coordonatd de spatiu;

iar paramerul m este dat de relatia:

A AT
ms= —— 2.209
pC, Ax2 ( )
In legiturdi cu conditiile la 1limit&8 se deosebesc trei
cazuri, dupd cum urmeazf:
1. Se cunoaste temperatura peretelui:

Tlig,-1,7) =2 Tpy (7) -T{ipnyn, J)

(L1, 7) =2 T (3) ~T{ Lo, 5) (2.210)

unde Tpi, Tpz sunt valorile cunoscute ale temperaturii peretelui.
2. Se cunocagste densitatea fluxului de c&ldurf prin perete:

T(ig,-1,3)= ¢1 XaT(iy, )

T(ip.*1,3)= <.,‘r2 +T(1,_,.J)

(2.211)

unde g1 s$i g2 sunt valorile cunoscute ale densitatii fluxului
termic.

3. Se cunoaste coeficientul de schimb de c#ldurd gaz-perete
a si temperatura gazului Ts.

L 1°B 2B,
T(iy,-1,7) 1+B T(ign, _7)+ B, —tT,
B 23 (2.212)
T(im+1.j>= ‘rum N+ i T,
1
unde:
A
B= 25X (2.213)

iar Tgi, Tagz sunt temperaturi ale gazului.

Algoritmul de calcul wutilizat in cadrul metoadei Binder-
Schmidt presupune c&, pe baza temperaturilor la momentul T a trei
elemente 1invecinate, se poate determina temperatura elementului
central la momentul (7+At). O important# deosebitZ revine insi
conditiilor de contur, intruc8t pe baza lor se.pot deterﬁina
temperaturile T(imin,j) respectiv T(imax+1,j), necesare pentru

restul calculului.
Avantajul metodei numerice in comparatie cu cea analitics

prezentat& anterior constd in eliminarea ipotezei simplificatoare
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a corpului de extindere semi-infinit#, ca §i 1iIn posibilitatea
introducerii unor condit{ii de contur sub forma unor functii
neperiodice. In plus existd posibilitatea studierii conductiei
termice gi in pereti format{i din mai multe straturi din materiale
diferite, 1lucru deosebit de important atunci cénd se studiazi
influenta calaminei depuse pe peretii camerei de ardere asupra
schimbului de caldurd gi, in general, asupra performantelor
motorului.

2.3.3.5 Metoda bilantului termic

0 a doua metodd experimentald de determinare a schimbului de
cdldurd suportat de fluidul motor, pe langi metoda temperaturilor
superficiale prezentatd in paragraful 2.3.3.1, se bazeaza pe
bilantul termic, respectiv pe aprecierea c3ldurii cedate de
medivl gazos din eilindru peretilor acestuia sau a cZldurii
transmise de la pere{i spre sistemul de ricire al motorului.

Céldura cedatd de gazele de ardere din cilindru citre pereti
se poate scrie:

R,=Q, Ry *E,"L; (2.214)

in timp ce relatia de calcul a cdldurii primite de mediul aflat
la temperaturd scizuti este:

Q,=0,, R, Q¢ (2.215)

unde: Q caldura dezvoltatd prin arderes combustibilului;
. — cdldura evacuatd cu gazele esapate;

. -~ energia IncBrcBturii proaspete admise in motor;
. — lucrul mecanic indicat;

- c&ldura preluats de lichidul de radcire;

r

Q
Q
E
L
Q
Q

- caldura preluatd de ulei;

Q, - caldura dezvoltat® prin frecare.

Teoretic 1intre cele doud c&lduri ar trebui s3I existe o
relatie de egalitate perfectd. In realitate insd intre ele existd
o diferen{d cuantificati printr-un rest ce are in vedere erorile
de masurare si, mai ales, pierderile de c&lduri prin radiatie
spre mediul ambiant. Acest rest este mai mare 1la motoarele
monocilindrice, c&nd ponderea sa poate atinge chiar 10%, datoritid
suprafetei relativ mari a carcasei motorului (647, iar pentru s
evita erorile de interpretare,el se adaugi cantitatii de cdldursi
transmise spre sistemul de ricire calculatd cu relatia (2.215).
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In orice caz, prin determinarea experimentald a uneia dintre
cZldurile Qi1 sau Qz nu se pot evalua decét nigte valori globale
referitoare la intregul ciclu. Ca urmare pentru a determina
fluxul momentan de cdldurd transmis de la gaz 1la perete,
respectiv evolutia coeficientului de schimb de cd8ldurd, este
necesar sX se adopte In prealabil o lege de variatle a acestor
mirimi pe parcursul unui ciclu. Cu ajutorul unei astfel de legi
si al unui program de calcul a ciclului real se poate evalua
analitic c&ldura schimbatd pe parcursul unui ciclu iIntre gaz si
perete. Aceasta se compard apoi cu valorile determinate
experimental, dupi care se modificd legea adoptatd initial pentru
variatia coeficientului a pé&nd cénd se obtine o cdt mai bund
apropiere intre cele doud rezultate.

Metoda este foarte laboriocasd $i necesit8 un numfr mare de
determin&ri experimentale realizate pentru diferite regimuri de
functionare ale motorului. De asemenea este necesar s3d se
efectueze un numdr mare de ruldri ale programului de calcul in
care se modificd& de la o situatie la alta legile de variatie
adoptate. In plus ea are dezavantajul de a nu permite o evaluare
a caldurii schimbate in diversele zone ale camerei de ardere.
Avantajul metodei const# insi 1iIn posibilitatea obtinerii unei
valori medii a coeficientului de schimb de c&ldurd pentru
intreaga camer& de ardere care aproximeazi in foarte bune
conditii fenomenul resl ce are loc 1In cilindru.

2.3.4 Interpretarea critic¥X a rezultatelor obtinute

analitic Tn raport cu date experimentale

Cercetdri sistematice prezentate in [36] i [65] au urmdrit
sd realizeze o comparafie intre rezultatele obtinute pe cale
experimentald prin metoda bilantului termic i cele calculate cu
diferitele relatii prezentate anterior. Sintetizand aceste
rezultate, obf{inute pe motoare diferite §1 pentru mai multe
regimuri de functionare, se poate trage concluzia cox cele mai
bune aproximdri sau obtinut cu relatiile 1lui Woschni (erori
relative maxime de %9,5%), Van Tyen 2 (£19%) s5i Sitkei (£21%).
Erorile relative obfinute cu relatia lui Woschni pentru
diferitele regimuri ale motocarelor au fost insX de cele mai multe
ori mult sub valoarea maximi indicati® anterior. In schimb

utilizarea celorlalte relatii de calcul trecute in revisti in
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paragraful 2.3.2 a condus 1la erori relative mult mai mari, ce au
depdgit uneori chiar 100%, ele dovedindu-g5i aplicabilitatea doar
in situatii particulare.

‘ Ca urmare in cele ce urmeazi s-a édoptat pentru calcule
relatia lui Woschni iIn care s-a tinut cont gi de modificirile
ulterioare efectuate de Kolesa si Huber.

Utilizdnd metoda temperaturilor superficiale prezentatd
anterior gi programul de calcul al ciclului real pentru un motor
cu camerd divizatd pus la punct de autor, s-a putut realiza
determinarea coeficientului de schimb de cdldurd 'in diferitele
puncte ale camerei de ardere a unui\motor cu camerd de turbionare
cilindricd. Descrierea detaliati a principalelor caracteristici
constructiv-functionale ale motorului §1 schematizarea punctelor
de mdsurd din camera de ardere sunt cuprinse in capitolul 5, 1in
-timp ce analiza de ansamblu a rezultatelor obtinute este
prezentatd in capitolul 7. In prezentul paragraf ne propunem doar
s8 compardm valorile locale ob{inute pentru a prin metoda

O T
N1
- - 2
-= 3
20 - 4
; I calc
i ¥
{o
z
‘ 2
v
n
e
o —
300 330 360 390 420 450
a [*RAC]

Figura 2.25: Compara;ie intre valorile coeficientului de
schimb de cdldurd determinate experimental in patru puncte
ale capului pistonului si cele calculate cu relatia Iui
Woschni

amintitd cu valorile medii ce rezult$ prin aplicares relatiei 1lui
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Woschni.
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Figura 2.26: Comparatie intre valorile locale ale
coeficientului de schimb de cdldurd a, determinate
experimental iIin camera de turbionare, gi valorile medii
calculate cu relatia lui Woschni

Astfel, in figura 2.25 sunt reprezentate variatiile
coeficientului local de schimb de c#ldur8 a obtinute pe baza
datelor experimentale in patru puncte de m#surd dispuse in =zona
cupel din piston respectiv variatia aceleiagi m8rimi calculate
dupd relatia lui Woschni in cazul unui regim de functionare al
motorului caracterizat de o turatie de 1500 rot/min $1 o presiune
medie efectivd de 4,14 bar (sarcini partiale). Se pot observa
valorile relativ ridicate ale 1ui a Inregistrate in punctele 1 gi
2 fatd de cele din punctele 3 5i 4. Acest lucru se datoreaz
plasdrii punctelor 1 i 2 chiar 1in zona de contact a capului
pistonului cu gazele arse ce sosesc din camers separatd prin
canalul de legdturd (figura 5.8). Legea de variatie a
coeficientului mediu de schimb de c¥lduri pentru. intreg
cilindrului indic# valori sensibil inferioare celor
punctele 1 si1 2 dar foarte apropiate de cele

volumul
obf{inute in
corespunzitoare
punctelor 3 i 4. Acest lucru era de altfel de asteptat datoritd

faptului c8 relatia de calcul estimeazd o valoare medie §i nu

PO N
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poate tine cont de condifiile locale ce pot apdrea in diferitele
zone ale camerei de ardere.

In figura 2.26 sunt reprezentate qin nou comparativ valorile
obtinute prin metoda températurilor superficiale 1in diferitele
puncte ale camerei de turbionare, a cZror repartizare este
indicatd in figura 5.10, §i cele medii determinate prin calcul
(linie 1ingrosati). Situatia corespunde unui regim de functionare
al motorului caracterizat de o turatie de 1500 rot/min si sarcini
plind (pe= 6,16 bar). De data aceasta se poate observa foarte
buna mediere realizatd prin calcul prin comparafie cu rezultatele
bazate pe date experimentale.

)

X

n? ; r\

s 0 " \/f ~7p
3 '
X / \
ol 4 \ - .
g 0 N

\‘ \
o R
320 3420 360 380 <00 220

ax [ "RAC]

Figura 2.27: Comparatie intre valorile coeficientului de
schimb de cdldurd calculate cu relatia lui Hausen i misurate
pentru canalul de legiturs

In sfarsit, in figura 2.27 se face o comparatie 1intre
valorile lui a calculate (linie continud) respectiv determinate
pe cale experimental-analiticd pentru un punct de misurid situat
in canalul de leg&turd. De data saceasta pentru calcule se
utilizeazd relatia 1lui Hausen (4.17) pentru cazul curgerii
turbulente prin conducte de sectiune circular&. Se poate remarca
similaritatea ce existd intre alurile celor douXk tipuri de curbe,
cu toate diferentele de ordin cantitativ dintre rezultatele

obtinute.
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Concluzionand se poate afirma c¥ iIn general relatia lui
Woschni permite calculul in conditii de precizie acceptabile a
schimbului de c&ldurf suportat de fluidul motor. Rezultatele
obtinute cu aceastd relatie sunt cu atit mal sapropiate de cele
determinate pe cale experimentald cu c8t sarcina motorului
creste, aspectul subevaludrii schimbului de c#ldurd la sarcini
partiale fiind de Tfapt caracteristic majorit&tii relafiilor
prezentate anterior. Bineinteles insd c& nici una dintre ele nu
poate tine cont de fenomenele locale ce apar in diferite zone ale

camerei de ardere.
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3. Termogazodinamica motoarelor
diesel cu camera divizata

3.1 Stadiul actual al cercetarilor
Privind modelarea ciclului real de
functionare pentrua motoarele diesel cua
camera divizata

Una din primele lucriri care a abordat modelarea ciclului
real de functionare i a legii de ardere pentru motoarele diesel
cu camera divizatd aparfine lui Anisits §i Zapf [4] gi are
meritul de a prezenta o metod3 de stabilire a legii de ardere in
cele doud camere pe baza legii de evolutie a presiunii stabilite
experimental. Pentru calculul masei de gaz schimbate intre camere
prin canalul de legfturd s-a utilizat ecuatia curgerii. Ulterior
Woschni §i Anisits [78] au dezvoltat o metodi de simulare a
ciclului real pentru motoare diesel cu injectie directd care
pornegte de la determinarea pe cale experimentald a legii de
ardere pentru un regim, considerat de referint{d, §i permite
extrapolarea ei pentru orice alt regim de funct{ionare al
:motorului. Continuand cercetirile 1in domeniu, Anisits extinde
aceastd metodd [3] si stabilegte relatiile de transformare a
legii de ardere pentru un regim ocarecare, functie de 1legea de
ardere a regimului de referintd si pentru motoare diesel cu
camerd divizats.

Watson g§i Kamel [73] s-au ocupat mai térziu de studiul
influentelor asupra randametului efectiv al unui motor cu camersg
separat8 de vartej. Ei au folosit de asemenea ecuatia curgerii
pentru aprecierea masei de gaz schimbate intre cele doud camere.

La ré&ndul lor, 1in cercetdrile efectuate tot pe un motor
diesel cu camers sepsratid de vartej, Pischinger si Krassnig [57]
au ajuns la concluzia c¢d utilizares ecuatiei stationare a
curgerii conduce la aparitia unor erori in evaluarea schimbului
de incdrcitura dintre cele doud camere, erori care sunt mai mari
in domeniul turatiilor ridicate. Ei considerd ci aceste erori se

99
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datoreazd fortelor de inertfie care apar iIn procesul de curgere sgi
introduec in relatia de calcul a acestui proces un termen
suplimentar ce tine seama de acest aspect. Termenul respectiv
contine o lungime caracteristicd 1, a cdrei influentd se
considerd a fi foarte importantd pentru efectul inertiei gi care
se poate determina experimental pe baza m#surdrilor de presiune
efectuate pe motorul antrenat. In timpul fazei de comprimare gi
destindere, pentru motorul antrenat calculul masei schimbate
intre cele doud camere se poate face pe baza bilanfului energetic
(primul principiu al termodinamicii), cu conditia evaludrii
corecte a procesului de schimb de c¢&ldurd. Egaldnd wvaloaresa
obtinut& pe aceastd cale cu ecuatia de curgere completatd cu
termenul de inert{ie §i scris& pentru momentul inversdrii sensului
de curgere 1Intre cele doud camere, se obtine valoarea c3utstd
pentru lungimea caracteristicd 1. Ulterior pentru stabilirea
legii de ardere se opereazd cu noua relatie a curgerii, iar in
timpul procesului propriu-zis de ardere se utilizeazi metoda de
calcul bazatd pe raportul volumelor celor douif camere.

Aceastd metodd "a volumelor” permite calculul masei de gaz
transferate dintr-o camerd in alta pe baza aprecierii variatiei
de volum a cilindrului in ipoteza unei densitdt{i identice pentru
cele doud camere. Lorenz [41] utilizeaz® pentru evaluarea legilor
de ardere ale unui motor diesel cu camer3 separatd de vArtej
aceastd metodd simpli care este independentX de wvalorile
determinate experimental pentru presiunea fluidului de lucru.
Ulterior la modelarea ciclului real utilizeazix §i el relatia
curgerii.

Weiss in schimb insisti asupra ecuatiei curgerii $i propune
introducerea a doi factori de corectie [73]. Pe de o parte
modificd in relatia stabiliti de Pischinger coeficientii de debit
Kiu, iar pe de altd parte corecteazi lungimea caracteristicX din
termenul de inertie Kz21. Dupi Weiss, acesti factori de corectie
au in vedere erorile 1in determinarea experimentald gz presiunii,
apdrute ca urmare a impreciziei traductoarelor 51 a influentelor
date de pozitia acestora. La calculul legii de ardere a motorului
cu camerd .separati de vartej, Weiss se bazeazZd pe masa de gaz
schimbatd intre cele doud camere, determinati

cu ajutorul

principiului I al termodinamicii, iar in timpul procesului de

ardere foloseste ecuatia curgerii stabilitj de Pischinger.
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O cale diferit¥ de apreciere a dinamicii gazelor din canalul
de legdturd abordeazf Wannenmacher in lucrarea [72]. El modeleazg
cantitatea de'gaz din acest canal ca pe un sistenm mecanic ce
realizeazd oscilatii amortizate sub actiunea unei forte
extericare rezultate ca urmare a diferentei de presiune dintre
camere. Modelul mecanic este descris de o ecuatie diferentiald
neomogena in care mai trebuie determinate dous constante:
constanta de amortizare §i masa sistemului oscilant. Determinarea
acestor mirimi se face pe baza presiunilor m¥Esurate experimental
in cele dou# camere pe un motor antrenat, iar valorile obtinute
se utilizeazd $i pe motorul cald.

Kéhler {25] modeleazi canalul de legdturd al unui motor cu

camerd separatd de preardere sub forma unei conducte si
realizeazd calculul curgerii pe bazs teoriei acustice. Aceasta
permite studinl influentei fenomenelor dinamice asupra variatiei
cantit@tilor de fluid din cele douX camere. In timpul fazei de
comprimare, Kdhler utilizeaz3i legea de variatie a presiunii din
cilindru drept conditie 1la 1limitZ pentru teoria acusticd i
determind in acest fel legea de variatie a presiunii din camera
separatd de preardere. Cu citeva grade RAC 1inainte de PMI se
egaleazi presiunea din camera separati determinatd experimental
cu cea obtinutd pe cale analiticf, iar in timpul procesului de
ardere calculul se face cu legea reald de ardere. In sférgit
modelarea destinderii este realizati intr-un mod similar cu cea a
gomprimirii.
! In 1lucrarea [25], Glauber se ocupd de modelarea ciclului
real al unui motor diesel cu camers divizaty. E1 considerid in
écest sens camera de ardere ca fiind constituitX din trei sisteme
termodinamice diferite intre care se realizeazd schimbul de
Inc8rcdturd. Evaluarea legii de ardere se face pe baza unei
metode iterative ce tine cont de influentele reciproce pe care 1le
exercitd una asupra alteia legea de variatie a maselor in cele
doud camere i legile de ardere.

Incercénd s8 tragem o concluzie in urma trecerii in revistid
a celor mai semnificative lucriri publicate in domeniu in ultimii
ani, se poate afirma cd cel mai important aspect al model&rii pe
ordinator a ciclului real de functionare pentru motoarele diesel
cu camerd divizatd 11 constituie aprecierea corectd a maselor de
fluid ce se g#sesc in cele doud camere 1la diferite momente pe
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ciclu. Acest aspect este in mare m¥Esurd influentat de fenomenul
de schimb de incirciturd ce are loc intre cele douf camere prin
canalul de legZtur#, fenomen ce poate fi modelat dupd metodele
utilizate la calculul curgerii gazelor prin sistemele de
admisiune si evacuare ale motorului.

Pe de altd parte influente semnificative asupra
rezultatelor calculului au asa numitele “conditii la 1limit&"
(75], respectiv metodele de modelare analiticid a principalelor
procese ce au loc in motorul cu ardere internd: schimbul de
incdrciturd, procesul de ardere i schimbul de c&ldurd suportat
de fluidul motor. Tocmai de sceea s-a insistat asupra acestor
aspecte in capitolul precedent, prezentiindu-se principalele

metode de modelare utilizate in acest sens.

3.2 Modele de calcul ale ciclului real
rentru motoare diesel cu camera
diviz=ata

In figura 3.1 este prezentatd schema unui motor diesel cu
camerd divizat#, care va servi la trecerea 1In revistd a
principalelor relatii ce descriu procesele termogazodinamice ce
au loc 1in interiorul cilindrilor acestui motor. Woschni ([75]}
propune impartirea camerei de ardere in doua sisteme
termodinamice: camera separatd respectiv camera principalf sau
cilindrul motorului. Pentru fiecare din cele douZ sisteme se
aplicd regula semnelor, adicd energia respectiv masa ce intrs in
sistem sunt pozitive. Ca urmare la trecerea de la un sistem la
celdlalt trebuie realizati o schimbare de semn.

In cele ce urmeazd se vor analiza principalele faze ale
function#rii motorului §i anume comprimarea, arderea, destinderea
si schimbul de gaze din punctul de vedere al modelZrii analitice
a acestuia. Indicii wutilizat{i in relatii sunt: P pentru camera
principald respectiv S pentru camera separati.

3.2.1 Faza de comprimare (Axawfadzan)

Faza de comprimare se desfdigoarf in intervalul unghiular

cuprins intre momentul inchiderii supapei de evacuare a1ee §i

momentul inceperii arderii in camera separat#, qazes. La motoarele
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cu camer divizatg,
masa de gaz din cele

dou& sisteme
termodinamice ni V},;&,
este constantd. Prin mg,
cregterea de

presiune din

cilindru datoratsd

migedrii pistonului,

are loc fenomenul de
curgere a gazului .\Tx
r

dinspre camera

principald inspre
cea separats. Tinénd
-cont de pierderile
gazodinamice din

canalul de legdtursi,

presiunea din camera

separatd are o

evolutie similard cu

cea din ecilindru,
dar este decalatf in
urmd cu cédteva grade

RAC fat{d de aceasts.
| Pe de alts F'gura 3.1: Schema unui motor diese_ cu

A . camer® divizath
parte, compozifia

gazelor din camera principald r&mine constantd in timpul fazei de
comprimare. In schimb compozifia gazelor din camera separatd se
modificd in timp datoritd faptului cd, la inchiderea supapei de
admisiune aceast¥ camers confine practic numai gaze reziduale,
iar admisiunea aerului proaspit se face de-abia in timpul
comprimdrii.

Pentru camera separati se pot scrie urmitocarele ecuatfii:

DsVs=MRT, (3.1)
dmg _ dm, (3.2)
da dea
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dr, 1 [dE,_ dmg du s (3.3)

Je e, de  da f "S3A da

unde energia schimbatd de sistem cu sistemele invecinate este:

dE5=f§%E+fEkﬂj (3.4)
de da de

jar mt este masa de Sncdrcdturd transferatd prin canalul de
leg8turd.

Considerénd cf masa de gaz din camera separatd se compune
dintr-o cantitate fictivd de combustibil mes care a ars deja in
decursul ciclului anterior i o cantitate corespunzditoare de aer

Mes, adicd:
m=m, o+ (3.5)

putem scrie expresia coeficientuluil excesului de aer 1in acest
sistem:

m
A=— 23 3.8
S~ I (3.6)
respectiv derivata acestuia in raport cu unghiul manivelei
motoare:

dhg___ 1 [dmy m,, dm,
de  mly,| de m,, de

3.7

Pe de altd parte, considerand c& mep respectiv mer au
aceeasl semnificatie, de data aceasta pentru camera principald,
trebuie avut 1in vedere c# si ele variazZ in timp proportional cu
masa de gaz schimbatd intre cele douZf camere.

Ca urmare se poate scrie:
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dm.,_dm,, m,,
— s L8 ¢k 3.8
de da m, ¢ )
dhmg=dmw__dnw (3.9)
de de da
Arg 1 dmf mgmg (3.10)
da ml,, da Mp Moy
Din relatiile (3.3) $i (3.4) se obtine:
dTy_ 3 (d0”+dxn,,1_dzns au,dls] (3.11)

de mgc,\ de de

Ecuatiile (3.1), (3.2), (3.10) si (3.11)

* Ga M5 da

de patru ecuafii cu patru necunoscute: ms, ps, Ts, 2As.

In mod similar se pot scrie ecuatiile
principals:
PpVp=mpRT,
! dmp _ dm,,
de de
Ty 1 (dQE!_pP dv, . dm,,ip_ dmy
de mpc,\ da de de de

Bazéndu-ne pe aceleasi considerente

separate, avem:

m,p=m,—M,p

do,_ dm,, m,,

de de m,
Coeficientul excesului de aer nu se
principald in timpul fazei de comprimare. In

pentru

ca §i in cazul

modificd in

sfargit

formeazi un sisten

camera

(3.12)

(3.13)

(3.14)

camerei

(3.15)

(3.16)

camersa

pentru
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cuplarea celor doud sisteme se utilizeazZ ecuatia:

Gip_ ey

(3.17)
de de
unde:
1
ey p» === | _2x |(Pe)i_(Ps)F (3.18)
— = A —— == -1 =
de o oVPRPry 3Ty Ds D»
iar AL - aria canalului de legdturi dintre cele dou& camere
u - coeficientul de debit al canalului de legiturd, care

trebuie determinat pe cale experimentald.

Ecuatiile (3.1), (3.2), (3.10), (3.11) referitoare la camera
separatd, clrora li se adaugf ecuatiile (3.12), (3.13), (3.14),
(3.17), (3.18) formeazi un sistem care poate fi rezolvat pas cu
pas permif{édnd determinarea m3rimilor necunoscute ms, ps, Ts, As,
me, mp, pp 5i Tp pentru perioada cursei de comprimare.

3.2.2. Faza de ardere (ds.e<a<Gaea)

La motoarele diesel, injectia comustibilului in camera de
ardere are loc doar cu putin inaintea declangdrii arderii gi
continu& chiar in timpul desfdgurdrii acestui proces. Pompa de
injectie debiteazX combustibilul conform unei legi de debitare ce
depinde de geometria proprie, iar combustibilul este injectat in
camera de ardere cu o anumitd int8rziere, conform legii de
injectie ce fine cont i de interactiunea sa cu conductele de
inaltd presiune 5i cu duza injectorului. Ulterior se declanseazi
arderea, din nou cu intarziere, dupi o lege de ardere ce depinde
atdt de legea de injectie cat $1 de procesele de formare a
amesteculuil i de aprindere.

In figura 3.2 s-au reprezentat aceste trei legi. Desi alura
celor trei curbe este sensibil diferitd, suprafata delimitats de
ele este aceeagi. DupZ cum rezultZ din figurd, legea de injectie
este decalatd fatd de legea de debitare a pompei cu un interval
unghiular ce corespunde timpului in care unda de presiune
parcurge spafiul dintre pompa de injectie si duza injectorului.
In plus modificarea alurii legii de injectie fatd de

cea de

debitare se datoregste fenomenului de reflexie a undelor in
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Lege de injectie
Hy 4 :

Lege de
debi tare /A

)/

de
//flgeagyea de éi?1jk?1jﬁ3'

@ [ “Racy

Figura 3.2: Legea de debitare a pompei deinjectie, legea de
injectie §i cea de ardere pentru un m.a.c.

conductele de inalt# presiune. In lucrarea [75] este prezentatf o
metodd aproximativi de calcul a legii de injectie in functie de
geometria pompei de injectie. Bineinteles legea de ardere este la
réndul ei decalatd fati de cea de injectie datoritd intarzierii
la aprindere, iar alura ei este modificatd ca urmare a procesului
ﬁe formare a amestecului care, la motoarele diesel se desfdgoars
in mare misuri simultan cu cel de ardere.

In cézul motoarelor diesel cu camers separatd intervine o
complicaftie suplimentari prin faptul c¢& trebuie stsbilite dous
legi de ardere diferite pentru cele doui camere. Degi injectia de
combustibil se petrece numai in camers separatd, se poate accepta
ipoteza simplificatoare care considerd c& are loc o injectie de
combustibil in fiecare camerd, intre cele douX injectii existénd
ins& un decalaj unghiular corespunzitor timpului necesar pentru
trecerea combustibilului din camera separatd 1in cea principald.
Se neglijeazd de asemenea fenomenul de preamestecare aer-
combustibil ce are loc 3In camers separatd, fenomen ce are drept
consecin{® modificarea st¥rii gazului in cele dou& camere. In
principiu se poate afirma c3i aceste ipoteze simplificatoare nu
conduc la aparitia unor erori mari.

Aga cum s-a amintit, arderea se init{ializeazi in camera
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separat®, ceea ce determind o crestere a presiunii 1In aceastd
camers urmati de transferul incdrcHturii (aer + combustibil)
inspre cilindru prin canalul de legfturd.

Ca urmare legea conservdrii masei pentru camera separatd se

poate scrie:

8=y = = (3.19)

unde dQes/da reprezinti legea de ardere pentru camera separati
care se presupune a fi cunoscutd.
Variatia energiei sistemului este datd de ecuatia:

dE,_ dps , dQcs, Mg

(3.20)
de de da da °

astfel c& legea de variatie a temperaturii in camera separatd
este:

Ty 1 (GQps, AWy,  dQus_dm,  _ @d_"e) (3.21)
e o\ de | de 1" e " da YT da

Variatia coeficientului excesului de aer dls/da se
calculeazf pe baza relatiei (3.7) 1in care ins& se introduce o
nouf expresie pentru variatia masei de combustibil, expresie 1in
care se fine cont i de procesul de injectie:

dmes_ 1 dQ.e  dites Mg
de H; da de m,

(3.22)

Ecuatia de bilant masic pentru camersa principall este:

de= dth 1 dQc_P
de de H, de (3.23)

iar variatia de temperaturd se poate scrie:

dTP - 1 de P -p
da myc,p\ da

dv, do. dm., dm ou di,
da+ Ja + Ta i,—-ﬁfu, —-— —— | (3.24)

In sf8rsit variatia unghiulard a coeficientului excesului de
aer poate fi exprimatd astfel:
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dp__ 1 (dap m,, dmg (3.25)
da Tl\ de =, de '
unde:
dnep_ 1 dQcp, dmp mg (3.26)

de H, de de m,

Relatiile (3.1), (3.12), (3.17) rZman valabile, iar in locul
relatiei (3.18) se va utiliza expresia:

v

. »
ame, 2K |( Do\ % _( o) (3.27)
Je ;Ar.vpsps X1 Fs Fs

dacd ps>p.

3.2.3 Faza de destindere (Amald<daaw)

Relatiile stabilite pentru faza de ardere pot fi aplicate si
pentru destindere, tinand insi cont cZ in aceastd faza nu se mai
degajd c&ldurX prin ardere, adicX:

docs = dQcP =

3.28
da duo ( )

Vo e

In plus coeficientul excesului de aer in camera separatid
r&mdne constant iar cel pentru camera principalZ poate suferi
doar variatii nesemnificative ca urmare a procesului de curgere g
gazelor arse dinspre camera separatd spre cea principals.

3.2.4 Perioada schimbului de gaze (daeweldldszma)

In timpul procesului de schimb de gaze, pentru camers
separatd se poate utiliza ecuatia de bilant masic stabilits
pentru faza de comprimare (3.2). De asemenea legea de variatie a
temperaturii datf in relatia (3.11) rdméne valabild cu mentiunea
cd dacH ps>pp In termenul al doilea al ecuatiei se inléouie$te
izis, iar dac® ps<pp rezultX i=ip.
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Ecuatia de bilant masic a camerei principale va fi:

ﬂe=ﬂ+£m—§+ dnlcp

(3.29)
da da da da

iar variatia temperaturii in aceeagi camerd este:

da mpC.,

dT, do dm dm dm
P_ 1 ( PP Ai +_l‘1p+__a&££is_p

dVp _ dmpu _,, ou dl]
de da * de

Fe  de P PF e
(3.30)

Compozitia gazelor din camera separatd rdméne practic
constant@ iIn timpul schimbului de gaze, aceasta contin&nd numai
gaze reziduale rdmase de la ciclul anterior. Ca urmare, la
sfirgitul procesului de schimb de gaze nu existd diferente

semnificative intre compozifiile gazelor in cele doud camere.

3.2.5 Calculul procesului de schimb de gaze Tntre cele

doul camere

In mare m&surd rezultatele de ansamblu ale modelZrii
matematice aplicate unui m.a.c. cu camers divizatd depind de
acuratefea cu care este evaluat acest proces. In cele ce urmeazg
se vor prezenta trei modele de referint& din 1literatura de

specialitate.
3.2.5.1 Metoda bazat¥ pe ecuatia curgerii

Metoda, pe care de altfel se 51 bazeaz¥ modelul
anterior, a fost propusi de Anisits §i Zapf (4] care calculeazid
cantitatea de gaz ce trece dintr-o cameri in cealaltsd

prezéntat

cu ecuatia
curgerii, presupunénd existenta in canalul de legdtura

diafragme, conform figurii 3.3, gi acceptand faptul ci

a unei

procesul
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de curgere este adiabatic:

ky+1
_[22 T,J (3.31)
Py

dm, 1 2%, |( P, 2
ﬁ-;mm\j BE

® -1

Indicele "1" se referi 1la starea
gazului in amonte de diafragmf, iar "2"
se referd la starea gazului in aval de
diafragm&.

Pentru a fine cont gi de inertia
coloanei de gaz din canalul de
leg&turd, aspect important mai ales la
turatii ridicate, Pischinger [57], [58]
introduce un termen de inertie in

ecuatia curgerii izentropice far&

f----=", "are devine as “el: Figura 3.3: Metoda

ecuatiei curgerii

dm, 1
L W
m
[ (3.32)
2 "+l 2
‘ .Jz_"l&z_&n_&aia_wl
i % -1\Py 1 b} RT, o¢
unde: w - viteza de curgere;
‘ 1 - lungimea echivalenti a liniei de curent ale c&rei

metode de determinare au fost trecute in revistd in paragraful
3.1

3.2.5.2 Metoda volumicd

Aceastd metodd propusi de Wanscheidt [82] se bazeazd pe
ipoteza unor densitdti aproximativ egale in cele doufil camere i
permite calculul masei de gaz ce trece dintr-o cameri in alta pe

baza volumelor momentane ale celor doud camere, pe baza relatiei:
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am, .o p VstVi dv (3.33)
de. RT V., da

unde: Vs - volumul camerei separate;

Vi - volumul canalului de legdturd;

Vetot=Vs+VL - volumul total al camerei de ardere;

C - factor de strangulare.

Metoda oferd rezultate satisf8cdtoare pentru motoarele
functionénd 1la turatii reduse in cazul unor sectiuni foarte mari

ale canalului de legdtura.
3.2.5.3 Metoda masei oscilante
0 alti metodd a fost propus# de Wannenmacher {72], care

definegste o parte a masei de fluid din canalul de legituri drept
masd reprezentativi, de m&rime

constantd si care oscileazd in canal
sub actiunea diferentei de presiune
dintre cele doufl camere Ap, a fortelor
de frecare gi de inertie. Modelul
analitic este prezentat schematic 1in
figura 3.4. Ecuatia diferentialsd
propusd este aceeagi ca 1in cazul unui

sisten mecanic supus unor oscilatii
amortizate;

m d’m, dm_ PAL
= = = 3.34
@D da? * de D Ap ( )

unde: m - masa reprezentativi ( de referintd);
D - constantd de amortizare;

AL - sectiunea canalului de legituri.

3.3 Concluzii privind termogazodinamica m.a.c. cu

camerX divizatX

Din cele de mai sus rezulth complexitatea
termogazodinamice in cazul motoarelor diesel cu

fenomenelor

camerd divizati,
datoratd in primul r&nd fenomenului suplimentar de schimb de

incdrcdturd intre cele douX camere care are loc intr-un sens sau
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TERMOGAZODINAMICA MAC CU CAMERA DIVIZATA 110

in altul pe parcursul 3intregului ciclu. Bineinteles acestui
fenomen 1 se suprapun cele de ardere, schimb de gaze 5i schimb de
c8ldurd care ins# trebuie tratate in mod diferit fat# de cazul
m.a.c. cu injectie directd. ?inénd cont de acest lucru au fost
trecute Iin revistd metodele care stau la dispozitie pentru
studiul acestor fenomene pe bazid de modele, care anticipeazd
modelul matematic complex dezvoltat in continuare pentru calculul
ciclului real al unui motor diesel cu camerf separatd de vartej.
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4. Model matematic pentru evaluarea
ciclului real al unui motor diesel cu camera
separata de vartej

4 _ 1. (:()IlE;jxiEa]?Ei!}i.j. generale

Dacd modelul matematic prezentat in capitolul 3 este general
aplicabil at8t pentru motoarele diesel cu camerd separatd de
preardere ci&t gi pentru cele cu camerd separatd de vértej, in
prezentul capitol se va insista asupra modelului utilizat de
autor pentru motorul diesel cu camerd de turbionare de formid
cilindricd, model similar in fond cu cel al unui motor cu cameri
separatd de vartej.

Dupd cum s-a subliniat deja, spre deosebire de cazul m.a.c.
cu injectie directa, la motoarele cu camerd separatd in general,
apare un proces de schimb de gaze §i dupd inchiderea organelor de
obturare, fiind necesar deci s8 se scrie ecuatiile de bilant{ gi
pentru acest proces.

De aceea, 1in cazul tratdrii analitice a acestor tipuri de
motoare, se acordd o importan{d foarte mare modului de modelare a
camereil de ardere. Degi existd o multidudine de variante in acest
sens, se considerd ca fiind cea mai potriviti cea propusa de
Woschni g1 Glauber 1in lucrarea [80], care imparte camera de
ardere in trei sisteme termodinamice: camers principald, camera
separatd de vértej gi canalul de legituri. Bineinteles, acest
model presupune existenta unui numir mai mare de ecuatii care 11
descriu. O variantd simplificatd, cum este ces prezentata in
capitolul precedent imparte camera de ardere in doar doui sisteme
termodinamice, prin “cuplarea" canalului de legatura la unul din
celelalte doud g§i transformarea sa intr-un dispozitiv de
strangulare. In sfargit, o a treia variantd, §i mai simpl:a (18],
(62], ar modela motoarele cu camer: separatd la fel ca pe cele cu
injectie directd, considerdnd c¢i ambele camere §i. canalul de
legdturd constituie un singur sistem termodinamic. Aceasti ultimi
varianta este acceptabilg pentru simularea

numerica a

function&rii in comun a motorului cu agregatele auxiliare. Ea nu

114
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mai poate fi Insd acceptatf® In cazul studiului ciclului resal de
functionare al motorului, respectiv 1in cazul studiului
fenomenelor termogazodinamice ce au loc in motor in intimitatea
lor. : ’

4.2 Ecuatiile ce guvernea=i procesele
termogazodinamice din cilindrua

Calculul analitic al proceselor termogazodinamice ce au loc
in cilindrul unui motor cu camerf separatf de vartej, pornegte de
la un sistem de trei ecuatii:

¥ ecuatia de conservare a energiei:
dE:E
—_— 4.1
) (4.1)
¥ ecuatia de conservare a masei:
dm _ m
= 4.2
i) (4.2)

* ecuatia termicd de stare:

p'V=mRT (4.3)

unde: E - energia sistemului;

E - fluxul de energie ce traverseazi granitele sistemului;
m - masa sistemului;

m - debitul masic ce traverseazi granitele sistemului;

a

-~ unghiul manivelei motoare.

In figura 4.1 sunt prezentate cele trei sisteme amintite
anterior, cu indicarea schimburilor de masi 5i energie ce au loc
intre ele.

Pe baza acesteil figuri se poate aplica ecuatia primului
principiu al termodinamicii pentru sisteme deschise 1intregii
camere de ardere:

dU=fEE+£Ei*_dL+¢mh.. am, dm‘

dim
do dr  dm, .  dm, . dm . d;m, . 4.4)
de da de daldx T da 1ot ae 1t'Ga ia (
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Figura 4.1: Schema unui motor diesel cu cameri separatd de
vArtej cu indicarea schimburilor energetice ce au loc intre
sistemele termodinamice

unde: U - energia internd a sistemului termodinamic;
Qe - cdldura rezultatd prin arderea combustibilului;
Qp - cdldura transmisd prin pereti;
L - lucrul mecanic;
Ba - masa introdus¥ in sistem prin supapa de admisiune;
me - masa evacuatd din sistem prin supapa de evacuare{
me - masa schimbatd cu sistemele invecinate;
mn - masa pierdutd prin neetangseititi;
i1 - entalpia corespunzitoare maselor de mai sus.
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Legea conservdrii masei pentru acelagi sistem se poate scrie
sub forma:

w8y oo, " t, " a (4.5)

unde: meco ~ masa de combustibil introdusi in sistemul respectiv,
care poate fi exprimatd cu relatia:
dm, 1 L do,

_“___ -
da H; da 4.8

Aplicénd aceste ecuatii fiecdrui sistem termodinamic in
parte, se obtin urmitoarele sisteme de ecuatii:

a) Pentru camera principald de ardere (se utilizeazi
indicele p):

dm dm
ac g+ B, L dmy 4.7
de da @ de da de ‘4" ga 1o Ga ‘w'gg 1» (47

—2="""a Sy Cop, " tp (4.8)
da de da dea da de
dm 1 do
—P - _—~ . ®cp .9
da H, de (4.9)
b) Pentru camera separatf de vartej (cu indicele S):
dv,, d0..,. d0.., dm,., .
—_C8, _rtccs, ‘pcs tcs , 4.10)
de  da.  da | de Ltes ¢
ﬂ:dm"m\sdlnc" (4.11)
e de de
d'mcoca=_]; dQ«:s (4.12)

¢) Pentru canalul de leg8turd (cu indicele L):
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dgy _ dQp.; i ., ey (4.13)
de  da @ da 1t da L tes
dn; _ dme, , dmey (4.14)

de de da

In plus pentru fiecare sistem termodinamic este valabild
ecuatia de stare.

In scrierea sistemelor de ecuatii de mai sus, s-a adoptat o
ipotezd simplificatoare, §i anume cd procesul de ardere nu are
loc in canalul de leg#turd, ci numai In cele dou# camere. Aceastd
ipotezd simplificd relatiile scrise pentru sistemul termodinamic
reprezentat de canalul de leg&turd&, fard a exista riscul
aparitiei unor erori datoritf timpului foarte scurt de curgere a
gazelor prin acest canal, timp iIn care cregterile de presiune gi
temperaturd ca urmare a arderii sunt nesemnificative.

4.3 Calculul schimbului de calduri si
al coeficientulul medinu de tzcnmxnemzigixa

Schimbul de c&ldur8 ce are loc 1in motoarele cu ardere
intern# intre fluidul de luecru si peretii camerei de ardere a
fost tratat pe larg in paragraful 2.3. In cele ce urmeazi se vor
prezenta doar cfteva consideratii legate de metoda de sbordare a
acestui fenomen in cadrul programului de calcul pentru situatia
in discutie.

Astfel pentru motorul cu camer® separatd de vartej, s-a
studiat schimbul de c&ldurd la pereti pe suprafetele urmitoarelor
parti componente: capul pistonului, camersa separatd i canalul de
leg&turd. Calculul schimbului de c#ldurZ s-a efectuat cu ajutorul
relatiei lui Newton:

O=aA(T,-T,) (4.15)

relatie in care:
Tp ~ temperatura peretelui determinats experimental;

Teg - temperatura medie a gazului determinati® cu ajutorul
programului de calcul;

a -~ coeficientul echivalent de schimb de cZlduri.
Acest coeficient echivalent poate fi determinat ca o valoare
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medie pentru intreaga camer¥ de ardere tinénd cont de cele doul
fenomene care se suprapun: convectia i radiatia.

Pentru punerea in discutie a par{ii convective a schimbului
de c&#ldurd dintre un fluid §1 un perete, se va analiza cazul
simplu al curgerii unui fluid in contact cu o placd pland, caz
prezentat in figura

Figura 4.2: Curgerea unui fluid in contact

transforma partial o, 4 placa” plang

intr-un strat

limit& turbulent. Dac® in stratul limit& laminar particulele de
fluid au traiectorii de curgere paralele intre ele, in stratul
limit& turbulent aceste particule executX migcdri transversale,
ceea ce conduce la un schimb de impuls transversal pe directia
turgerii. Ca urmare a acestui fapt viteza gazului r&méne ridicatd
ﬁﬁni in apropierea peretelui, sc#Zzand spre valoarea zero abia in
interiorul stratului laminar. Pe de alts parte, daci temperatura
fluidului este mai mare decat ces a peretelui, se ajunge la un
transfer de c&dldurf citre perete caracterizat de un profil al
temperaturii foarte aseminZtor cu profilul vitezelor definit mai
sus.

Coeficientul de schimb de cdldurd depinde deci in misurf
insemnatd de stratul limit% ce se formeszi la peretii camerei de
ardere, manifestandu-se in acelagi timp diferente locale foarte
mari. Dacd pentru cazurile simple (curgere pe l&ngd un perete sau
curgere prin tevi) acest coeficient poate fi calculat cu o
precizie relativ ridicatf, nu acelagi lucru se poate spune in
cazul cilindrilor motoarelor cu ardere intern&, unde evolutia
gazelor in cilindru este practic necunoscutd, degi s-au

intreprins numerocase cercetfri in domeniu.
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In plus in cilindrii m.a.i. mai apare s1 urm3torul fenomen,
nestationar, care creeazd instabilit&ti in variafia
coeficientului de convectie:

Temperatura in cilindru variazd continuu intre Tmin $i Tmax.
Daci la inceputul comprim8rii valoarea acestei temperaturi este
Tmin < Te, pe parcursul acestul proces, datorit® aportului de
energie 1in stratul 1limitd, se Inregistreszd o crestere a
temperaturii in acest strat pénd& la valori mai mari decit
temperatura peretelui Tp, cu toate cd temperatura gazului este
mai mici decat Te. Ca urmare rezultd o decalare de fazi intre
densitZtile de flux de c#lduri gi diferenfele de temperaturd. In
acest fel intervine o influentf suplimentard asupra 1lui a. In
lucrarea [74] se considerd ins#, pe baza unei vaste experiente in
domeniu, c& acest tip de influente nu sunt semnificative gi pot
fi neglijate. Schimbului convectiv de cﬁiduri i se adaugd o
componentd de radiatie, pentru care se aplicd legea Stefan -
Boltzmann.

Ca urmare calculul coeficientului echivalent de schimb de
cdldurf a, s-a efectuat prin doud metode:

a) cu ajutorul relatiei 1lui Woschni (2.152) tin&nd cont gi
de modificirile ulterioare ale 1lui Kolesa (2.156) i Huber
(2.157), relatii prezentate in paragraful 2.3.2, prin care s-a
determinat o valoare medie a lui a pentru fiecare cameri de
ardere. In relatie s-au introdus ca lungimi caracteristice
diametrul cilindrului ,respectiv diametrul camerei separate de
virtej. Determinarea coeficientului de schimb de cZldurf a pentru
canalul de leg#turd s-a f#cut pe baza relafiei lui Hausen [27],

stabilitd pentru curgerea in regim turbulent in conducte drepte
de diametru d si lungime 1:

=21 -0.024ReP 70 pr0.5

1+(L11)”3] (4.17)

Aceastd metod¥ a fost implementat® si in programul de calcul
§i poate fi wutilizatd in cazul proiectfrii unui motor in
condifiile inexistentei modelului functional.

b) prin metoda temperaturilor superficiale .prezentatﬁ'in
paragraful 2.3.3.1, cu ajutorul c#Hreia s-au obtinut valori locale
ale coeficientului de schimb de cZldurX a, pe baza temperaturilor
peretilor determinate experimental in regim nestafionar.
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4.4 Calcalul energiei interne., =a
capacitiatilor termice masice si oa
constantei reale a ga=uului

Pentru determinarea valorilor momentane ale energiei interne
§1 respectiv ale constantei reale a gazului iIn functie de
presiune, temperaturs §1 coeficientului excesului de aer se
utilizeazX metodele propuse de Justi $1 Zacharias.

Astfel considerand energia interni §i1 constanta realdi a
gazului ca niste functii de tipul:

u=u{p, T, 1) (4.18)

R=R(p,T,}) (4.19)

§i derivénd aceste func{ii in raport cu pozitia manivelei
motoare, se obtine:

du__du, dm chn+m(au@+@ T, 8u d)

de "de "de “da ™\ 3pde 3T da P G (4.19)

dR_@R dp, 3R JT, 9R dk
de 8pd¢+aTda+aA de (4.20)

unde (dx/da) se poate calcula cu relatiile (3.10) pentru camera
de turbionare respectiv (3.25) pentru cilindru.

In mod concret pentru determinares valorilor momentane ale
?nergiei interne a mediului de 1lucru se utilizeazi relatia
stabilitd de Justi [70), si anume:

- _ 0,0485 T\ 3.4 =6 3,36},

(4.21)

(T-T,) 2107+|4, 806 +2: 464 ) (1 1) 11356, [KJ
-3 ] kg

10,93

unde To=273,15 K, este temperatura de referint¥.

Ca urmare diferentiala totali a energiei interne va fi:

_ du du
du—ﬁd%adl (4.22)
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si tinfnd cont de relatia de definit{ie a capacit&ii

masice la volum constant:

si de relatia (4.21), aceastd mirime se poate calcula cu relatia:

c,=0,1445 —3(0,0975+M)(T—T°)=-10"+2[7,768+

10.75

0,464) [ kJ
'(T—To)~10‘+(4,4896+ L ] [Tcg—f(]

10,93

In mod similar se calculeazi derivata energiei interne in

raport cu coeficientul excesului de aer i:

du__0,1445 _, - 0,0485 (T-T,)>10+0, 8

GA 2 A0-75
(e V307 0,464 ;.. k
(1-T,)107+0,93 2484 (71, [k_g]

Pe de altd parte, constanta reali a gazului se va calcula cu

relafia stabilit¥ de Zacharias [83]:

R=0,2844+9, 81~1o-3-A+(?3c—A)p~10" [

unde:

A=0,35-0, 05:D°-7¢5
B=16,1+14,3-p% 51
C=0,352+0,102:p% 401

A-1
0,0698+3

kJ
kgKx

3,38

(4.

(4.

(4.

(4.

termice

(4.23)

]k4.24)

(4.25)

.26)

27)

28)

29)

30)

-~

.

PR,
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4.5 Calcualal schimburilor energetice Tn
timpul procesului de schimb de gaz=e

Variatia energiei sistemului ca urmare a proceselor de
admisiune §i evacuare se calculeazd ca produs iIntre debitul masic
de fluid ce intrd in sau iese din cilindru $i entalpia masicH a
acestuia. Pentru calculul debitului masic, sectiunile de curgere
pe langd supape se descriu ca sectiuni de strangulare iar debitul
masic se determind cu relafia curgerii:

dm 1 | 2% [(2YE_ (B )22 (4.31)
a,e_ 1 ; Ha [ .
R i e [pl] (a] ]
unde ua.e - coeficientii de debit ai supapei de admisiune

respectiv evacuare, care au fost determinati experimental conform
metodei prezentate in paragraful 5.2.5;

Aa,e - sectiunile geometrice de curgere pe 18ngd supape.

In relatia (4.31) indicele “1“ se referx la starea gazului
in amontele sectiunii de strangulare, iar indicele “2" 1la starea
gazului dupd aceastd sectiune.

Intr-un mod similar poate fi calculat debitul masic de gaz
ce se pierde prin neetangeitdtile existente in ansamblul piston -
segmentl - cilindru.

Calculul entalpiei masice se face cn relatia:

I=u+RT (4.32)

consider&nd T=0K, temperatursa de referint¥.
4.6 Calculul lucrului mecanic

Lucrul mecanic dezvoltat de motor se calculeazd ca produs
intre presiunea gszelor din camera principald i variatia de
volum a cilindrului dat® de deometria mecanismului motor:

drL _ av [nzﬂ(31n¢+l sin2e ]] (4.33)

da~ Prda " P 2 T-T'sina
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unde A-r/L - coeficientul adimensional al bielei.
4.7 Calcualul legii de ardere

Pentru calculul ciclului real de functionare al motorului
este necesard cunoagsterea legilor de ardere in cele douf camere.
Programul de calcul poate functiona atdt cu legea reald de
ardere, cét i cu o lege de ardere de tip Vibe, conform celor
precizate In paragraful 2.2.4.

Legea reald de ardere se poate determina prin analiza
legilor de evolutie a presiunii in cele dou# camere de ardere,
legi determinate experimental. In acest sens este suficient s3 se
efectueze calculul pentru perioada ci4t cele doud supape sunt
inchise. Atfel se elimin¥ din ecuatia primului prineipiu al
termodinamicii termenii referitori la masele de gaz introduse in
sau evacuate din cilindru, dme $i dme.

Ca urmare forma ecuatiei (4.4) scrisi separat pentru fiecare
camera, este:

dO.p_ d0, _ dO,, dL dmgp dm, .
da da da de da P g la (4.30)

f§%§=hgyé-f¥&!_.dmwj
de da da de &

(4.35)

notatiile utilizate fiind aceleasi cu cele folosite §n ecuatiile
(4.7) - (4.14).

Dacd se tine cont sgi de ecuatiile (4.19) si (4.20),
relatiile de calcul ale celor dous legi de ardere vor fi:

do
d0p _ ——2+(1+A)pg;" dm‘(i‘,', -u)
da N +
dp|@ m[v w72 2)
+ e[ )| (4.36)
mc m ()4 au
_ a m,_.L.h(a* 1](‘”'a1 ENY
.N
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05, de da de| op da
de N )
. 4.37
g, m a, B _q a7 OR _Su ( ’
& Bl |, A A
N
unde
e Lapr mh{du_, ok
N 1+H1[ART mc(a). A ax)] (4.38)
a=du_ 1
T o, p9R (4.39)
T

iar ax este raportul dintre masa de combustibil i cea de aer din
fiecare camerd.

Pentru aplicarea relatiilor (4.38), (4.37) este necesari, pe
léngd legea de variatie a presiunii §1 cunoasterea unor m&rimi
initiale, gi anume:

- presiunea initiald in cele doud camere 1la inchiderea
supapei de admisiune;

- temperatura ini{iald iIn camera separatd §i canalul de
leg&turd pentru momentul inchiderii supapei de admisiune (isa);

- coeficientul gazelor reziduale la momentul isa;

- legea de evolutia a maselor in cele doui camere.

Problema cea mai complicati o constituie ecalculul legii de
variatie a maselor in cele douf camere. In principiu acest calcul
nu se poate baza pe legile de variatie ale presiunii in cele dous
camere datoritd numerosilor factori care influenteazf m&suririle
§i care pot conduce 1la aparitia unor erori de calcul 1in
condifiile in care, mai ales 1la turatii sc&zute si pentru
sectiuni mari ale canalului de legéiturd, diferentele de presiune
dintre cele doud camere sunt foarte mici. Pe de alts parte
programul de calcul a ciclului real permite stabilirea acestor
legi dupd metoda ce va fi prezentatd in paragraful urmdtor numsi
in conditiile in care legile reale de ardere sunt cunoscute, ceea
ce in acest moment nu este cazul.

Ca wurmare s-a aplicat o metod& iterativd pusd la punct de
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Glauber in lucrarea [25], care utilizeazd 1in analiza legii de
variatie a presiunii niste funct{ii de evolutie a maselor
determinate aproximativ prin metoda volumicH, prezentatd in
paragraful 3.2.5.2. Se obtin astfel niste legl de ardere pe baza
cirora programul de calcul furnizeaz& noi legi de evolutie a
maselor in cele douf camere. Procesul se reia de céteva ori péan¥
cand diferentele rezultate 1intre doi pasi de calcul sunt foarte
mici.

0 altd metodd propusd de autor ar presupune un procedeu
iterativ similar care s8 Inceapd Ins& cu aproximarea legii de
ardere dup3d metoda Vibe urmat¥ apoi de calculul 1legilor de
variatie a maselor 1iIn cele doud camere, calcul efectuat cu o
metodd precisd de tipul celei a caracteristicilor. Odatad
stabilite wvariatiile maselor in cele dou8 camere ele pot Ffi
utilizate in programul de evaluare a evolutiei presiunilor pentru
calculul legii reale de ardere cu care apoi se determin& noi legi
de variatie a maselor, procesul continuénd p&nd la atingerea unor
erori minime Intre doud etape de calcul succesive. Prin
compararea celor doud procedee 1iterative s-a putut constata c3
rezultatele finale obtinute sunt practic identice. Cel de-al
doilea are ins¥ avantajul unor date initiale (legi de ardere
Vibe) adoptate pe baza valorilor indicate de literatura de
specialitate, in timp ce metoda Glauber necesitd un pas de calcul
suplimentar consténd in aplicarea metodei volumice pentru
evaluarea schimbului de masi intre cele douf camere.

Asupra metodelor propriu-zise de apreciere a schimbului de
gaze 1intre cele douf casmere, aspect esential pentru modelares
corespunzitoare a ciclului real al unui astfel de motor, se va
insista in paragraful urmdtor.

4_ 8 Calcalul schimbuilui de saze (ii311irf3
cele douii camere cu metoda
caracteristicilor

4.8.1 Cunsideratii generale

Dup& cum s-a arftat in capitolul 3, in vederea unei evaludri
cdt mail precise a ciclului real de functionare al unui motor

diesel cu camerd separatd de vartej, este necesar ea procesul de
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schimb de gaze dintre cele douX camere si fie tratat din punct de
vedere gazodinamic. Niei unul din modelele prezentate 1iIin
capitolul precedent nu indeplineste acest deziderat.

Ca urmare canalul de 1legZturi a fost con51derat ca o
portiune de conductd previzutd la ambele capete cu céte un
dispozitiv de strangulare. Metoda de calcul ce va fi prezentati
in continuare se bazeazi pe consideratiile teoretice expuse in
paragraful 2.1.5.1 g1 a fost pus# la punct de autor impreunZ cu
Glauber in cadrul Institutului pentru Motoare cu Ardere Interns
§1 Autovehicule Rutiere al Universitdtii Tehnice Miinchen.

Ecuatiile de conservare a masei, impulsului §1 energiei
pentru curgerea unidimensionald, nestationard prin conducte de
sectiune constant#i, a c&ror deducere a fost prezentati in
paragraful 2.1.3, se pot scrie sub forma:

%tewg_;w_g%o (4.40)

o2
P, 98 _ B(%,,0), (_L Ff"'] (4.42)
3 “oax "p(a:“'ax) (x-1) Adx Adx

Rezolvarea acestui sistem de ecuatii se poate face dupd una
din metodele prezentate in capitolul 2, cu luarea in considerare
a unor ipoteze simplificatoare cum este cazul metodei bazate pe
teoria acusticd&, san prin metode numerice. Cum 3insd ipoteza
existentei 1In conduct® a unor unde de micZ amplitudine nu este
valabild i dat fiind faptul c& viteza de curgere nu poate fi in
acest caz neglijatd In raport cu vitezsa sunetului, este de
presupus c&d teoria acustic& ar conduce la aparitia unor erori de
calcul semnificative.

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

Inlocuind 1In ecuatia (4.42) expresiile pentru cdldura
schimbatd i pentru forta de frecare la pereti, aceasta devine:
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%n«%ﬁ-x% (%EW%E:): {(x~1) (g+zpw) (4.43)
unde:
z=wiwl 55 (4.44)
iar: u - coeficient de frecare;

DL - diametrul canalului de legfturZi.

In principiu sistemul format din ecuatiile diferentiale
(4.40), (4.41) s5i (4.43) va fi solutionat de-a lungul aga-
numitelor caracteristieci, direc{ii in care derivatele partiale se
transformd 1in derivate totale s§i pot fi usor integrate prin
metoda pas cu pas [8]. In fapt aceste céracteristici sunt
direct{ii de propagare ale undelor de presiune incidente si
reflectate (linii Mach spre stfnga respectiv spre dreapta) si
respectiv directia de propagare a masei gazului (traiectoria de

curgere):
W+ oa linie Mach spre dreaptas;
w - a linie Mach spre sténgsa;
w traiectorie de curgere.

Se obtin deci urm3toarele relatii:
- linie Mach spre dreapta:

—g—tx=w—a (4.45)

Asdn=-zl1-(x-1) ¥], X-1 a
dw+2pdp {z[1 (x-1) a]+ = p¢}dt (4.46)

~ linie Mach spre sténga:
dx _
E—W‘& (4.47)

dw—x—;dp={—z[1'+ (x-1) %’]- ";Kl—;d}dr (4.48)

- traiectorie de curgere:
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%o

2% Pia-dp=
1 ada dp= {pwz+d) dt (4.50)

Hodul concret de utilizare a metodei caracteristicilor 1a
motorul cu camerd separati de vlrtej va fi descris pe scurt in
cele ce urmeazi:

Canalul de legdturdf dintre cele doui camere va fi imaginat
ca o conductd in ale c&rei sectiuni de trecere spre cele dou#
camere sunt montate doud dispozitive de strangulare de tip
diafragmd. Pentru conducta propriu-zis¥, In ecuatiile (4.40),
(4.41), (4.43) se va face treceres de la derivatele partiale la
diferente finite. Pentru pasi foarte mici de timp $i spatiu se
pot determina presiunea p, temperatura T §i viteza w din
conductd, conform figurii 4.3, astfel:

Pentru fiecare punct din conductx se iau In considerare
ambele linii Mach. Astfel linia Mach spre dreapta ce porneste din
punctul 1 se intersecteazf cu linia Mach spre sténga ce porneste
din punctul 2 In punctul 3, ale cdrui coordonate x-t sunt astfel
cunoscute. Pentru punctul 3 se estimeazi o vitezd w pe baza
cdreia, cu ajutorul traiectoriei de curgere se determin# punctul
4. Starea gazului in acest punct se determind prin interpolare
ﬁntre punctele 1 i 2.

In continuare ecunatiile diferentiale (4.40), (4.41), (4.43)
sunt transformate in ecuatii cu diferente finite form&nd un
sistem liniar prin a ec&rui rezolvare se pot determina cele trei
necunoscute care definesc starea gazului in punctul 3. Dupd
cunoagsterea stdrii éazului In toate punctele situate pe aceeagi
curb& cu punctul 3 se reia procedeul cu incepere din aceste
puncte. Utilizarea metodei caracteristicilor permite punerea in
evident{d a undelor de g§oc care apar atunci cdnd doud linii Mach
indreptate 1in aceeagi directie se intersecteazsd. Dezavantajul
acestui fapt este legat de necesitatea tratfrii separate a
undelor de goc care constituie elemente de generare a unor
instabilit&4{i matematice. In plus tratares undelor de soc
presupune adoptarea unei retele de caracteristici de tipul celei
prezentate in figura 4.3, in care distanta dintre doud puncte
succesive nu este constanti. Acest aspect genereazd complicatii
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wundsa de soc
z l ~/
/
pasul =2
—
k]
\ Posul I
!
2= J ):_ .
0016) x

Figura 4.3: Retea de caracteristici in diagrama de pozifie x-
T

atunci cénd calculul curgerii prin conductXx trebuie cuplat cu cel

al evolutiei gazului in alte sisteme termodinamice, cum se
intémpl& in situatia de fat#.

4.8.2 Aplicarea procedeului diferentglor finite Tn

cadrul metodei caracteristicilor

Pentru a simplifica metoda de calcul, reteaua de
caracteristici prezentatd in figura 4.3 se inlocuiegte cu o retea
rectangulard cu pagi de timp gi spatiu constanti, aga cum este
cea din figura 4.4. Metoda aplicatd este similard celei utilizate
in cadrul programului PROMO [81.

Astfel ecuatiile (4.40), (4.41), (4.43) care compun sistemul
vor fi rescrise sub forma:
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i- i i+1
N+

AB

n-1

AX

Figura 4.4: Retea de caracteristici de gradul I
cu pas constant

ﬂét&).:_ﬂ%'%‘ﬂ-zp (4.52)

O __d[w(e+p)]
> et (4.53)
unde:
e=PV P (4.54)
2 k-1

Urmirind ecuatiile (4.51), (4.52), (4.53) se pot defini
vectorii:

p pw 0
Glx,t)=pw ; Flx,t)= pwir+p ; Dix,t)=2zp (4.55)
e w{e+p) -4

cu ajutorul cdrora sistemul de trei ecuatii poate fi pus sub
forma:
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9G__dF 3 (4.56)

In relatia (4.56) vectorii F 5i D sunt funectie de vectorul

G, ei putéind fi calculafi astfel:

s G (3-x)
F,=G, (x-1) +?1————2 (4.57)
Fy= GZ,? x- Gil (:;1)]

D,=0

D,=2G, (4.58)

3

Ma&rimile de stare necunoscute se determind tot in functie de
vectorul G pe baza relatiilor:

b= [G,-zﬁcl) (x-1)

7= B (4.59)
G,R

W= %
(A

In sfaérgit calculul vectorului G se face prin discretizaresa
ecuatiei (4.58), respectiv prin iInlocuirea diferentialelor cu
diferente finite mici. Tinﬁnd cont de notatiile din figura 4.4,
rezultd:

Gyi-Gp=-Ax [ (PR, -F2 ) > zx +B2) (4.60)

Cu relatia (4.80) se poate calcula “vectorul de stare” Gi la
momentul n+l pe baza mErimilor de stare cunoscute la momentul n.

In plus fatd de cele arZtate trebuie respectat un criteriu
de stabilitate in ceea ce privegte alegerea pagilor de timp gi
spatiu, si anume: ' ’

A< 1
Ax*Twi*a (4.61)

iar viteza curentului de gaz w trebuie s¥ fie mai mici decat
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viteza sunetului

a.

n
—
T
—
+
)
+
Y
+
-

Rela¢t{ia
(‘4.61)"E

sintetizeaza de

| |

1 |

) |

1

fapt un aga-numit ! [
procedeu liniar de : :
! !

calcul, pentru a

AL
|
[}
|
|
L
|
|
I
|

cdrui utilizare
practicd sunt insi

calcul foarte

|
I
necesari pagi de !
I
|
|

mici, in caz AX

B:Ax

contrrar 4

neasiguréndu-se %
convergenta

problemei. Pentru Figura 4.5: Retea de caracteristici de gradul
imbunititirea IT cu pas constant.

convergentei se

pot adopta diferite solufii, dintre care a fost preferatd
utilizarea unui procedeu de gradul doi de tipul predictor-
corector care poate fi sintetizat, in conditiile existentei unei
retele de caracteristici de tipul celei din figura 4.5, prin
urmdtoarele relatii:

4‘ 5= (1-B) G)+BaL, ~a AL (PR, -P)-aAdf(1-p) B]+BDL]  (4.62)

37t=Gp-

At ta-p) P+ (2B-1) PP+ (1-a-p) P4+
+ 19;‘§?:¢p I fA"ﬁf

(4.63)

Rezolvarea acestora se poate face pe baza urm8toarei scheme:

Fpty = O = F{"te D= (p, T, W) T (4.84)

.ifl !

Ca parametri optimi, In 1lucrares [63)] se recomandd «a=2,118
respectiv B=0,5.

Concluzionfnd deci, pe baza valorilor celor trei m&rimi de
stare, cunoscute in trei puncte slf8turate la momentul to, se pot
determina aceleagi m&rimi in punctul central la momentul to+At.

Metoda nu este insd splicabild 1a capetele conductei intrucét in
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aceste zone nu avem la dispozitie decit céte dou# puncte in care
valorile sunt cunoscute la momentul to. Ca urmare pentru aceste

situatii este necesard scrierea conditiilor la limit&.
4.8.3 Calculul conditiilor la limitd

La rezolvarea problemei conditiilor la limitd trebuie t{inut
cont de cele dou# posibilitdti: curgere din conductd spre camerd
(conditie limit# conductd - rezervor), sau curgere dintr-o camerd
spre conductd (conditie limitd rezervor = conductd).

Pentru simplificarea algoritmului de calcul §i pentru a nu
trebui fZcutZ in mod continuu diferenta dintre inceputul si
sfarsitul conductei, se va utiliza simbolul "s" (semn), care
poate lua valorile:

s=+1 pentru inceputul conductei (sensul pozitiv al axei x
este spre conductd);

s=-1 pentru sfarsitul conductei (sensul pozitiv al axei x
este spre rezervor).

Ca urmare unificénd relatiile (4.46), (4.48) pentru liniile
Mach, gi trecénd la diferente finite mici, avem:

Aw—sx—;Ap={-z[1+s(x—l) g]—s%%d}At (4.865)

Pe de altd parte ecuafia (4.50) pentru traiectoria de
curgere, devine:

%ﬁAa-Apﬂpwz-&-d} Az (4.686)

Figurile 4.6 a,b prezintd cele dou#d variante posibile:

a) curgere inspre conduct®; pentru calculul condit{iei 1limit#
st8 la dispozitie linia Mach;

b) curgere dinspre conductd; pentru calculul conditiei
1imitd st8 la dispozitie linia Mach i traiectoria de curgere.

In varianta b) este inclusf §i situatia w=0, c&8nd nu existd
diferent& de presiune 1intre cdele douZ camefe, deci nu are loc
curgerea prin conductd §i nici intre conductd i rezervor.

Valorile mdrimilor de stare sunt cunoscute in punctele 1 si
2. Aceleagi marimi trebuie calculate in punctul 3. Punctele 1° gi
2’ sunt punctele initiale ale caracteristicilor (1°'- linia Mach;
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a 1 AX b ‘ AX
3 "3
3 \
K. S \ ¢,
< ¢ i o
\
1 1 2 1 N2 1 |2
o _axy | DXj2
X!S:+1! AX”

Figura 4.6: a) curgere conductd-rezervor; b) curgere
rezervor-~conducta

2'-traiectoria de curgere). Mirimile de stare in punctele 1° si
2’ vor fi determinate prin interpolare liniari intre punctele 1
g1 2, iar lungimea intervalelor Axi va fi determinatd din

valorile as gi wa.

Ca urmare relatia (4.85) devine:

I___2xs 1y _ DDy +DD] ]
“py=———— [(0)-C;) - ———A%
Pamh 2, & (e -—5 (4.67)
o
] B op
unde:
DD=—z[1+s(x—1)3]-s£lE¢ (4.68)
a X D
Relafia (4.67) mai poate fi scrisd si sub forma:
By=kyw, vk, (4.69)
unde:
___2xs
=4 a.70)
Py p

Astfel relatia (4.66) devine:
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DD, +DD!,
/ 1 (4-71)
*%’Fﬁ_k{wi+—-2§_—_At)
/
/ 1, D3ty k-1 1
;) [Ih 2 ® £§+£é (4.72)
4, 3]
unde:
D=pwz+a (4.73)
sau:
D
as-za+k‘ (4.74)
unde:
!
A e (4.75)
K-1| &, 2!
/ Lé Ek*té
=al-22, (4.76)
k‘ as l‘(:‘ 2k3 At
Conditia 1imit& rezervar - conducta”
In continuare se va trata cazul prezentat in figura 4.7.
Se cunosc urmitoarele mArimi: presiunea i temperatura din

rezervor pr §1 T», exponentul adiabatic al gazului din rezervor

Kr, sectiunea conductei AL si sectiunea efectivi de curgere intre
rezervor 51 conduct8 Aecr. De asemenea se d3 exponentul adiabatie

al gazului din conducti w1 $i coeficientul

de frecare e
respectiv cel de convectie a. Pe baza valorilor corespunzitoare
pasului de calcul anterior gi cu ajutorul variabilelor
determinate prin interpolare PL, WL §i ar (ce corespund mirimilor
P3, wa 5i as din paragraful anterior) se determini cu relatiile
(4.70), (4.71) si (4.75), (4.78) constantele ki - ka. Se pune
problema determindrii vitezei wn, a presiunii pr s§i a vitezei

MODELUL MATEMATIC
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sunetului la
cap at ul q X(S=+ ‘_X(&J_L
conductei aL. h \
2 <]
Stabilirea N
: P P
sensului de
T; Q. S
curgere se face r <<
v ) Wi
utilizéand T
relatia (4.89) A
care poate fi Aef'}LAg \
pusd i sub N
forma: N
Figura 4.7:
pp= |k |sw, +k, (4.77)

Rezult® o situatie ca §i cea prezentatX in figura 4.8:
Viteza sw. este pozitivi dacd kz<ps (curgere rezervor - conductd)
§i1 este negativi pentru kz>pe (curgere conductd - rezervor).

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

4.8.3.1 Cazul w=0 (masa de gaz este In repaus)

Acest caz corespunde situatiei pr=kz sau Aar=0, ceea ce
conduce la:
|

»

Pr=k, (4.78)

Wy =0 (4.79)

Viteza sunetului ar se determing prin introducerea lui pr in
relatia (4.74).

4.8.3.2 Cazul curgerii rezervor - conducta®

In calcule se va utiliza exponentul politropic al gazelor
din rezervor: k=xk=-.

Se pot scrie urm8toarele ecuatii:

a) ecuatia curgerii:
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curgere
cond~re= pL

"sAv  din ecuafia -’

curge 1°

curgere
rez=-cond

S-W,_

Figura 4.8: Stabilirea sensului de curgere cu
metoda caracteristicilor

h=w,p A =w, p,,lt: =8A 2
a

L z

unde:
e+
= LI i
¥ \jx_l yo*-u
=Ex
Dy
respectiv:
X 2 \3x 2 =
= —_— -1 4 =y
Vi «’ ‘+1(x+1) daca Hs(m_l)
b) ecuatia liniei Mach (w-sa):
Pr=kyw; +k,
sau:

(4.

(4.

(4.

(4.

(4.

80)

81)

82)

83)

84)
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W=
kl

(4.85)

¢) ecuafia conservdrii energiei pentru curgerea rezervor -
conductd:
w,t
1I=1L+_§_ (4.86)
care prelucratd {inind cont de ecuatia (4.85) 51 de relatia de

legdturd dintre exponentul adiabatic $1 capacitatea termici
masicd la presiune constantd cp:

KR
@ E —— 4.87
P k-1 ( )
conduce la:
2 -1l (oK x-1
ag= - 4.88
I KRT;K_l ( 3 ] 3 ( )

Introducéind ecuatia (4.80) in (4.84) rezults:

SA 2 al
=k tk, Slat (4.89)
Pr lALx,_p‘ RT, pL'

Viteza sunetului ar este, conform relatiei (4.88) o functie
de prL. Ca urmare ecuatia (4.89) este o ecuatie transcendenti de
forma

D, =f{p;) (4.90)

care poate fi rezolvati dupd metoda expusZ in paragraful 4.8.4.
In final rezultd ar din ecuatia (4.88) i wir din relatia (4.85).

4.8.3.3. Cazul curgerii conductd -~ rezervor
In acest caz se va utiliza exponentunl politropic al gsazului

din conductfi: x=xL.

Rolngiile folosite sunt urm3toarele:

n) ocunlia curgderii:
unde g e enlenleaz® en relatiile (4.81) 1 (4.83) iar pre, TrLe
suntl. miArimile de stare “"totale” determinsate cu relatii de tipul:
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1 3
WL% = -9, AI R?, Py (4.81)
L

x
i (4.92)
T,=(1+KT_1ME‘)T (4.93)

unde Ma este cifra Mach:
=|%'| (4.94)

In plus tebuie avuti In vedere o altd expresie pentru II care
intervine in calculul lui ¥:

m=Po. P,
Dy, 1oX-1 1 ;& (4.95)
Pz 2 a,
b) ecuatiile 1liniei Mach (w-sa), adicd relatiile (4.84),

(4.85).
¢) ecuatia traiectoriei de curgere:

a,_=%+k‘ (4.98)

Introducéind relatia (4.81) in ecuafia (4.84) si {inénd cont
de relatia vitezei sunetului:

a=\xRT (4.97)

si de ecuatiile (4.93), (4.94), rezulti:

\J—[1+ K-1 w,,

Termenii wr §i ar din partea dreapt a ecuatiei (4.98) pot
fi serigi ecu ajutorul relatiilor (4.85) respectiv (4.97) ca
functii de presiunea din canalul de leg&turd pL. Ca urmare

ecuatia (4.98) este o ecuatie transcendents de tipul (4.90) care

[ 131

2(x-1}

b

¥ (4.98)
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poate fi rezolvatd dup¥ metoda prezentat¥ in paragraful 4.8.4,
rezulténd presiunea pr. In final se calculeaz# viteza gazului wL
cu relatia (4.85) respectiv viteza sunetului ar cu relatia
(4.98). '

De precizat c& pentru calculul factorului ¥ trebuie stabilit
in prealabil dac# regimul de curgere este critic sau suberitie:

2 \e1
ng(m * (4.99)

si trebuie aleasd formula corespunzitoare pentru raportul de
presiuni [69].

4.8.4 Metoda’ de rezolvare a ecuagiilor transcendente

Ecuatiile, respectiv sistemele de ecuatii deduse in
paragraful precedent sunt transcendente, av@nd forms generald:

x=f(x) (4.100)

0 rezolvare aproximativd este posibild pe baza unei
dezvolt&ri in serie Taylor. Astfel, fie xo o solutie aproximativi
a ecuatiei (4.100) obtinutd prin estimare. Ca urmare se poate
serie:

! XotAx, = (x,+Ax,) (4.101)
unde xo+Axe reprezintd solutia exactd a problemei.

Dezvoltarea Taylor a relatiei (4.101) conduce la:

darf

x,+Ax=f(x,) * Ax (4.102)
|
' de unde se obtine:
Axe £(xy) X,
1-4f) (4.103)
ax 'y
)

Ca urmare xo+dx va fi o solutie mai apropiatd de solutia
exactd care se determinf printr-o metod&d iterativa.

Dacd 1in schimb avem de-a face cu un sistem de trei ecuatii
cu trei necunoscute de tipul
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X =1, (X, X3, %)
x,=£,(x, X, X;) (4.104)
6=5(x, %, %)
pentru care solutiile aproximative sunt Xoi1i, Xoz, Xoa, atunci
solutiile exacte vor fi:
KXoy *AX, 0L, (X1 +AXy,, Xoa *A X ,, Koy AKX, ,)

Xoa*AX, =L, (K5y *AX ) Xea tA X5y, X3 vA X, ) (4.105)
Koz *AXy =Ly (Xgy tAXy oy Xoa *A X, 01 X3 tAKG,)

Dacd se adopt® notagiile:
f,, Ly (K30 Xoq0 Xo3)

of,
aleo (xo,,xo.,xo,) (4.108)

dezvoltdrile Taylor ale ecuatiilor (4.105) pot fi prelucrate gi
aduse la forma:

of, df, of,
[l 2pme lame F2am - moh
1 o
of, of. of,
—-—53|0Ax1+(a—x:|°‘1]sz+ -a;jloAx: = X2t (4.107)
ar, o, [af )
—2| Ax,+ | Ax,+| 22| -1|Ax, = x,,-f,
|0 X, 3 IO X, ax5'° 3 83~ 03

Relatiile (4.107) pot fi scrise sintetic sub formZ
matricialf:

AAx=B (4.108)

unde A este o matrice pitratic& cu trei linii g1 trei coloane,
iar Ax 5i B sunt matrici coloanZ ai ciror termeni rezultd imediat
prin compararea relatiilor (4.107) si (4.108).

Solutia ecuatiei (4.108) se obtine cu regula lui Cramer:

Axla%; A&:%; Axg-% (4.109)

unde D=det A, iar Di, Dz, Da sunt determinantii de tipul:
care se obtin prin inlocuirea matricei coloan& B in coloanele 1,
2 51 respectiv 3 ale matricii A.

Din nou solufiile obtinute xo1+Ax: sunt mai apropiate de
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B A; A,
d1=det Bg Azz A;z (4-110)

By, Ay, A,

solufia exact® a sistemului, de care ne putem apropia cu atét mai
mult cu cidt num&rul pagilor de iteratie este mai mare.,

4.9 Calculual cicluluai

Programul de calecul al ciclului real se bazeazs pe
integrarea pas cu pas a relafiilor de stabilire a temperaturii 1in
cele doud camere cu metoda Runge-Kutta de ordinul IV. Aceste
relatii pot fi stabilite pornind de la primul principiu al
termodinamicii, de 1a ecuatia diferent{ialZ a energiei interne
prezentatd in paragraful 4.4 §i de la relatia:

du

== =C 4.111

ar ( )
§1 au urm¥toarele forme pentru cele doud camere (P - camers
principald; S ~ camers3 separatd):

dTE: 1 docp_..dgpp_piv
de m.c,, de de - *au

+

(4.112)

: +1 %—uﬁ-m GUP&_’_GU,-&
1 “da "Pda "*\Fp, de R, da

—CZ’- 1 dQ”n‘_ c’m"-"+do“’*"-'_1ﬂ'-

de m0p, da S da de ° da (4.113)
. (au_, dp,, du, dz.,) :
Mg

%, da A, e

Ad&ugénd la aceste relatii pe cele de variatie a masei din
cele doud camere, prezentate iIn paragraful 4.8, ca 51 ecuatia
termicd de stare gi relatia care descrie variatia de volum a
cilindrului, se poate realiza calculul complet al mirimilor de
stare in cele dou# camere pentru fiecare pas de calcul care oferd
in final i diagrama indicatX a motorului p=f(a). Cele douX legi
de ardere se introduc fie sub forma propusd de Vibe, fie se
lucreaz& cu legile reale de ardere determinate experimental.
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Pentru calculul procesului de schimbare a gazelor intre cele dould
camere, programul poate utiliza doud metode: ecuatia curgerii
f&rd luare 1in considerare a inerfiei i metoda prezentat& in

paragraful 4.8, bazatd pe teoria caracteristicilor.

4 _10 Elemente de descriere =
prrogrammluai de calcul

Programul realizat, PROGO 2.2, constituie o dezvoltare,
aplicabild® in cazul motoarelor diesel cu csmerd divizat®, a unui
program de calcul pus la punct de-a lungul unei perioade mai
indelungate de timp in cadrul Universit&#{ii Tehnice din Miinchen.
El este intocmit sub form8 structuratf, fiind comrpus dintr-un
program principal (MAIN) i o serie de proceduri externe de tip
funct{ie sau de tip subrutin& si a fost astfel conceput 3incét s&
poatd fi dezvoltat in continuare. In cele ce urmeazi se va face o
foarte scurtd8 descriere a principalelor proceduri externe,
enumerarea incep&nd cu cele care au fost realizate de autor.

Astfel, subrutina CAMS realizeazi calculul proceselor din
camera separatd® de vArtej pe baza relatiilor prezentate 1in
paragrafele precedente.

Subrutina ITEPCS realizeaz§ calculul iterativ al presiunii
din camera separatf de vartej pe baza ecuatiei de stare cu luarea
in considerare a constantei reale a gazului;

Subrutina CANL constituie programul de calcul al curgerii
prin canalul de leg&turd dintre cele dou® camere. Aceasta face
apel iIn timpul function&rii sale §i la subrutinele:

- CAPC2 prin intermediul cireia se aplicd metoda
diferentelor finite in cadrul metodei caracteristicilor, conform
paragrafului 4.8.2., realizéndu-se astfel determinarea stZrii
gazului (presiune, temperaturs, vitez&) in canalul de legfturs
propriu-zis (mai putin sectiunile de legZturX cu cele dou
camere).

- CONLIM care cuprinde conditiile la limit# aplicate
in cadrul metodei caracteristicilor pentru sectiunea de trecere
cilindru - canal de leg&turd respectiv canal de legdturd - camers
separatd de vértej (paragraful 4.8.3) §1 rezolvd ecuatiile
transcendente dupd metoda prezentati in paragraful 4.8.4.

- CONSTK care realizeazd caleculul constantelor ki si
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kz pentru liniile Mach, respectiv al constantelor ka gi ks pentru
traiectoria de curgere, confornm paragrafului 4.8.3.

- CVF, CVD cu care se calculeazX vectorii F gi
respectiv D pe baza vectorului G, conform paragrafului 4.8.2.

- CY¥G care determind valorile m&rimilor de stare 3in
punctele refelei caracteristicilor pe baza valorilor vectorului G
conform celor prezentate in paragraful 4.8.2.

- SCF care permite 1luarea in considerare in cadrul
metodei caracteristicilor a schimbului de c&ldurd gi a
frecdrii.

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

- DATIN: subrutini de citire a datelor de intrare;

- AEC: subruting de calcul a sectiunilor efective de curgere
pe l&ngd supapele de admisiune §1 evacuare pe baza datelor de
intrare;

- DEFIN: subrutinf ce contine datele de definire a tipului
motorului 5i a metodelor de calcul ce urmeazd a fi adoptate;

- CIL: subrutind de calcul a proceselor din cilindru;

- PIP: subrutinf care realizeszi calculul mErimilor de stare

din cilindru in timpul padrtii de 1inaltf presiune a ciclului
(comprimare, ardere, destindere);
’ - SCHG: subrutind care realizeazs calculul m8rimilor de
stare din cilindru in timpul procesului de schimb de inc3rcitursd;
| -~ SID: subrutinf pentru calculul st&rii gazuluil in sistemul
de distributie prin combinarea metodei umperii gi golirii si a
ﬁetodei caracteristicilor;

- UCV: subrutind pentru caleulul energiei interne a gazului
§i a capacitftii termice masice la volum constant;

- ITEP: subrutini de ecalcul iterativ a presiunii din
cilindru cu ajutorul ecuatiei de stare si cu luarea in
considerare a constantei reale a gazului,.

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

- TURC respectiv COMC: subrutine care calculeaz® debitele
masice gi fluxurile energetice prin turbind respectiv compresor,
dacq este cazul;

- TURIP respectiv COMIP: subrutine care realizeazi
determinarea caracteristicii turbinei respectiv compresorului, 1in

BUPT



146 MOPELUL MATEMATIC

cazul motoarelor supraalimentate, prin interpolare liniar& pe
baza datelor initfiale;

_ COND: subrutinf de calcul a curgerii prin conducte pe baza
metodei caracteristicilor;

- PC2: subrutin&i care realizeazd calculul starii gazului iIn
conducta propriun-zis¥ prin aplicarea metodei diferentelor finite;

- CONLIM1: subrutin& de calcul a conditiilor 1la limit#d in
sectiunea de trecere intre cilindru i colectoare §i de rezolvare
a ecuatiilor transcendente ce apar in cadrul meﬁodei
caracteristicilor;

- CONLIMZ: subrutin& pentru calculul condifiilor 1la limit&
in sectiunile de bifurcare ale canalizatiilor de admisiune
respectiv evacuare;

- SCAL: subrutind care permite 1luarea In considerare 1la
calculul curgerii a frecfrii si schimbului de c&ldurd;

- CRAM: subrutind pentru aplicarea regulii lui Cramer la
rezolvarea sistemelor de ecuatfii transcendente;

- VECG, VECD, VECF, CONS: subrutine care realizeazd calculul
vectorilor G, F, D respectiv a constantelor Ki-K4 iIn cazul
aplicdrii metodei caracteristicilor la caleculul curgerii gazelor
prin sistemele de distributie ale motorului;

-~ MUG: subrutind prin care se aplici metoda umplerii si
golirii pentru calculul sistemelor de distributie a gazelor; ea
permite totodatd “construirea” unor astfel de sisteme avand
practic orice tip de geometrie prin modelarea acestora ca o
succesiune de rezervoare intre care se g#sesc dispozitive de
strangulare;

- ©STRAC: subrutind pentru calculul fluxurilor energetice si
a debitelor masice printr-un dispozitiv de strangulare;

- PCAL: subrutind care stabileste pagii de calcul pentru
diferitele faze ale ciclului;

- REG4: subruting de calcul a legii de migcare a péarghiei
regulatorului;

- POMPA: subrutina de calcul a legii de debitare a pompei de
injectie;

= MOTOR: subrutinZ de calcnl a presiunii medii indicate pe
baza diagramei indicate determinate anterior;

- INAE: subrutind de interpolare a suprafetelor efective de
curgere pe langd supape pe baza datelor initiale;

- CRG: procedurd de tip functie care realizeazd calculnl
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constantei reale a gazului.

Rezultatele obtinute cu programul de calcul descris mai sus
au fost comparate cu rezultatele oferite de un program mai
simplu, PROGO 2.1, care calculeazi schimbul de inc8rcdturi intre
cele doud camere cu ajutorul ecuatiei curgerii. Acest program are
0 structurd similard cu cea & programului PROGO 2.2, cu mentiunea
cd toate subrutinele subliniate mai sus au fost 1Inlocuite su o
singurd subrutinX CAMSEC care evalueaz8 procesele din camera
separatd de vAartej in corelatie cu cele din camera principald
prin aplicarea ecuatiei curgerii. Degi mai imprecis din punctul
de vedere al rezultatelor oferite, programul PROGO 2.1 are
avantajul unor timpi de calcul cu ceca. 25% mai mici.

In figura 4.9 este prezentat® schematic structura genersl® a
programului PROGO 2.2.

4.11 Conclu=ii

Cele de mai sus demonstreazd complexitatea proceselor ce
caracterizeazd ciclul real de functionare al unui motor cu camerd
de turbionare de forma cilindrici, ceea ce a obligat 1la
dezvoltarea de esent® a modelelor matematice cunoscute p&n& in
prezent in literatura de specialitate. Ca urmare s-a propus
evaluarea cu ajutorul metodei carcateristicilor a curgerii
gazului prin canalul de 1legfturd dintre cele doud camere
cénsiderﬁndu—se cd avem de fapt de-a face cu dous rezervoare
(cele doudl camere) unite printr-o conduct® de sectiune circulard
(canalul de legfturi). Este prezentat aparatul matematic necesar
insistaéndu-se asupra metodelor de rezolvare a ecuatiilor de
conservare a masei, impulsului §i energiei si asupra conditiilor
la linit& 4inregistrate 4n sectiunile de trecere rezervor-
conduct&. In final se face o prezentare de ansamblu a programului
de calcul ce contine un set de subrutine specializate originale.
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3. Instalatii de masurare si metode de
cercetare

5.1 Prezentarea de ansamblu a standului
de probe

Motorul avut la dispozitie este un monocilindru Daimler -
Benz care a funcyionat initial ca motor cu injec{ie directd,
fiind reproiectat in varianta cu camerd separatd de vArtej in
cadrul Institutului pentru Motoare cu Ardere Interna si
Autovehicule Rutiere din cadrul Universit&tii Tehnice din
Minchen.

La reproiectarea motorului s-au avut in vedere o serie de
condi{ii impuse cu scopul unei sbordiri experimentale optime a
temei de cercetare, i anume:

¥ posibilitatea unei mont&ri simple a camerel separate de
vlrtej prin intermediul unei flange;

* posibilitatea wvarierii intre anumite limite a volumului
camerei separate §i a sectiunii canalului de legatursd;

_ * posibilitatea mont&rii pe acelagi motor a mai multor
tﬁpuri de camere separate;

X asigurarea r&cirii camerei separate de vértej printr-un
circuit separat de circuitul princibal de racire al motorului, in
vederea determin&rii experimentale a fluxului de caldurd transmis
spre fluidul de rdcire in cadrul acestei camere separate;

* posibilitatea mont3rii §i demont&rii simple a injectorului
si a traductoarelor de presiune §i temperaturd in vederea
inlocuirii sau curdtirii acestors.

Ca atare s-a adoptat solufia unei camere de turbionare de
formd cilindricd a cHrei schemi de principiu este prezentatid 1in
figura 5.1. Pe circumferinga camerel sunt prevazute alezaje 1in
vederea montdrii injectorului, a doud traductoare pentru
temperatura suprafetei, a unui traductor de presiune precum s5i
pentru racordarea la circuitul separat de r&cire. Axa
injectorului a fost astfel conceputd incat jetul de combustibil
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sd fie injectat in curentul de aer, 1in directia de curgere.
Etanseitatea canalului de legdturd este asiguratd prin
intermediul unui mangson care la montare este presat intre cele
doud piese. Prin utilizarea unor mansoane diferite exist&
posibilitatea modific&rii diametrului canalului de leg&turd, iar
prin introducerea unor saibe intre cele doux suprafete plane ale
camerei separate de vartej se poate asigura modificarea volumului
acesteia. In cele dou# capace laterale pot fi montate p&ni 1la
noud termocuple pentru misurarea temperaturii.

In vederea montdrii camerei separate de vértej pe motor a
fost necesar# modificarea chiulasei acestuia, solutfia aleasZx
fiind caracterizatf prin simplitate constructivd i tehnologics,
pret de cost minim i asigurarea unei veridicit&ti cAt mai bune a
modelului experimental. Ca urmare chiulasa a fost realizatd din
doud buc#ti, ea fiind previzutd cu trei puncte de m&surare a
temperaturii peretelui, unul dintre ele aflat chiar 1In apropieresa
supapei de evacuare. De asemenea sunt previzute doud ajutaje
pentru traductoare de presiune pentru a se putea compara valorile
midsurate cu doud tradﬁctoare diferite 1in aceleagi conditii de
functionare. Ansamblul chiulasi superioard, chiulas® inferioar#d,
camerf separatf este prezentat in figura 5.2.

Supapele gi arborele cu came sunt cele ale motorului
original. Cupa din piston a fost modificatZ in conformitate cu
formele construetive utilizate in cazul motoarelor cu camers
séparatd de véartej.

Datele constructive gi functionale ale motorului obf{inut
sunt urmdtoarele:

* Diametrul cilindrului: 125 mm

¥ Cursa pistonului: 140 mm

* Volumul camerei separate de virtej: 73,2 cm3

* Diametrul camerei separate de vartej: 80 mm

¥ Diametrul canalului de leg&turs: (12-16) mm
* Lungimea canalului de legituri 80 mm

* Volumul total al camerei de ardere: 105,4 cm3
X Raportul de comprimare: 17,3

¥ Turatia motorului: (1000-2000) rot/min

Pentru o mai bund distributie a combustibilului in
conditiile wunei lungimi reduse de piAtrundere a Jetului s-a
utilizat un injector cu cep.
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Schema de principiu & standului este prezentatd in figura

Pentru calculul bilanturilor termice. s-au construit trei
circuite de r&cire externe éi separate pentru: camera separatd de
vértej, cilindru §i chiulas3, respectiv pentru ulei.

Pentru stabilirea fluxului de cdldurd transmis in camers
separatd de vértej, se determin volumul de lichid de r&#cire ce
circulf prin circuitul separat al acesteia pentru un interval de
timp bine precizat. Temperaturile de intrare si iegire ale
lichidului ce circuld prin acest circuit se m3soard cu doud
termocuple. Pe baza relatiei:

R N A
o-tre-(7,-7,) - 2. [ciclu] (5.1)

se calculeazi c#ldura integrald transmisi pe ciclu.

Cel de-al doilea circuit asigurf r#cirea cilindrului si a
chiulasei. Lichidul de r&cire este pus in miscare de o pomp&
volumicd cu lamele antrenati electric, mai iInt&i in canalele de
r3cire din jurul cilindfului, de unde revine intr-un amestecZtor
n care i se misoarf temperatura. Din amestecftor lichidul trece

LA

in canalele de r#cire din chiulasi, 1la iegirea din acestea fiind
de asemenea misuratd temperatura. Pe baza celor trei temperaturi,
de la intrarea in circuit, din amestecitor i de la iegirea din
circuitul de rdcire i a debitului de lichid ce circul# prin
circuit, pot fi stabilite fluxurile de c&ldurd transmise separat
prin c#maga cilindrului respectiv prin chiulasi pentru un ciclu.

Circuitul de ricire al uleiului se deosebeste de celelalte
doud prin faptul cd se utilizeazi un debitmetru elicoidal care
asigurd o m&surare continu& a debitului.

Fiecare din cele trei circuite de rédcire este previzut cu
instalatii electrice asuxiliare de incElzire care au rolul de a
asigura o valoare a temperaturii lichidului de r8cire cat mai
apropiatd de cea de regim incH de la pornirea motorului. In acest
fel se reduce timpul de incXlzire a motorului ceea ce are efecte
benefice asupra duratei de viatd a traductoarelor de mZsurs
utilizate, care sunt protejate in sacest mod de vibratii si
supraincdlzire. Debitul de api prin cele trei circuite poate fi
reglat atédt manual, prin intermediul unui robinet i al unui
ventil ac montat In paralel cu acesta pentru reglaje fine, cat gi
automat prin intermediul unui regulator in trei puncte.

De asemenea se m#&soars pentru fiecare regim de functionare
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temperaturile in regim stationar pentru: inc#rcXturs proaspiti,
gazele esapate, uleiul din baie, cimaga cilindrului (3 puncte de
m&sur&), chiulasX (3 puncte de m&surf), piston (3. puncte de
ndsuri) si camera separatd de vértej (3 puncte de misurs).
Determinarea momentului motor se face cu o fra&nd Schenk cu
curenti turbionari care permite 1in acelagi timp antrenares
motorului., Pentru m&surarea debitului volumic de aer s-a utilizat
un debitmetru de gaz cu piston rotativ. Consumul de combustibil
s-a determinat automat prin metoda volumicsg.

In fotografia 5.4 este prezentat motorul care a servit drept
model experimental montat pe standul de probe, iar in fotografia
5.5 aparatura de prelucrare 5i inregistrare a datelor.

Figura 5.4: Motorul montat pe standul de probe

5.2 Metode de cercetare i elementele
lantului de masurna

3.2.1 MaSurarea presiunii Tn regim nestationar In cele

douX camere

Mdsurarea presiunii in cele dous camere s-a realizat cu
ajutorul unor traductoare piezoelectrice ale c&ror semnale de
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tensiune in regim
nestationar au fost
amplificate i transmise
din grad in grad
sistemului de achizitie a

datelor. Traductoarele
piezoelectrice utilizate
au fost de tipul Kistler
K 7081. Pentru a reduce
influenfele temperaturi-

lor ridicate asupra
valorilor m#&surate, zona
activd a traductoarelor a
fost protejatd cu o folie
izolatoare.
Etalonareas
aparaturii, realizatd cu

o instalatie dinamic& de

etalonare, a constat 1in

compararea valorilor

indicate de fiecare

traductor cu cele

i=ti--- N ‘raductor

de referintd pentrt: o Figura 5.5: Aparatura de prelucrare
variatie lentx a si inregistrare a datelor

presiunii in ambele

sensuri In intervalul 0-100 bar.
Pentru controlul m&surfirilor de presiune s-a utilizat un
traductor pentru diferenta de presiune dintre cele doui camere, &

cirui schemd este prezentatd 1iIn figura 5.8. Traductorul
functioneaz& tot dupX principii piezoelectrice, forta produsf de
presiunea gazelor in cele doud camere actionénd asupra

membranelor 4. Valorile determinate cu acest traductor au fost

continuu comparate cu diferenta valorilor de presiune m3surate in
cele doud canmere.

Pe de altd parte, tinfnd cont de primele rezultate obtinute

la misur8rile efectuate pe motorul antrensat, care au indicat o

evolutie a diferentei de presiune intre cele douf camere diferit&

de cea asteptatd, s-a ajuns la concluzia ci in interiorul camerei
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Figura 5.6: Schema de principiu a traductorului pentru
diferenta de presiune dintre camere

de turbionare apare o}

-

variatie destul de
semnificativd a presiunii
pe razd. Ca atare intr-unul X 5
din capacele laterale ale
acestei camere s—-an Q% X

prelucrat patru alezaje 1.6
suplimentare plasate chiar ’
in centrul acestul capac
respectiv  la distante de 18

mm, 20 mm i 268 mm de

centru. Modul de dispunere 2 =

al acestora si numerotares J

lor, 1la care se va face
~ferire in cont nuare,

sunt reprezentate 1iIn figura Figura 5.7 Dispuneres

5.7. Astfel in camera traductoarelor de presiune in

~ ~ . camera auxiliara
separata de vArtej vom avea m
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practic la dispozifie un nundr de gase alezaje 1in care pot fi

montate traductoarele de presiune.

5.2.2 M3surarea temperaturii superficiale
5.2.2.1 Capul pistonului

Dupd cum rezult8 din figura 5.8, s-au realizat cinci puncte
de midsurare a temperaturii superficiale, nestationare a capului
pistonului, notate cu 1,..,5. Punctele de m¥sur¥ 1 si 2 au fost
astfel pozif{ionate incét ele s& se giseascd in prelungirea axei
de simetrie a canalului de leg¥turX dintre camera principal® de
ardere §i camera de turbionare chiar in momentul in care pistonul
se gdseste in punctul mort interior (pentru punctul 1) respectiv
dupd o deplasare de 23 mm a pistonului din PMI (pentru punctul
2), ceea ce corespunde la 41,3 °RAC dupd PMI. Se asigurd in acest
fel m&surarea temperaturii capului pistonului 3in zona 1in care
solicitfrile termice sunt maxime datoritix Jetului de gaze arse ce
vine dinspre camera separatd de vartej spre camersa principald de

Figura 5.8: Modul de dispunere a termocuplelor pe
capul pistonului
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ardere prin canalul de leg&turZ.

Punctele de misurs 3 51 4 se gfsesc de asemenea in cupa din
piston, primul chiar in centrul unei emisfere, iar'al doilea 1la
marginea celeilalte. Punctul de misurf 5 este singurul care se
afld pe suprafata capului pistonului §1 este cel mai indepdrtat
de zona canalului de legZturZ.

Figura 5.9: Parghia triplu articulat¥ utilizati
pentru transmiterea semnalului de la termocuple

De asemenea, pentru a se putea aplica metoda temperaturilor
superficiale descrisf in paragraful 2.3.3.1 pistonul a fost
prevdzut cu trei puncte de m¥surare in regim stationar a
temperaturii peretelui, notate cu M1,..,M3. Primul dintre ele se
giseste exact la mijlocul distantei 3iIntre punctele 1 gi 2, iar
celelalte doud su fost amplasate in apropierea punctelor 3 si 4.
Termocuplele de manta, cu ajutorul cirora se mésoardi aceste
temperaturi stafionare sunt plasate in interiorul pistonului, la
o distant{¥ de 0,5 mm de suprafata capului acestuia.

0 problemd destul de complicatd a constituit-o transmiterea
semnalului de la aceste termocuple citre sistemul de achizitie de
date. In acest sens literatura de specialitate are in vedere trei
posibilitdyi [64]1, si anume:
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a) utilizarea unor contacte culisante, prin frecare,
realizate din acelasi material cu sfrmele termocuplelor.

b) montarea pe piston sau pe piciorul bielei a unei parghii
articulate pe care sunt lipite s&rmele de transmitere a
semnalului.

c) utilizarea unor emit3tcare care s& permitd transmiterea
semnalului 1la instalatia de mi#surd f8rd a exista vreo legfturd
materialf intre aceasta si traductoare. In ceea ce ne priveste am
adoptat solutia b), consideratd a fi cea mai simpld gi ieftind,
chiar dacd aplicarea ei se poate face doar pentru intervale
limitate de timp (cca. 30 de ore de funcf{ionare) datorit# ruperii
sirmelor ca urmare a iIndoirilor repetate. Parghia triplu
articulat® utilizat® este prezentatd In fotografia 5.8 Impreund
cu pistonul si biela.

]

5.2.2,.2 Camera
de turbionare
Misuraresa

temperaturii in

p

regim nestationar

a suprafetelor
peretilor camerei Ar
cilindrice de
turbionare s-a

~ 13

efectuat in 8

P
01+°°4; o
Ne-o-9 -0 @

puncte plasate
radial intr-unul —
din capacele

laterale ale //“

acesteia, 1la care

se adaugd 2 puncte
plasate pe

Figura 5.10: - Punctele de - masuri a
circumferintd 1 temperaturii superficiale in camera de
turbionare

unul in canalul de
legdturd. In

figura 5.10 este prezentatd schematic pozitionarea acestor
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traductoare §i modul de numerotare al lor.

5.2.3 Constructia termocuplelor gi elemente ale
' instalatiei de m¥sur¥

In vederea determin¥rii experimentale a temperaturilor in
regim stationar ale diferitelor organe, s-au utilizat termocuple
de manta montate la o anumitX distan{d de suprafetele respective
in interiorul peretelui. In acelagi timp insd, s-a impus
ndsurarea temperaturilor nestatfionare ale suprafetelor
superficiale, m#rimi care au fost determinate cu ajutorul unor
termocuple miniaturizate de suprafatd tip Benderski. In cele ce
urmeazi este prezentatsd constructia celor dous tipuri de
termocuple.

pct. de sudurd

Figura 5.11: Constructia termocuplelor de manta

Termocuplele de manta sunt caracterizate de o fiabilitate foarte

bund. Dupd cum rezulti din figura 5.11, cele doud sarme ale
termocuplei, confectionate din Ni respectiv CrNi, se gd3sesc in
interiorul tecii fiind despir{ite printr-un strat izolator.
Punctul de sudurf, de grosime relativ mare, se giseste la partea
inferioari gi este, la fel ca §i teaca, insensibil la solicitiri

mecanice.
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Termocuplele miniaturizate de suprafat8 au un diametru foarte
mic, de 0,4 mm, i se deosebesc de cele prezentate mai sus prin
constructia coaxiald prezentatd in figura 5.12, o astfel de

termocupld constd dintr-o s@rm& interioara despdrtitd printr-un

teach ext.

sarm& Int.

strat
T=zolator

strat de
contact

i

Figura 5.12: Construcgia termocuplelor de suprafata

strat izolator de teaca exterioard. Cele douf elemente ale
termocuplei, sédrma i teaca, sunt puse in contact printr-un strat
foarte subtire (5-20 um) de Cr, astfel ca sf se poatf realiza o
masurare foarte precisd a temperaturii suprafetei. In plus,
datoritd masei reduse, rezultd o capacitate termicd micd ceea ce
determind timpi de reacf{ie extrem de redugi, sub 1 wus. Spre
deosebire de termocuplele de manta, cele de suprafatf sunt foarte
sensibile la solicit&ri mecanice, in special in zona de contact.
Montarea lor 1In alezajele realizate 1in acest scop s-a efectuat
prin intermediul unui adaptor de tipul celui prezentat in figura
5.13.

S-a urmirit in mod

special montarea termocupls adeziv adaptor
termocuplei la acelagi

nivel cu suprafata

superficialg a . c8rei

temperaturs se mdsoard, z::j

pen‘ru a se evita apari’ ia

unor  erori de mdsurare, .
Figura 5.13: Adaptor pentru

manifestate Printr-o pontarea termocuplelor de suprafata
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cregtere a temperaturii m#surate in cazul in care termocupla
depdgeste nivelul suprafetei superficiale, respectiv printr-o
scddere a temperaturii in cazul in care termocupla se g¥segte sub
nivelul suprafetel superficiale. Fixarea termocuplei in adaptor
se face prin intermediul unui adeziv cu proprietditi bune de
transmitere a c#ldurii. Etangeitatea este asiguratd prin
intemediul a dou# inele de etangare din cupru (inspre camera de
ardere), respectiv din cauciue (de partea mediului ambiant).
Punctul de referinti pentru termocuplele miniaturizate de

suprafatd a fost realizat sub forma unui bloc unic de otel pe
care au fost lipite s@rmele de transmitere a semnalului electric
de la toate termocuplele, cu ajutorul unei substante cu bune
proprietdti de transmitere a e#ldurii, astfel incédt toate
punctele de contact si se giseasci la aceeasi temperaturd. Pentru
a se evita aparif{ia unor variatii de temperaturf ale blocului de
otel, acesta a fost introdus intr-o carcasix intre ai c#rei pereti
interiori si bloc exista o pernd de aer de cca 20 mm. Aceastd
carcas8 a fost la r&ndul ei izolatX cu un strat de 60 mm de
polistiren 5i apoi introdusi intr-o a doua carcas#, relizédndu-se
astfel o incint& izolatd de mediul ambiant. Temperatura blocului
de otel, considerat# temperaturi de referin{f, a fost mZsurat® cu
0 termocupld de manta.

Pentru amplificarea semnsalelor transmise de la traductoare
cEtre instalatia de achizitie a datelor, s-a utilizat un
amplificator Hottinger Baldwin tip EKWS 3020C, care a fost
modificat §i adaptat pentru astfel de m3surdtori. Modificarea a
urnfirit iIn special posibilitatesa inregistr@rii doar a pHrtii
nestationare
a variatiei de tensiune, respectiv de temperaturi sau presiune.

Pentru urmiriresd semnalului in timpul prelucrarii, a fost
montat in paralel cu sistemul electronic de achizitie a datelor
un osciloscop cu tub catodiec, acesta permitdnd efectuarea unei
reglari a factorului de amplificare a semnalului inaintea
fiecdrei misurfri in functie de domeniul de variatie al acestuia.

Pentru inregistrarea valorilor nestationare ale presiunilor
in cele doud camere gi ale tempersturilor de suprafatd, s-a
utilizat o interfat{d rapidd Analog Devices tip RTI 860, care a
fost montatd pe un calculator IBH-PC-AT-286. Aceastsd interfat&
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realizeazy pentru fiecare grad RAC transformarea semnalelor
analogice transmise de la traductoare 1In madrimi digitale care
sunt apoi memorate de calculator.

Pentru stabilirea bazei de timp raportatd la conditiile de
functionare ale motorului, s-a utilizat un disc cu fante montat
la capZtul liber al arborelui cotit un disc.

Cu ajutorul interfetei este posibild inregistrarea a
maximum 18 semnale simultan pe o duratd de p&nd la 21 cicluri.
Pentru a exclude influenta oscilatiilor ciclice, s-a realizat o
mediere a valorilor pe cele 21 de cicluri.

5.2.4 Determinarea experimentald a coeficientului
termic de penetratie pentru termocuplele miniaturizate
de suprafatd

Dup& cum rezultf din paragraful 2.3.3.1, pentru determinarea
coeficient{ilor locali de convectie prin aplicarea metodei
temperaturilor superficiale este necesarsd cunoasterea
coeficientului termic de penetratie b, al termocuplelor de
suprafatd. Acest coeficient nun poate fi insd precizat de
constructor din urm#toarele motive:

~ Coeficientii termici de penetratie b pentru diferite
materiale diferd foarte mult.

- La calculul unei valori medii pe baza valorii
coeficientului termic de penetratie b pentru fiecare material in
parte este discutabilX ponderea care se di valorilor individuale,
iar rezultatul obtinut nu poate fi verificat.

- Pentru acelasi material, 1literatura de specialitate
prezintd valori extrem de diferite ale acestui coeficient.

Pentru rezolvarea problemei s-a apelat 1la o metodd
experimentald care se bazeaz® pe fenomenul fizie al temperaturii
de contact, ce poate fi concretizat prin urmitorul principiu,
valabil pentru conductia unidimensional#, nestationari:

In cazul contactului intre douf corpuri de extindere semi-
infinitd de temperaturi diferite, in momentul contactului, 1in
punctul de contact se stabilegte aceeag5i temperaturd® la care ar
ajunge cele doud corpuri in urma echilibrului termiec.

Pentru a utiliza acest efect 1la etalonares termocuplelor
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miniaturizate de suprafat¥, s-au introdus aceste termocuple intr-
un adaptor similar cu cel utilizat pe motor, si au fost
scufundate intr-o baie de ulei de temperaturd gi coeficient
termic de penetratie b, cunoscute. In acest caz este valabilid
relatia:

by=b, -2 < (5.2)

unde: bte - coeficientul termic de penetratie al termocuplei;
bu - coeficientul termic de penetratie al uleiului;
Tu - temperatura uleiului;
Te - temperatura de contact;
Tte - temperatura termocuplei.

Dispozitivul experimental utilizat este prezentat 1n
fotografia 5.14, el permiténd scufundarea la o adincime precizati
a termocuplei In wulei. La alegeres tipului de wulei s-a tinut
cont ca temperatura maximd la care acests poate fi Incdlzit s3I
fie c&t mai apropiati de domeniul temperaturilor din motor pentru
care urma s8 fie apoi folositd termocupla. 1In plus, conform
relatiei (5.2), trebuie cunoscutf valoarea coeficientului termic
de penetratie (respectiv a mZrimilor A, p, cp) pentru ulei in
functie de temperaturi. Acestea sunt motivele care au stat la
baza alegerii uleiului siliconic Wacker AK 100, ceea ce a fHcut
p?sibil ca la determinZrile experimentale sX se lucreze cu
temperaturi relativ ridicate, de pani 1la 170°C, care nu pot fi
atinse la uleiurile minerale obignuite.

Instalatia experimentald utilizatd 3in acest scop mai
cuprinde pe 1ang& dispozitivul prezentat, amplificatorul de
semnal amintit anterior §i un microcalculator IBH-PC.

Valoarea finald a coeficientului termic de penetratie, care
de altfel a fost utilizat® in calculele ulterioare, a fost
stabilitd 1a b = 9526 W s/m2K. Aceasta reprezintd valoarea medie
obtinutd pentru sase termoelemente Medthernm K, dintre care, in
urma mdsur8rilor efectuate, au fost excluse cele douid
termoelemente pentru care s-au obtinut valorile extreme ale
coeficientului de penetratie b. In tabelul 5.1 sunt prezentate
valorile experimentale obtinute pentru acest coeficient la
diferite termoelemente.
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Figura 5.14: Dispozitiv pentru determinarea
experimentald a coeficientului termic de penetratfie

Tabelul 5.1

Nr. b Nr. de Temp. ulei
termoelement (W s/m2K] incercatri [°Ccl

1 3766 5] 144,3
9704 13 136,1
9714 10 165,6
2 8493 5] 144,3
3 9507 6 141,5
9107 13 136,5
4 10437 8 141,5
5 8056 6 141,5
6 9938 3] ) 144,3
8979 13 136,1

Comparénd cele trei valori obtfinute pentru termoelementul 1

se poate stabili cd abaterea lor maximi este de 0,683%, ceea ce
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poate confirma caracterul corect al determin3rilor experimentale.

— bl qm=231.00

o
S| - b2 gm=235.85
NH n
g
2o
X3
“ o
T

5000
]
/"

| _ A

240 300 360 420 480
a [ *RAC]

0

Figura 5.15: Influenta valorilor coeficientului termic de
penetrafie b ‘asupra densithfilor fluxului termic calculate

Dac# se compar¥ ins# intreaga serie de determin&ri, cu toatX
eliminarea valorilor extreme care au fost marcate in tabel, se
ajunge la o abatere maximi de 14,8%. Datoritd sacestei abateri
relativ mari, ar fi fost necesari etalonarea fiecHdrui
termoelement in parte, ceea ce nu a fost insi posibil, din motive
de timp. S-a lucrat deci cu valoarea medie amintits anterior a
coeficientului termic de penetratie, putfndu-se insi considera c&
erorile introduse de aceasti ipotezi sunt relativ reduse. Pentru
exemplificare se prezintf# in figura 5.15 densitatea fluxului de
cdlduryi corespunzitoare pozitiei 1 de pe capul pistonului,
calculatd pe baza a doi coeficienti termici de penetratie intre
care existd o diferent® de 200 W s/m2K (b1-9526 W s/m2K, b=2=9728
¥ s/m2K). Se observd ci erocarea relativd in ceea ce privesgte
densit@tile medii ale fluxului de cXldur#& calculate pe baza celor
doi coeficienti diferiti b, este de 2,058%, valoare ce poate fi

consideratd ca acceptabilf.
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Mult mai semnificativd, din punctul de vedere al erorilor
introduse, este 1in acest caz legea de variafie a temperaturii,
respectiv r#spunsul termocuplei la o variatie nestafionar& de

temperaturs.

5.2.4 Determinarea experimenta1§ a cueficien?ilor de
debit

Calculul ciclului real presupune cunoasterea coeficientilor
de debit la curgerea prin sectiunile oferite de supapele de
admisiune §i evacuare. In plus, avénd in vedere tipul motorului
si aplicarea i a ecuafiei curgerii pentru calculul schimbului de
gaze prin canalul de legdturf este necesar sd se determine si
coeficientii de debit la curgerea prin acest canal.

Coeficientii de debit se definesc cu relatia:

Ih
agpe.| 2l (R (B)S 5.3
N k-1l py D;

ca raport dintre debitul real de gaz ce trece printr-o sectiune
de strangulare i debitul teoretic calculat pe baza diferentei de
presiune inregistrate 1intre amontele (indicele 1) sgi avalul
(indicele 2) dispozitivului de strangulare s§i a ‘sectiunii
geometrice de curgere. Degi pe parcursul timpului s-au dezvoltat
diferite rela{ii analitice de calcul a acestor coeficienti, este
de preferat o determinare a lor pe cale experimentalf. In acest
sens s-a utilizat un stand clasic care permite stabilirea unor
coeficienti stationari de debit. Valorile obtinute pentru cele
doui supape sunt reprezentate grafic cu linie continuZ 1in
figurile 5.16 a (supapa de admisiune) §i b (supapa de evacuare)
in functie de in#ltimea de ridicare a supapelor. In aceleasgi
figuri sunt trasate cu linie intrerupti variatiile sectiunilor
efective de curgere pe 1&ng# supape obtinute ca produs intre
coeficientii de debit i secfiunile geometrice respective.

Pe de altd parte pentru canalul de leg3turs s-au obfinut
doud valori ale coeficienfilor de debit care, in condi{iile unei

sectiuni constante depind de sensul in care are loc curgerea.
Valorile obfinute sunt:

p:
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5.3 . Concluaz=zil

In esentd trebuie remarcat c& dat fiind complexitatea
fenomenelor care fac obiectul studiului prezentei lucrari,
instalatia experimentald wutilizat# pentru investigarea lor
trebuie s&% fie echipatd cu o tehnic# de misurd de mare finete, iIn
mod special in domeniul cercet@rii comportdrii din punct de
vedere gazodinamic a fluidului de 1lucru din motor fiind necesar
ca erorile de m3surare s&d fie minime.

In prezentul capitol s-a f2cut o prezentare am¥Enun{it¥ a
standului de probe i a modelului experimental ca §i a metodelor

de investigare utilizate de autor.
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6. Interpretarea critica a rezultatelor
experimentale obtinute

Utilizand instalatiile §i aparatura prezentate in capitolul
S, s-a efectuat un mare numir de determindri experimentale ale
cdror rezultate vor fi prezentate sintetic 1In cele ce urmeazi.
Astfel se vor prezenta legile de evolugfie ale presiunii in cele
doud camere, ale temperaturii superficiale m&surate 9n regim
nééta;ionar in diferite puncte ale camerei de ardere gi ale
fluxurilor de c&ldur#d schimbate la pereti, obtinute prin bilant
termic. Pentru toate aceste m¥rimi s-au efectuat m&suriri atét pe
motorul antrenat, cit §i in cazul ciclurilor cu ardere ceea ce a
permis ‘intr-o oarecare masurs evidentierea fenomenelor
gazodinamice datorate procesului de ardere. De asemenea se trec
in revistd o serie de diagrame referitoare 1la alti parametri
funct{ionali cum sunt: coeficientul excesului de aer, consumul
specific efectiv, indicele Bosch, etc. trasate pentru intregul

‘domeniu de regimuri de funcfionare al motorului. Trebuie precizat

cd, din multitudinea de rezultate obtinute, au fost selectate
doar o mic# parte care au fost considerate reprezentative pentru
evolutia fluidului motor In cilindru gi respectiv pentru

- termogazodinamica unui m.a.c. cu camer3d de turbionare.
i

N

5_1 IE\r(i]JJi;ija. Presiunii Iin cele dous
camere

6.1.1. Cazul motorului antrenat -

Pentru 1inceput a fost efectuats o0 serie de masurdiri de
presiune pentru motorul antrenat. Traductorul de presiune din
camera separatd de vArtej a fost montat 3in alezajul 1 de pe
circumferinga acesteia, conform figurii 5.7.

In figurile 6.1 §i 6.2 sunt prezentate variatiile

‘presiunilor din cilindru (cu linie continug) si din camera

separatad de vartej (cu linie intreruptd) pentru un interval

unghiular aflat in jurul punctului mort interior §i doud regimuri

171
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de turatie: 1500 rot/min respectiv 2000 rot/min. De asemenes in
partea superioard a acestor figuri s-a reprezentat diferenta de
presiune calculati intre cele doud camere pentru aceleagi
regimuri de turatie. Ca wurmare a modific&rii de volum a camerei
principale de ardere, este de asteptat o curb& simetricd fatd de
PMI pentru diferenta de presiune dintre cele dou& camere [73].

Dupf cum rezultd din figurile amintite, in timpul fazei de
comprimare presiunea din cilindru este maili mare decdt cea din
camera de turbionare, ceea ce se poate explica prin pierderile
gazodinamice inregistrate 1in canalul de legdturd. Din acelagi
motiv p&n# c¥tre JjumdAtatea cursei de destindere, cénd cele doud
presiuni tind s se egalizeze, presiunea din camera separatd de
vartej este mai mare decét cea din camera principald de ardere.
Egalitatea dintre cele doud presiuni se inregistreazd cu cca.
8°RAC 3inainte de PMI, ceea <ce determind o asimetrizare a
curbelor.

Rezultate similare, din punct de vedere calitativ, s-au
obtinut i la alte regimuri de -turaf{ie, remarcfndu-se doar o
crestere a diferentei de presiune cu turatia in conditiile
pastrdrii practic constante a momentului egal8rii celor doud
presiuni.

In figura 6.3 sunt prezentate aceleagi curbe in cazul
alimentdrii exterioare a motorului cu o suprapresiune de 0,4 bar
la o turatie de 2000 rot/min. Se poate observa c¢& alura generalsd
a curbelor se p#streazd, remarcdndu-se ins3, spre dedsebire de
cazul motorului aspirat, o cregtere semnificativZ a nivelului de
presiuni pe ciclu.

Rezultatele prezentate au fost confirmate §i de traductorul
care a masurat diferenta de presiune dintre cele douZ camere. ™

Conform rezultatelor prezentate de Glauber [25] gi Steffan
[67], translatarea punctului de egalitate a presiunilor cu citeva
grade inaintea punctului mort interior in cazul motorului
antrenat s-ar datora §i pozitiei traductorului de presiune, pe
circumferinta camerei separate de vértej si nu in centrul
acesteia unde valoarea presiunii este mai scIzuti. Se considers
cs, datoritd curgerii tangentiale a aerului 3Inspre camera
separatd de vArtej i a turbulentei ce rezulti, in aceastf camers
apare o variatie semnificativ# a presiunii pe razX.

Tocmai cu scopul verificdrii acestor consideratii, intr-unul
din capacele laterale ale camerei de turbionare s-au montat patru

BUPT



175

REZULTATE EXPERIMENTALE

[l i e T

340 360 380 400 420

320

0¢

o
b= o e e e e e e e e e e e e e o N
. ~
'
[
'
'
1
' o
1 o
' ~t
'
1
'
'
'
X o
. | ©
. M
1
'
'
'
'
' o
1 [{e]
r==--===-=-=-- g
T
1
1
'
t
' o
, | <
) g
'
'
' —
1 O
| a
' o
1 | N
! M
'
'
t
'
)
1 ’
1 o
! -

a[°RAC]

[M]
L]
e
=
o
o
']
>
o
(4]
&
QO
L]
o
o
9
o
.o
Ao
o

p:

2000 rot/min;

n=

Figura 6.3: Presiunile in cele douf camere
motor santrenat;

ele;

BUPT



176 REZULTATE EXPERIMENTALE

traductoare de presiune suplimentare la diferite distante de
centrul ei. Pozitiile §i numerotarea acestora au fost prezentate
schematic in figura 5.7.

In figurile 6.4 5i 8.5 se prezintd diferentele de presiune
Snregistrate intre mdsurdrile efectuate cu traductoarele 3, 4 si
8 si cele efectuate cu traductorul central 5, pentru turatiile de
750 rot/min respectiv 1500 rot/min. Se confirmd imediat ipoteza
c% presiunea cregte pe mi3surd ce ne indepdrtém de centrul camerei
separate de vartej. In plus curbele 1 care prezintd diferentele
de presiune intre traductoarele 3 §i 5 ating valoarile maxime
chiar in PMI, in timp ce la curbele 2 §i 3 (pa-ps respectiv ps-
ps) se pune deja in evident{d translatia maximumului cu cdteva
grade inaintea PMI. Pe de altd parte se observd c# variatia de
presiune este cu atdt mai mare cu cédt turatia cregte, ea tinzénd
s5 se stabilizeze la o anumitd distant# fatd de centrul camerei,
lucru confirmat de apropierea dintre curbele 2 i 3. Se constat#
cd diferentele maxime de presiune nu depiisesc 2 bar, ceea ce ar
corespunde unei viteze de curgere a gazului iIn apropierea
perimetrului exterior al camerei de circa 180 m/s, valoare
comparabild cu cele indicate de literatura de specialitate [25].

In sfargit, in figurile 6.6 i 8.7 sunt prezentate
comparativ diferentele de presiune m8surate cu traductorul pentru
diferenta de presiune (curbele 1) cu diferentele rezultate prin
calcul intre presiunea masuratd iIin centrul camerei separate
(curbele 3) respectiv In punctul 6 (curbele 2) gi pre;iunea din
camera principald pentru doui turatii diferite (750 rot/min
respectiv 1250 rot/min). Se observd tendinta de ‘“apropiere"” a
punctului de egalitate a presiunilor de PMI pe m#surd ce ne
apropiem de centrul camerei de turbionare, ba mai mult peﬂtru
curbele 3 acest punct se giseste la cca 5-10°RAC dupd PHMI. '

Aceste m&sur&ri confirm# ipoteza existentei unei turbulente
intense in camera separatd datorit3d curgerii tangentiale a
gazului prin aceasta. For{a centrifugid ce actioneazZ asupra
particulelor de gaz determind deci o crestere a presiunii pe
circumferinta camerei fa{d de centrul acesteis.

Concluzionénd, se poate afirma c¢& ‘rezultatele prezentate
corespund din punct de vedere calitativ cu cele prezentate de
alti autori gi sunt confirmate de calculele tridimensionale
efectuate de Steffan [B67] cu ajutorul programului FIRE, unul
dintre cele mal performante in domeniul simul&rii numerice a
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termogazodinamicii m.a.i.
6.1.2. Cazul ciclului cu aprinaere

MEsur&rile de presiune efectuate in cazul ciclurilor cu
aprindere au pus in evident# oscilatii de presiune semnificative
ce au loc intre cele doud camere. Acest lucru rezulti cu
claritate din figurile 6.8, 6.9, 6.10 1in care sunt prezentate
véiiatiile presiunii in cele doud camere §1 ale diferentei de
presiune dintre ele pentru motorul aspirat la diferite regimuri
de sarcind gi turatie. De precizat c& toate m¥sur3rile de
presiune in camera de turbionare efectuate pentru cazul
ciclurildr cu aprindere s-su realizat cu un singur traductor de
presiune montat In pozitia 1 (figura 5.7) pe circumferinta
camerei. Aceasta deoarece s-a considerat cd in acest caz
influenfele asupra presiunii exercitate de procesul propriu-zis
de ardere sunt mult mai semnificative decdt cele datorate
turbulentei.

Arderea se initializeazXZ in camera separat8 de vArtej, ceesa
ce explicd majorarea initiald de presiune in aceastf camerd,
urmatf dup8d clteva grade RAC de cresterea de presiune 3in camera
principald. Caracteristic pentru evolutia urmdtoare a celor dousi
p%esiuni sunt oscilatiile acestora, un maxim de presiune intr-o
camer& corespunzdnd intotdeauna cu un minim in cealaltd. DacZ se
urmireste diferenta de presiune iIntre cele doud camere, se
observd c#& aceasta are forma unei oscilatii amortizate, aspect
influentat de fenomenele dinamice ce au loc iIn cele doud camere
coroborate cu procesul de ardere §i cu variatia de volum a
camerel principale.

De fapt, dup& declangarea arderii in camers separatd de
vlrtej, presiunea in aceastf camerZ cregte brusc, ceea ce
determind aparitia unei diferente semnificative de presiune in
sectiunea de curgere din camera separatd spre canalul de
leg&tur¥. AceastX cl8dere de presiune determing trecerea
incdrclturii, cu vitez¥ mare (w) din camera separatd spre canal,
ceea ce are drept consecintd si o 1incetinire a cregterii de
presiune. In acelasi timp 4ins&, prin canalul de legd8turi se
propagd, cu o vitezd mult mai mare (s*w) o undi de presiune. Dupd
un anumit interval de timp, cantitatea de incircXturX aflatXd in
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canalul de leg#turX sjunge in camers principals, determinénd o
crestere de presiune in aceastd cameri. Intensitatea cregterii de
presiune depinde de mai mulfi factori ca de exemplu: debitul
masic de gaz ce vine dinspre canalul de legituril volumul
momentan al cilindrului, sensul de variatie al acestui volum si
procesul de ardere ce se declangeazd ca urmare a introducerii
dinspre camera separati a unei cantitdti de combustibil nesrs. Ca
urmare a acestor fenomene complexe se poate ajunge ca presiunea
din camera principald s o depdseasc: pe cea din canalul de
legdturd determindnd o inversare a sensului de curgere prin
acesta. Procesul se poate apoi repeta de cdteva ori in ambele
sensuri, dar amplitudinea diferentelor de presiune scade, atét
datorit# incetinirii procesului de ardere cat §i prin cregterea
de volum a cilindrului.

In “figura 6.11 sunt reprezentate aceleagi mdrimi pentru
motorul supraalimentat cu o suflanti electric¥ care asigur® o
suprapresiune de 0,4 bar. Regimul de functionare este
caracterizat de o turafie de 2000 rot/min §i o presiune medie
efectivd de 9,23 bar (sarcini plind). Se poate observa c¢& alursa
curbelor este aceeasi, apirdnd doar diferente cantitative,
concretizate printr-un nivel mai ridicat al presiunilor in cele
doud camere i o duratd mai mare a oscilatiilor de presiune
dintre ele.

A Pentru a studia influenta turatiei asupra proceselor de
curgere ce au loc prin canalul de leg&tur#, in figura 6.12 s-au
reprezentat diferentele de presiune dintre cele douf camere
pentru diferite turatii la sarcin® constantx (pe=4,81 bar), in
cazul motorului supraalimentat. Se observi c§ 1la cresterea
turatiei are loc o scddere a periocadelor de oscilatie, iar
oscilatiile propriu-zise sunt tot mai amortizste. De asemenea
rezultd foarte clar c#, la cresterea turatiei, datoritd cregterii
intédrzierii 1la autoaprindere, momentul declangdrii arderii se
apropie tot mai mult de PMI, iar procesul propriu-zis de ardere
se prelungeste in destindere. Acest lucru ar putea constitui i o
explica{ie pentru aspectul amortizat al diferentelor de presiune,
decarece in momentul p&trunderii incXrcsturii prin canalul de
leg&turd in camera principald, volumul acesteia este mai mare
datoritd momentului diferit pe ciclu.

Influenta sarcinii asupra aceluiagi fenomen este prezentats
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in figura 6.13, in care sunt prezentate patru curbe ce exprimX
diferenta de presiune dintre cele doux camere pentru un motor
aspirat functionénd 1la 0 turatie constanti de 1500 rot/min si
diferite regimuri de sarcing incepénd cﬁ mersul in gol si pani la
sarcind pling. De precizat cd diferitele sarcini sunt
cuantificate prin valorile diferite ale fortei de fraénare care,
in timpul determinfrilor a fost modificatd in trepte de ciate 20
N. Orientativ se precizeazd c& 1a o forta de frénare de 40 N
corespunde o presiune medie efectivi de 3,08 bar, iar sarcina
plind (pe=6,16 bar) se inregistreazd pentru o fortd de 80 N. De
data aceasta, cu cresterea sarcinii numirul perioadelor de
oscilatie cregte, la fel ca si amplitudinea acestora. Principalul
motiv, In conditiile in care momentul declangfrii arderii r&miane
practic constant, 11 constituie introducerea unei cantitdti tot
mai mari‘de combustibil in motor la cregterea sarcinii, ceea ce
determind o imbogitire a amestecului $i o m3rire a vitezei de
cregtere a presiunii ca s§i o intensificare a nivelului de
presiuni pe ciclu cu consecinf{ele enuntate mai sus.

Concluzionsnd, se poate spune c& ansamblul camerd principald
§i camerd de turbionare reprezinti de fapt un sistem oscilant.
Initializarea undelor de presiune se face prin declangarea
procesului de ardere in camera separatd, iar amplitudinea si
durata procesului depind de momentul de inceput al arderii si de
vfteza de cregtere a presiunii. Fenomenele dinamice sunt ins#&
foarte complexe fiind influent{ate nu numai de legea de ardere,
dar s§i de caracteristici geometrice cum sunt diametrul si
lungimea canalului de legitursd si volumul momentan al

cilindrului.

8_2 ]3‘rc>111¥:izx temperasturilor

6.2.1 Evolutia temperaturii capului pistonului

Temperatura capului pistonului s-a m¥surat cu ajutorul a
doud tipuri de termocuple, atat in condi{ii stationare cat si in
conditii nestationare, asa dupf cum rezulti din capitolul 5.
Punctele In care s-au efectuat aceste mIsuriri de temperaturd Si
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la care se va face referire in continuare sunt cele prezentate in

figura 5.8.

6.2.1.1 M3surdri de temperatura Tn regim stationar

In figurile 6.14, 6.15, 6.18 sunt reprezentate temperaturile
capului pistonului, masurate In regim stationar in punctele M1,
M2, M3. Cele trei diagrame prezintd curbele de temperaturd
constantd (izoterme) pentru fiecare din aceste puncte de m&surg
in funcf{ie de presiunea medie efectivd a motorului i de turatia
acestuia. Se observd c# pentru toate cele trei puncte de misurg,
curbele izoterme au o alurd similard, cu precizarea c3 valorile
temperaturii iIn punctul M1 sunt cu cca 10°C mai mari decit cele
din punctul M2. Aceste diferente se explicd prin pozitia lui M1,
in zona in care gazele de ardere din canalul de legfturi lovesc
capul pistonului, in timp ce M2 se giseste la marginea cupei din
piston, adicd intr-o 2zond mai putin influentatd de gazele
provenite din camera separatf de vartej. In ceea ce privegte
punctul M3, valorile de temperaturf corespunzZtoare scestei
pozitii sunt cu 5,..,10°C mai mici decat cele din punctul M2,
fapt ce se datoreazf pozitiei 1lui M3 in exteriorul cupei din
piston.

Pe baza celor trei diagrame s-a realizat o 'a patra,
reprezentatd in figura 6.17, care prezinti temperatura medie in
peretele capului pistonului. Aceasti valoare este necesari pentru
calculul coeficientilor locali de schimb de c¢&ldurf pe suprafata
capului pistonului prin aplicarea metodei temperaturilor
superficiale prezentatd anterior. Se poate observa c¢& diagramsa
temperaturii medii se identific# practic cu cea corespunzitoare
punctului M2. Ca urmare 3in continuare nu s-au mai masurat
temperaturile in toate cele trei puncte M1, M2, M3 ¢ci doar 1in
punctul M2, iar valorile obtinute au fost considerate ca valori
medii ale temperaturii in peretele capului pistonului. Se poate
spune deci, c& in mod intémpl&tor .pozitia punctului M2 a fost
astfel aleasd incdt wvalorile de temperaturd misurate 1in acest
punct sunt egale cu temperatura medie =a capului pistonului.

Urmdrind campul mediu de temperaturi ale capului pistonului,
se poate observa c3 temperatura sa creste semnificativ atit cu

cresterea sarcinii cét §1 cu cregterea turatiei.
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n (rot/min)

Figura 6.16: Curbele izoterme in punctul

M3 in functie
de regimul de sarcind gi turatie
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Figura 6.17: Curbele 1izoterme medii pentru capul

pistonului In functie de regimul de sarcina si turatie
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0O alurd similar& prezinti diagrama din figura 6.18 in care
este reprezentat cémpul mediu de temperaturi ale pistonului
pentru cazul motorului supraalimentat cu o suprapresiune de 0,4
bar. In comparatie cu valofile determinate in cazul motorului
aspirat, se constatd c¢& temperatura capului pistonului nu se
modificd semnificativ pentru acelagi regim de turatie i aceeasgi
presiune medie efectivd. In schimb, odati cu cregterea de putere
la sarcin# plini se poate evidentia §1 o cregtere de temperaturi
a pistonului cu cca. 30K.

2
TEMPERATURA
] — PISTONULUTI
T ~ e "~ Tl MOTOR  SUPRA—
PR e NS ~ ALIMENTAT
a |- Tl T — b
- \\\\“~\ T 'N\\\\\
° ~— Tl S —  120.0000
Q™ ~ . el | T 140.0000
~— ~ el -. 160.0000
e ~ R R, _ 180.0000
e —— : "2 2000000
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_________ R —~— _____  240.0000
R e SO e e —.—._  260.0000
! R Tteal L Tl —. .—.. 280.0000
i Tl T .—.— 300.0000
S T ~~~~~~~
1000 1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
n (rot/min]}

Figura 6.18: Curbele izoterme medii pentru capul pistonului;
motor supraalimentat.

6.2.1.2 Masurari de temperaturi Tn regim nestationar

Pe 1léngd m&surfrile efectuate in conditii stafionare s-a

efectuat un nunir mare de determindri experimentale ale
temperaturii pistonului cu termocuple miniaturizate si
inregistrare rapidd in conditii nestationare, In cele cinci

puncte indicate in figura 5.7. In cele ce urmeazi se vor studia
influentele pe care le au o serie de factori mai importanti
asupra temperaturii capului pistonului. Toate figurile
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referitoare 1la temperaturile superficiale care vor fi prezentate
in continuare nu redau direct curbele de variatie ale acestor
m3rimi ci doar oscilatiile temperaturilor in jurul wvalorilor
medii ale temperaturii pe ciclu. Aceste valori medii sunt de
asemenea Inregistrate pe figuri.

S lel

In figura ©6.189 sunt prezentate valorile experimentale
obtinute, atfdt pentru cele cinci puncte de m3surd din piston cat
$1 pentru canalul de leg&tur&, in cazul unui nmotor antrenat cu
turatia de 1500 rot/min. Se observd cd pentru punctele 1,2 si
pentru canalul de legiturd, curbele de temperaturi au o evolutie
foarte asemdndtoare doar cu amplitudini diferite. Temperaturile
cele mai ridicate se intélnesc, asa cum era de agteptat, in
punctele 1 §i 2 care vin primele in contact cu gazele ce circulX
prin canalul de 1legdturi. In schimb oscilatiile cele mai
semnificative se 1inregistreazd chiar iIn acest canal, fiind
probabil determinate de fenomenul complex de curgere, in ambele
sensuri, ce are loc aici. In punctul 3 curba are o aluri
asemiindtoare, valorile temperaturii fiind ins¥ mai reduse, iar
oscilatiile acesteia mai mici. Este de remarcat c& toate curbele
din figur#, cu exceptia celor corespunzitoare punctelor 4 i §,
care se pare c& sunt mai putin influentate de procesul de schimb
de gaze dintre cele doud camere, inregistreazd un prim‘ maxim in
zona punctului mort interior, moment 1In care are loc de altfel
inversarea sensului de curgere prin canal. Urmeazi apoi o noui
cregtere de temperaturf al c8rei maxim se inregistreaz¥ 1a
aproximativ 20-~22 °RAC dupsi PHI. -

In figurile 6.20, 6.21, 6.22 sunt prezentate curbele de
temperaturd in aceleasi puncte 1,..,5 §i canalul de leg&turs
pentru cazul wunor cicluri cu ardere la diferite regimuri de
sarcind gi turatie.

Similar cazului motorului antrenat, evolugiile temperaturii
in punctele 1, 2 si in canalul de _leg8dtur® sunt - foarte
asem@ndtoare. Este de remarcat totugi, ci in canalul de legiturs
se 1inregistreazi cresterea cea mai abrupt® a temperaturii, cu
toate c¢d nivelul acesteia este mai scdzut in comparatie cu cel
inregistrat in punctele de pe capul pistonului. Faptul, oarecunm

surprinz8tor, c¥ valorile temperaturii inregistrate in punctul 2
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Figura 6.49: Temperaturi superficisale pe capul pistonului gi in
canalul de leghtur®; motor antrenat; n=1500 rot/min
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Figura 6.20: Temperaturi superficiale pe capul pistonului si in
" canalul de legitur®d; motor aspirat; n=2000 rot/min; pe=6,16 bar
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Figura 6.21: Temperaturi superficiale pe capul pistonului gi in
canalul de legiturd; motor aspirat; n=1250 rot/min; pez=1,54 bar
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Figura 6.22: Temperaturi superficiale pe capul pistonului si in
canalul de leghtur@d; motor aspirat; n=1500 rot/min; pe=3,08 bar
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sunt mai mari decdt cele din punctul 1, poate fi explicat prin
aceea cd Jjetul de gaze fierbinti ce wvine dinspre canalul de

legiturﬁ‘ nu mai ajunge direct in zona punctului 1 Iintrucat.

pistonul sa pirésit deja punctul mort interior.

In schimb in punctele 3, 4 §i 5 are loc o variatie mult mai
redus& a temperaturii in jurul valorii medii, putfndu-se afirma,
la fel ca si in cazul motorului antrenat, c#% ele nu sunt
semnificativ influentate de canalul de leg&turd §i de schimbul de
gaze ce are loc prin acesta. In aceste doud puncte, temperatura
creste lent iar valoarea maximi se atinge la cca. 30°RAC dupi
PMI.

: .1

Pentru a studia influenta sarcinii asupra temperaturii
superficiale a capului pistonului, s-au reprezentat in figurile
6.23, 6.24, 86.25, 6.26, B6.27 curbele de temperaturd pentru
fiecare din cele 5 puncte de misurd, la aceeagi turatie (1500
rot/min) 5i diferite 1Iinciredri ale frénei, 1incepénd cu cazul
motorului antrenat §i pand la sarcini pling.

o

©l—— F=20 N: t,=217.18
—5— F=40 N: tn=246.20
—— F=60 N: tm=264.77
|-~ F=80 N: t =2 . 5

ANTR. ! tm=133.46
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Figura 6.23: Influenta sarcinii asupra temperaturilor

superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 1
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Figura 6.24: Influenta sarcinii asupra temperaturilor
superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 2
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Figura 6.25:

Influenta

sarcinii

asup

ra temperaturilor

superficiale; motor aspirat; n=1500 rot/min; punctul 3
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Figura 6.26: Influenta 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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Urmdrind valorile medii de temperatur® indicate pe figuri,
se observd o crestere a acestora cu sarcina pentru fiecare din
cele cinci puncte. Pe de altd parte amplitudinile cele mai mari
ale oscilatiilor de temperaturd se iInregistreazd8 in domeniul
sarcinilor partiale (fortd la frénd: 40-60 N), fenomen ce s-ar
putea datora faptului c¥ la cregterea sarcinii are loc o sc3Hdere
a coeficientului excesului de aer, ceea ce determinf cresterea
gradului de fum, iar pe peretii camerei de ardere se depune un
strat de calamin&. Acest strat are rol izolator si determind in

acelagi timp o ‘amortizare” a oscilatiilor de temperaturd ale
suprafefelor superficiale.

Pe de altd parte se observd cd amplitudinile oscilatiilor de
temperaturf sunt tot mai mici pe m3surf ce ne depirtim de zona de
contact a gazelor de ardere, ce circuld prin canalul de legdturi,
cu capul pistonului, ajungénd ca in punctul 5 valoarea lor sf nu

depdgeascd 10 °C.
) Infl ta ¢ tied

Asa cum era de asteptat, la cregterea turatiei motorului
nivelul solicit#rilor termice, concretizat prin valorile medii
ale temperaturii, creste atét in cazul motorului santrenst (figura
6.28), cAt i in cazul motorului cald (figurile 6.29, 6.30, 6.31,
6.32, 6.33).

In mod similar cregterea turatiei determind si \cresterea
amplitudinilor oscilatiilor de temperatur#, aspect valabil pentru
toate punctele de misurf cu exceptia punctelor 3 §i 5. Dacd in
privinta punctului 5 se pot explica oscilatiile de amplitudini
aproape egale la diferite turatii prin pozitia sa in afara cupei
din piston, in cazul punctului 3 probabil c& acest
aspect se datoreaz® conditiilor 1locale de curgere i schimb de
cdldurd.

6.2.2 Evolu?ia temperaturii superficiale %n canalul de

legdturi

In canalul de legdturd s-au efectuat de asemenea masurdri de
temperaturd cu ajutorul unui termocuplu montat in apropierea

camerei separate de vartej, 8Sa dupd cum rezulta din figura 5.10.
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Figura 6.28: Influenta turatiei asupra temperaturilor
superficiale; motor antrenat; n=1500 rot/min; punctul 1
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Figura 6.29: Influenta turatiei asupra temperaturilor

superficiale; motor aspirat; Pe=1,54 bar; punctul 1
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Figura 6.30: Influenta turatiei asupra temperaturilor
superficiale; motor aspirat; pe=1,54 bar; punctul 2
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Figura 6.31: Influenta turatiei asupra temperaturilor

superficiale; motor aspirat; pe=1,54 bar; punctul 3
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Figura 6.32: Influengta turatiei asuprsa temperaturilor
superficiale; motor aspirat; Pe=1,54 bar; punctul 4
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Figura 6.33: Influentsa turatiei asupra temperaturilor

superficiale; motor aspirat; Pe=1,54 bar; punctul 5
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0 parte din rezultatele obfinute au fost deja prezentate prin
comparatie cu temperaturile 1in diferitele puncte de pe capul
pistonului; ca urmare in cele ce urmeazf nu se va insista decit
asupra unor aspecte legate doar de situatia din canalul de
legdturd, urmdrindu-se influentele exercitate de parametrii de
regim asupra acestor temperaturi.

In .
s JZ—- n=1000 tm=100.78
—5— n=1250 tm=111.67
n

=1500 tm=117.41
~*- n=2000 tm=126.78
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Figura 6.34: Influenta turatiei asupra temperaturii

superficiale in canalul de leghtur®; motor antrenat

Astfel, iIn figura 6.34 este prezentats evolutia temperaturii
pentru un interval de Z240°RAC in jurul punctului mort interior,
pentru patru regimuri diferite de turatie In cazul motorului
antrenat. Se observd foarte clar cregterea atat a nivelului mediu
de temperaturf cft §i a amplitudinilor de variatie ale acesteia
la cregterea turatiei. Pe de alti parte, urmirind cele patru
curbe se observd cd ele au o alurd asemfnitoare. In timpul fazei
de comprimare, curgerea gazului are loc dinspre eahera princiéalﬁ
spre cea separatd, ceea ce corespunde unei cresteri a
temperaturii. In Jjurul PMI viteza de curgere scade pénd la
valoarea 2zero, situatie ce se concretizeazi printr-un maxim al
curbelor de temperatur&. In continuare are loc schimbarea
sensului de curgere a gazelor, ceea ce determinZ o nouX cregtere
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Figura 6.35: Influentsa turatiei asupra temperaturii

superficiale in canalul de leghturd; motor aspirat; sarcinia
plinda

a temperaturii superficiale din canal urmats de o sc3dere a
dcesteia in timpul destinderii.

A Cel de-al doilea maxim de temperatur%, inregistrat pentru
toate cele patru regimuri de turatie, se poate datora uneia din
urmdtoarele cauze: fie temperatura 3in camera separatd este mai
mare dec&t cea din camera principald, lucru explicabil prin
conditiile diferite de r&cire, fie conditiile de curgere si
implicit coeficientul local de convectie In zona punctului de
md3surd sunt diferite in cele doud situatii depinzénd de sensul
curgerii.

In mod similar, in figura 6.35 sunt prezentate curbele de
temperaturd pentru motorul cald la diferite turatii i sarcin&d
plind (pe=6,16 bar). Se observd in prinul rand nivelul mai
ridicat al temperaturilor medii si m&rirea amplitudinilor de
oscilatie de 1la 10-15 °C la aproximativ 50 °C. Trebuie remarcat
de asemenea momentul de inceput al cresterii bruste de
temperaturd care corespunde pentru toate cazurile punctului mort
interior. In plus curbele nu mai inregistreaz® decit un singur
maxim la cca. 30°RAC dupd PMI, maxim datorat de aceastd dat3i mai
ales procesului de ardere i nu atét celui de curgere.
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Figura 6.36: Influenta sarcinii asupra temperaturilor

superficiale in canalul de legaturda; motor aspirat; 2000
rot/min

Urm&rind acum influenta sarcinii asupra evolutiei
temperaturii superficiale a canalului de legdturd, aspect
ilustrat in figura 6.36, se pun din nou in evidenti applitudini
ale oscilatiilor de temperaturd de pén& la 70 °C pentru o turatie
de 2000 rot/min. Aceste valori sunt sensibil mai mari decht cele
obignuite iIn cazul motoarelor diesel cu injectie directX®, adicX
cca 10 °C la sarcini partiale respectiv 20 °C la sarcind plinZ
{29]. Motivul principal il constituie viteza foarte ridicatZ de
curgere prin canal care determind valori mari pentru coeficientul
de convectie.

De altfel determindrile experimentale obtinute sunt 1in
concordantd cu cele prezentate de Kamel si Watson in lucrarea
[35], care inregistreazd amplitudini ale oscilatiilor
temperaturii superficiale 1intr-un punct din camera separatd de
vértej plasat in 1imediata apropiere a canalului de legfturs de
cca 40 °C in cazul unul motor functionind 1la sarcinf plinZ cu
turatia de 1320 rot/min.

Pe de altd parte din figura 8.38 rezultd o influentﬁ aparent
contradictorie a sarcinii atét asupra nivelului mediu de
temperaturd cét §i asupra amplitudinii sale de oscilatie. Astfel

BUPT



REZULTATE EXPERIMENTALE 205

la cregterea sarcinii de la mersul in gol si pé&nZE la o fortd la
frénd de 40 N (pe=3,08 bar) cele douf mirimi cresec, aga cum era
§i de agteptat. La: cregterea in continuare a sarcinii p&ni la o
fortd la fréni de 80 N (sarcini plind), se pune insd 1in evidentd
0 ugoard scddere a nivelului mediu de temperaturi in canal, dar
§1 a amplitudinilor de oscilatie ale acesteia. Acest tip de
evolutie se datoreazs probabil depunerilor de calaminZ de pe
perefi care formeaz¥ un strat izolator reducénd schimbul de
cdldurd la pereti. De altfel asupra acestor aspecte se va insista
in parasgraful 7.4.

6.2.3 Evolutia temperaturii superficiale In camera
AY

separata’ de vartej

M3surarea temperaturii superficiale 1in camers separatd de
virtej s-a realizat in punctele reprezentate schematic in figura
5.10. Urmfrind seria de m¥surfri efectuats pentru cazul motorului
antrenat 1la diferite turatii gi reprezentatZ in figurile 6.37,
6.38, 6.39, 6.40 se constatf cd nivelul cel mai ridicat de
temperaturi se inregistreazd 1in punctele 1, 2 §i 9, adic# in
spropierea circumferintei, in zona de comunicare cu canalul de
leg&turd si intr-o pozitie diametral opusi acesteis, in timp ce
temperaturile cele mai scqzute s-au determinat in punctele 5 si 8
adicd in apropierea centrului camerei de ardere. De remarcat ci
valorile maxime de temperaturs se inregistreazi pentru toate
punctele 1a cca. 1-7°RAC dupd PMI. Acest aspect al campului de
temperaturi se datoreaz& probabil regimului de curgere a gazului
cu viteze mai ridicate pe circumferinta camerei 5i fenomenului de
frecare la pereti.

Pe de altd parte urm&rind influenta turatiei asupra nivelului
mediu de temperaturi in peretele lateral al camerei separate
pentru cazul motorului antrenat, se constatd o crestere a acestui
nivel de temperaturi pentru toate punctele de m¥suri.

Situatia este insf sensibil diferitd pentru cazul ciclurilor
cu aprindere, cum este cel prezentat 1in figura 6.41 pentru
sarcinad plind la o turatie de 2000 rot/min, c&and valorile cele
mai ridicate ale temperaturii medii se obtin in zona centrald a
camerel separate (punctele 5 si 8) tocmai datoritd procesului de
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Figura 6.37: Temperaturil superficiale 3in diferite puncte ale
camerei de turbionare; motor antrenat; n=1000 rot/min
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Figura 6.38: Temperaturi superficiale 1in diferite puncte ale
camerei de turbionare; motor antrenat; n=1250 rot/min
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Figura 6.39: Temperaturi superficiale 1in diferite puncte ale
camerei de turbionare; motor antrenat; n=1500 rot/min
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Figura 6.40: Temperaturi superficiale in diferite puncte ale
camerei de turbionare; motor antrenat; n=2000 rot/min
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Figura 6.41: Temperatur superficiale iIn camera de turbionare;
motor aspirat; n=2000 rot/min; sarcinid plinia

ardere ce are loc 1in aceastd camer&. In aceasti® situatie si
oscilatiile temperaturii in Jurul valorii medii sunt mult mai
severe, atingénd amplitudini de cca. 20-25 °C, iar pﬁnctele de
maximum se inregistreaz® cu o 1intlArziere mai mare, de cca. 15-
30°RAC dupd PMI.

Rezultate similare din punct de vedere calitativ se
inregistreazd si pentru motorul supraalimentat cu o suprapresiune
de 0,4 bar asiguratd de o suflanti electric3, aga dupi cum
rezultd din figurile 8.42, 6.43, 6.44, 6.45, 6.48, 6.47, in care
s-a reprezentat pentru comparaﬁie, pe 1l&ngd temperaturile 3in
diferitele puncte ale peretelui camerei separate, 51 temperatura
superficiald 1iInregistratd iIn canalul de leg#turd, pentru mai
multe regimuri de sarcind la aceeagi turatie de 1500 rot/min.
DacZ pentru motorul antrenat in canalul de legdturf se
inregistreazd o temperaturd superficialf inferioari celei din
camerd, situafla se 1inverseazd pentru cazul ciclurilor ou
aprindere cénd, datoritd curgerii gazelor de ardere prin acest
canal temperatura sa superficiald o depdseste pe cea a peretilor

camerei de ardere. Pe de altd parte se evidentiaza foarte clar o
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crestere a regimului termic In camera separatd de vértej in cazul
motorului supraalimentat fat{d de cel al motorului aspirat, aspect
vizibil chiar i in cazul motorului antrenat cfind, pentru aceeasi

turatie se Inregistreazd cresteri de cca 15%

5.3 Analiza Fluxxarilor de cildur#
schimbate 1la perceti

Avénd in vedere existenta a trei circuite de racire diferite
ale motorului este relativ ugor sd se realizeze bilantul termic
al motorului. Ca urmare pe baza m3surdrii debitului gi a
diferentei de temperatur8 3In aceste circuite se pot calcula
fluxurile de c#&ldur& transmise prin p#rtile componente ale
motorului.

Astfel au putut fi determinate separat fluxurile de cildurid
transmise prin c@imaga cilindrului, prin chiulasi, respectiv prin
camera separatd de vértej. In figura 6.48 sunt reprezentate
fluxurile de c#ldurd transmise prin peretii camerei separate de
virtej in cazul motorului aspirat (a), respectiv supraalimentat
(b). Bineinteles fluxurile de c&ldurd schimbate in cazul
motorului supraalimentat sunt mai mari decét cele pentru motorul
antrenat datoritf presiunilor si temperaturilor mai ridicate pe
ciclu. De asemenea se constatf o intensificare a schimbului de
cdldurd atét la cresterea sarcinii cat si la cresterea turatiei.

Aspecte similare prezintd si diagramele trassate pentru
cilindru respectiv chiulasd (figurile 6.48 a,b respectiv 6.50
a,b) reprezentate de asemenea pentru ambele variante ale
motorului: a - aspirat; b - supraslimentat.

Comparénd toate cele trei figuri se observi o modificare cu
sarcina a procentului din fluxul total de cIldurs transmis prin
camera separat# de vartej. Astfel, dacZ la sarcini mici prin
aceastd camerd se transmite un procent de aproximativ 45% din
fluxul total de c#ldurf in cazul motorului aspirat, la sarcini
mari, acest procent devine cca. 30%. Acest fenomen se explicid
prin faptul c¢& la sarcini mici in camera separatd se arde un
procent mai mare din. cantitatea totald¥ de combustibil fata de
cazul sarcinilor mari.

In cazul motorului supraalimentat valorile procentuale sunt
diferite dar se pédstreazd aceeagi tendinti. Astfel 1a sarcini
nieci cca. 30% din fluxul total de cilduri preluat de lichidul de
r¥cire este transmis prin peretii camerei Separate, aceast®
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valoare scizénd la cca. 20-22% pentru sarcinile mari. Se constat®
de asemenea o reducere procentuald a fluxului de c#ldurd transmis
prin camera separatd iIn cazul motorului supraalimentat fati de
cel al motorului aspirat, ceea ce demonstreazd faptul c¢&§ 1la
motorul supraalimentat centrul de greutate al procesului de
ardere se transferd 1In mal mare n¥surf dinspre camera separati

inspre cilindru.

G_4 IE\rcillnﬁzizi unor parametri telhmico—
fﬁJIl(:t:iJDl]El]Ji de sinte=a

In continuare se vor reprezenta sub forma unor curbe
izoparametrice in coordonate (pe,n) valorile determinate
experimental pentru o serie de parametri tehnico—funcyionali
considerati mai importanti, puténdu-se astfel urmiri influenta
turatiei §i sarcinii asupra acestora. In plus pentru fiecare din
parametri se vor prezenta comparativ cidte dousd diagrame pentru
cazul motorului aspirat (figurile notate cu “a"), respectiv
supraalimentat cu o presiune relativd de 0,4 bar asigurat8 de o
suflantd antrenatd electric (figurile notate cu "b").

1, Consumul orar Cn. In figurile 6.51 a 51 b sunt prezentate
curbele de consum orar de combustibil peﬁtru cele douf variante
de motor (aspirat, respectiv supraalimentat). RezultX foarte clar
tendinta de crestere a consumului orar la cregterea turatiei, in
conditiile p#strdrii constante & sarcinii. De asemenea este de
remarcat c&, la acelasi regim de sarcini si turatie, in cazul
motorului supraalimentat, consumul orar este cu cca. 10-15% mati
redus decit in cazul motorului aspirat, fapt datorat
supraaliment&rii exterioare a motorului cu o suflant8 actionat#
electric. Bineinteles trebuie subliniatX aici cregterea evidentZ®
de putere ce se obtine prin supraalimentarea motorului care este

pusd 1in evidentd in toate figurile din acest paragraf, si care
este de cca 30%.

2. Consumul specific efectiv de combustibil ce. Curbele de

izoconsum reprezentate in figurile 6.52 a,b

prezintd o alura

obignuitd pentru motoarele diesel cu camersy divizatd, 1la care se

inregistreaz& in mod uzual valori mai ridicate ale acestui
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parametru fat® de motoarele cu injectie direct® datorit# in
primul ré&nd prelungirii duratei arderii [74]. Ca o consecintd a
influentelor exercitate prin supraalimentare asupra consumului
orar §i & puterii efective, se obtine o 'reducere a consumului
specific efectiv la motorul supraalimentat fatd de cel aspirat.

3 Cantitatea respectiv volumul de combustibil introduse in
Mm_m_qim_mcwcw sunt prezentate in

figurile B.53 a,b respectiv 6.54 a,b. Cele douix categorii de
curbe prezinti evolutii cvasiconstante in intreg domeniul de
tura{ii, cu o usoard cZdere in domeniul turatiilor ridicate unde
pastréndu-se constant volumul de combustibil injectat apare

tendint{a de micsorare a puterii, respectiv a presiunii medii
efective.
\

4. Coeficientul excesului de ger 4 (figurile 6.55 a,b). Din

analiza curbelor prezentate rezultf o scddere a coeficientului

excesului de aer, respectiv o imbogédtire a amestecului 1la
cregterea sarcinii, fenomen ce se datoreazg modalitdtii
calitative de realizare s reglajului la motoarele diesel.

In schimb influenta turatiei asupra acestui parametru este
extrem de redusf, curbele fiind cvasiconstante. Doar in domeniul
turatiilor ridicate se constat¥ o scidere ugoard a coeficientului
axcesului de aer datoriti faptului c¢& migedrile din cilindru
devin nefavorabile. In plus se remarcd faptul c¢& in cazul
amestecurilor bogate (valori mici pentru 1) presiunea medie
efectivd maximd se obtine la valori scizute ale turatiei. Existd
de asemenea o tendin{d de translatare a maximumurilor curbelor
spre domeniul turatiilor ridicate pe masurd ce amestecurile devin
din ce 1in ce mai s3irace (A cregte). Acelagi tip de influente
poate fi Inregistrat i pentru motorul supraalimentat.

S, Cantitatea de aer introdusf in motor e, este

reprezentatd in figurile 6.58 a,b pentru un ciclu (g/ciclu],
respectiv in figurile B6.57 a,b sub forma unei cantitd{i orare
[kg/h]l. Bineinteles prin supraalimentare creste semnificativ
(p&nd la 40%) cantitatea de aer introdus& in cilindru ceea ce
determind de altfel imbun#titires performantelor motorului. Este
de remarcat in acest caz mentineres constantd a cantitdtii de aer
introduse orar in motor, lucru de altfel absolut normal pentru
motoarele diesel la care avem de-a face cu un reglaj calitativ al
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amestecului, bazat pe modificarea cantitdtii de combustibil
introduse in motor 1la modificarea sarcinii. Acest aspect este
evidentiat de altfel §i de figurile 6.51 care prezinti evolutia
consumului orar de combustibil. Pe de altd pafte se constatd o
cregtere semnificativd a cantititii de aer introduse orar in
motor la cregterea turatfiei.

6. Gradul de umplere nv este reprezentat in figurile 6.58

a,b. Diagramele prezint& un aspect identic cu cele ale cantitdtii
de aer aspirate pe ciclu, lucru de altfel absolut Tfiresc tinand
cont cd Intre cele doud mirimi exist¥ o relatie de
propor{ionalitate directd 5i c¢& nu s-a evidentiat 1la m¥sursri
cantitatea de fluid proasp&t pierdut® in baleiaj.

7. Indicele Bosch IBch, s-a determinat experimental pentru

diferite regimuri de funcf{ionare prin prelevarea unui volum de
gaz din conducta de evacunare a motorului. Trebuie precizat cf
unui indice Bosch egal cu 5 1ii corespunde un continut de
funingine in gazele esapate de aproximativ 0,4 mg/1.

In figura> 8.59 a,b sunt reprezentate valorile indicelui
Bosch pentru motorul studiat, la diferite :egimuri de sarcinf sgi
turatie. Urm8rind curbele trasate pentru motorul aspirat, se
constatd cd pentru valori ridicate ale turatiei se manifestX o
dhoarﬁ tendint8 descresc8toare a acestor curbe. Fenomenul s-ar
datora penalizfrii procesului de ardere i prelungirii sale in
destindere la cregterea turafiei, ceea ce impune sc&Zderea
presiunii medii efective pentru p&strarea constantf a indicelui
Bosch. De remarcat c& in domeniul sarcinilor mici (pe<2 bar)
fenomenul este mai pregnant, probabil datoritf cresterii severe a
coeficientului excesului de aser gi a faptului ci amestecul devine
foarte dispers ceea ce determind o inr#ut#f{ire a conditiilor de
aprindere i de propagare a frontului de flacdrd si o scddere mai
accentuatd a presiunii medii efective.

De asemenea 1iIn cazul motorului supraalimentat tendinta
c8zdtoare a curbelor se manifestd8 deja la valori mai mici ale
turatiei (1200-1300 rot/min), ea fiind mai sever# decét in cazul
motorului aspirat datoritd implicatiilor pe care le are marires

densit&tii volumice a energiei eliberate.
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S.5 Analiz=za erorilor datorate
dispersiei de 1a ciclu 1a ciclu

Este cunoscut faptul cd determinfrile experimentale
efectuate la standurile de probid ale motoarelor cu ardere intern#i
sunt afectate de abateri ciclice. Tocmai de aceea toate marimile
nestationare expuse in prezenta lucrare se bazeaz# pe o mediere a
datelor determinate experimental pe wun numdr de 21 cicluri,
valoare 1limitatd superior de posibilitdtile instalatiei de
prelucrare a datelor avute la dispozitie.

Pentru a urmdri influentele abaterilor ciclice, respectiv a
valorilor medii asupra mirimilor m¥surate si, mai ales, asupra
valorilor calculate pe baza lor, se vor prezenta $n continuare
citeva exemple.

Astfel, in cazul m¥surdrilor de presiune, in figurile 6.60
si 8.61 sunt trasate curbele de presiune din cilindru respectiv
din camera divizat# pentru cele 21 de cicluri individuale, iar cu
linie ingrogatd valoarea medie obtinutf in cazul unui regim de
sarcind plinid la turatfa de 1000 rot/min. In figura 6.62 sunt
prezentate pentru acelasi regim de sarcini gi turatie diferentele
de presiune dintre cele doud camere pentru fiecare din cele 21 de
cicluri, respectiv valoarea medie corespunzItoare. Figurile 6.63,
6.64 5i 6.85 prezintd aceleasi variatii ins3 pentru un regim de
turatie de 2000 rot/min, tot la sarcini plinZ. N

Urm8rind aceste figuri, se poate constata cX dispersia de la
ciclu la ciclu cea mai pronuntatd apare in perioada arderii. De
aceea reprezent&rile din figurd se limiteazX 1la un interval
unghinlar de cca. 40°RAC in jurul PNI. Practiec in timpul
comprimdrii i al destinderii valorile individuale ale ciclurilor
tind spre valoarea medie. Pe de altZ parte, dac& influenta
sarcinii asupra dispersiei de 1la ciclu la ciclu, pe care pentru
simplificare o vom numi generic dispersie ciclic¥, este relativ
micd, se poate constata cf aceasta dispersie devine tot mai mare
cu cregterea turatiei. Astfel daci 1la turatia de 1000 rot/min
abaterile ciclice nu dep3gsesc 7%, -in cazul turatiei de 2000
rot/min se ajunge la abateri de pand la 20%. Aceasta s-ar putea
datora tendintei de deplasare 1in destindere a fazei de ardere
principal® cu cresterea turatiei, dacd nu se majoreazd avansul la
injectie. Evident calea cea mai bund de eliminare a abaterilor de
dispersie este medierea valorilor determinate experimental pe un

BUPT



REZULTATE EXPERIMENTALE 229

o
0

[bar)
60.

P

o
#

360. 390.

< [ *"RAC]
Figura 6.60: Presiunea din cilindru; n=1000 rot/min
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Figura 6.62: Diferenta 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 6.85: Diferenta de presiune dintre camere; n=2000
rot/min
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numn3r cit mai mare de cicluri.

Situatia se prezintd oarecunm similar pentru cazul
temperaturilor superficiale. Pentru exemplificare s-a selectat un
fisier de date referitoare la temperatura superficialf a capului
pistonului pentru un regim al motorului caracterizat de turatia
n=1500 rot/min §i forf{a la fr&ni F=20N (presiunea medie efectivi
pe=1,54 bar). Pentru acest regim s-au reprezentat in figura 6.66
trei wvariatii de temperatur® corespunzdtoare punctului 1 (figura
5.7). Curbele 1 si 3 corespund unor abateri ciclice maxime, intr-
un sens, respectiv in celdlalt sens ale temperaturii superficiale
nestationare 1In acest punct, iar curba 2 reprezintf legea de
variatie a temperaturii mediate pe 21 de cicluri 1in acelasi
punct. Pe figur& sunt indicate i valorile temperaturilor medii
pe fiecare curbf, care nu prezint& decét erori relative foarte
mici (sub 0,5%). Abaterile maxime se Inregistreazd, ca si 1in
cazul presiunilor, 1in perioada arderii respectiv in zona
maximumului curbelor i ele sunt de cca *10 K. Raporténd aceste
abateri la valorile momentane de temperatur#, se obtine o eroare
relativd de 4%, mult mai micd decidt 1In cazul mdsurdrilor de
presiune, i care poate fi consideratf acceptabild, mai ales c3
punctul 1 se gidseste 1in zona de contact cu gazele de ardere ce
circuld prin canalul de legdturd.

O problemd mai delicat# apare insd 1la calculul legii de
variatie a densit&{ii fluxului de c#ldurf pe bsaza curbelor de
temperaturd prezentate. Trebuie precizat c& acest calclil se face
cu ajutorul programului de calcul amintit 3In paragraful 4.10.,
iar rezultatele sunt prezentate pe larg in capitolul 7. Totusi
pentru a evidentia abaterile care apar de 1la ciclu la ciclu 1in
figura 6.67 s-au prezentat variatiile densit3tilor fluxului de
cdldurd calculate pentru curbele de temperaturi din figura 6.66.
De saceast® dat¥ intre valorile medii ale densitZtilor fluxului
termic corespunzftoare curbei 2 (variatia temperaturii mediati pe
21 de cicluri) 5i cele ale curbelor 1 si 3, apar erori relative
de 53%Z respectiv 8%, care nu mai pot fi acceptate.

Explicatin acostor erori mari, 1inregistrate mai ales pe
curba 1, este oaceea <8, la calculul densit3gii F£luxului de
c81durd nu me in in considerare variatia temperaturii ci variatia
gradientului don tempernturX, care diferd semnificativ in cazul
curbei 1 fatf dn curbele 2 i 3 din figura 6.68. Se poate observa
cd in intervalul mnreat, (365...375°RAC), gradientul curbei 1
este in mod evideni mn! mnre decAt cel al curbelor 2 si 3.
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Rezult¥ deci necesitatea efectufrii unei medieri a valorilor
misurate in regim nestationar pe un numdr c&t mai mare de
cicluri, chiar i atunci cé&nd in mod aparent abaterile ciclice nu
sunt semnificative. Aceasta deocarece existd riscul ca, si daca
erorile relative sunt mici, abaterile "primare” mici sd& conducd
la aparitia unor abateri “secundare” sau indirecte, obt{inute 1la
determinarea unor parametri prin calcul, inacceptabile, mai ales
cédnd se folosesc in calcule dependente de tip diferentd.

Avand in vedere severitatea abaterilor de la ciclu la ciclu
i faptul c& s-au utilizat instalatii de m3surare de laborator,
cu erori totale de sub 1%, nu ne-am mai propus sd analizfim gi
influenta calit8tii mijloacelor de m3surare asupra erorilor
inregistrate.

Sigur in acest fel nu se elimind complet riscul aparitiei
erorilor 1in procesul de mdsurare dar, cel putin se obtine
diminuarea lor dacd se lucreazi cu valori mediate pe mai multe

cicluri.

5.6 Conclu=zii privind rezultatele
experimentale ()t)t:ijilli:ea

Rezultatele experimentale obtinute, i iIn mod special cele

privind evolutia presiunii in cele dou# camere si a
temperaturilor superficiale ale perefilor camerei de ardere,
oferd informatii de detaliu in legdturd cu \‘procesele

termogazodinamice din cilindrii unui motor cu camerX separat® de
varte].

Un element interesant in acest sens il constituie variatfia
presiunii pe razd in interiorul camerei de turbionare datorats
fortelor centrifuge ce actioneazd asupra particulelor de gaz.
De asemenea s-au pus in evident{# oscilatiile presiunilor din cele
doud camere aflate in opoziiie de fazi in timpul procesului de
ardere.

In ceea ce priveste variatia temperaturii pe suprafata
capului pistonului s-a putut observa c# zona cea mai solicitats
din punct de vedere termic se gfseste In zona cupei din piston
aflatd 1in contact direct cu gazele de ardere ce sosesc dinspre
camera de turbionare. 1In ceea ce privegte temperatura
superficiald in canalul de legituri, aceasta este influentatd in
mare misurd de fenomenul de curgere a gazelor intre cele doul
camere.
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In sférgit trebuie remarcat faptul cX ambele categorii de
nisurdri sunt influentate destul de semnificativ de erorile

datorate dispersiei de 1la ciclu la ciclu. Dac# in cazul presiunii

aceste erori se manifesti in mod direct, actiunea lor asupra
temperaturii se face indirect prin erorile care apar la calculul
densitdfilor de flux termic §1 respectiv ale coeficientilor de
convectie gaz-perete. Aceste erori pot fi reduse prin medieres
valorilor m#surate pe un numir cit mai mare de cicluri, dar nu
pot fi eliminate complet.
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7. Rezultate obtinute prin simulare
numerica pe calculator

7.1 Elemente privind validaresa
rezzultatelor de ansamblu obtimate cu
ordinatorul In raport cu date
experimentale proprii

Cu ajutorul programelor de calcul PROGO 2 prezentate succint
in paragraful 4.10 s-a efectuat un mare numfr de ruldri prin care
s-au determinat o serie de parametri functionali ai motorului.
Pentru a putea vorbi de un program performant de calcul este
necesar ca “acordarea” acestuia cu motorul real si fie c&t mai
bund, respectiv ca rezultatele obf{inute prin calcul s& fie cat
mai apropiate de cele determinate experimental. 1In cele ce
urmeazd se vor prezenta §i interpreta principalele rezultate
obtinute prin calcul care vor fi de asemenea comparate cu cele
determinate pe cale experimentald. Dupd cum s-a mentionat
anterior, programul de calcul a ciclului real a fost realizat in
douad variante care folosesc metode diferite de evaluare =
transferului de masd dintre cele doud camere, §i anume ecuatia
curgerii §i respectiv metoda caracteristicilor.

In figura 7.1 sunt prezentate rezultatele calculului
efectuat cu programul PROGO 2.1, bazat pe ecuatia curgerii,
pentru cazul motorului antrenat cu turatia de 1250 rot/min.
Figura cuprinde legile de evolutie ale presiunii in cele doud
camere 5i respectiv ale diferentei de presiune dintre ele. Se
constatd ca&, la fel ca i in cazul rezultatelor experimentsale
prezentate in capitolul 6, pe perioada comprimirii presiunea iIn
cilindru, trasatd cu linie continu&, este mai mare decit ces din
camera de turbionare, in timp ce pe periocada destinderii situsatia
se inverseazd. Acest aspect este legat, asa cum s-a aratat
anterior de pierderile gazodinamice din canalul de legd&tursi.
Singura diferentd semnificativd constatati fatd de datele
determinate experimental este legat& de pozitionarea chisr in PMI
a momentului edalitatii celor doud presiuni, in timp ce
rezultatele experimentale plasau acest moment cu cca. 8°RAC
inaintea PMI. Aga cum s-a aratat ins8 in paragraful 6, aceast3
translatie cu B8"RAC se datoregte diferentelor de presiune
inregistrate in directie radiald in camera de turbionare, fiind
deci de presupus A rezultatele de calcul prezentate in figursa
7.1 sunt  corecte in mAsura in care ele iau 1in considerare o
valoare medie A presiunii in aceastd camers.

' Ca urmare se ponte constlata cd utilizarea ecuatieil curgerii
pentru c¢azul motoruluil  antrenat conduce la obtinerea unor
rezultate plauzibile, cren ce face s& nu mai fie neaparat
necesard aplicaren metodei caracteristicilor care conduce cel
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Figura 7.1: Presiunea in cele douid camere si diferenta de
presiune dintre ele calculate cu programul PROGO 2.1; motor
antrenat; n=1250 rot/min

putin la o dublare a timpului de calcul, 1la care se adaugi
complicatiile inerente elaboririi programului.

Nu acelagi lucru se poate afirma ins¥ in cazul ciclurilor cu
aprindere cénd diferenta dintre rezultatele obtinute cu cele dous
programe de calcul 1incepe s& devind semnificativi. Astfel 4n
figurile 7.2 i 7.3 sunt prezentate rezultatele obtinute prin
calcul cu programul PROGO 2.2, care utilizeazd metoda
caracteristicilor, pentru douf regimuri de turatie, 1000 rot/min
respectiv 2000 rot/min, 1la sarcinf plin&. Au fost alese tocmai
aceste regimuri “extreme” intruclt, asga cum s-a putut constata
din figura 6.13, variatia diferentei de presiune dintre cele dousl
camere prezintd pentru cazurile amintite aspecte sensibil
diferite. In ambele figuri amintite, in partea de jos sunt
reprezentate presiunile calculate 1In cele douf camere, iar in
partea de sus sunt trasate comparativ curbele ce redau
diferentele dintre presiunile ob{inute prin calcul (cu 1linie
continuf), respectiv dintre cele determinate experimental (cu
linie intrerupt&). Se observd 1in ambele situatii o corespondentd
foarte bund a celor doud curbe, atét din punctul de vedere al
amplitudinilor de oscilatie cédt i al perioadelor acestora.
Pentru comparatie in figura 7.4 sunt reprezentate aceleasi mirimi
pentru un regim de sarcini partiale (pe=1,4 bar) la o turatie de
1500 rot/min, dar calculate cu programul PROGO 2.1. Se poate
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Figura 7.2: Presiunile din cele doud camere calculate cu
programul PROGO 2.2 si comparatie Iintre diferentele de
presiune dintre camere calculate §i respectiv misurate; n=1000
rot/min \ )

observa cf de data aceasts diferentele care apar intre valorile
calculate gi cele determinate experimental sunt semnificative,
fiind de remarcat faptul c& utilizarea ecuatiei curgerii nu
permite evidentierea oscilatiilor diferentei de presiune dintre
cele dou# camere. Cu alte cuvinte variatia de presiune ca urmare
a arderii din camera de turbionare se transmite practic sub o
form# identicd& §i 1in camera principald. Este de presupus c&
aceste erori de calcul se datoreazd Iin mare mAsurd valorilor
coeficientului de debit pentru canalul de legZturd introduse 1%n
ecuafia curgerii. Acegti coeficienti au fost determinati in
conditii stationare pe un stand de probe, f&r# insf a se lua in
considerare efectele arderii si turbion#rii asupra 1lor. Pentru a
putea obtine rezultate mai bune cu aceastd metodd ar fi necesari
utilizarea unor coeficienti de debit determinati in mod
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Figura 7.3: Presiunile din cele doud camere calculate cu
programul PROGO 2.2 gi comparafie Intre diferentele de
presiune dintre camere calculate s§i respectiv m@surate; n=2000

rot/min

,nestationar sau cel putin a unora variabili in functie de turatie
si unghiul manivelei motoare. 0 metodd8 de corectie a acestor
coeficienti este propus# iIn lucrarea [61]. Ea presupune ins&
cuncagterea prealabilf a coeficientului de convectie din camera
de turbionare si nu poate fi aplicat& in cazul de fat{d in care

programul de calcul este exploatat tocmai cu scopul determindrii

coeficientului de schimb de c&ldursg.

In concluzie se poate afirma c&, 3In vederea modelfrii

proceselor termogazodinamice din cilindrii motorului, pentru

cazul ciclurilor cu aprindere se 1impune utilizarea metodei

caracteristicilor care oferd rezultate mult mai apropiate de cele
cale experimentald dec8t metoda de calcul bazatd

determinate pe
sus au fost necesare pentru a

pe ecuatia curgerii. Cele de mai
valida de ansamblu rezultatele de calcul In juxtapunere cu datele

experimentale obtinute de autor, ceea ce permite 1In continuare
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Figura 7.4: Presiunile din cele doud camere calculate cu
programul PROGO 2.1 51 comparatie iIntre diferentele de

presiune dintre camere calculate §i respectiv misurate; n=1500
rot/min \

experimente numerice de detaliu relativ la desfigsurarea

proceselor termogazodinamice din cilindru in intimitatea lor.

F .2 Studiul Ffenomenelor
termogazodinamice ce ama loc Sn cilindrua

Conform celor prezentate in paragraful precedent rezulti ci
programele PROGO 2.1 §i PROGO 2.2 permit evaluarea
rezultate a proceselor ce au loc in cilindrii unui motor diesel
cu camerd divizat#, atft in cazul motorului antrenat
cazul ciclurilor cu aprindere.

cu bune

clt gi iIn

In figura 7.5 sunt reprezentate variatiile maselor de gaz
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Figura 7.5: Variatiile maselor de gaz din cele doufi camere gi
masa de gaz transferat8 intre ele, calculate cu programul
PROGO 2.1; motor antrenat; n=1250 rot/min

din cilindru si camera de turbionare, respectiv masa de gaz
transferatd intre ele prin canalul de legdturd, calculate pe baza
%cuatiei curgerii pentru motorul antrenat cu o turatie de 1250
rot/min. Se pot remarca momentele 3in care cantitatea de
Inc8rciturd transferats este maxim8 s§i care sunt situate
aproximativ simetric fatd de PMI, 1a cca. 345°RAC respectiv
375°RAC fiind evidentiate de punctele de extrem ale curbei dmes
trasat® cu linie intrerupt#. Se observX de asemenes c& in cea mai
mare parte a ciclului masa de aer din cilindru o depigegte pe cea
din camera de turbiénare,fexceptie in acest sens ficand tocmai
intervalul unghiular cuprins intre momentele amintite anterior si
anume 345-375°RAC, cdnd cantitatea de aer din camera de
turbionare este mai mare decét cea din cilindru. Acest rezultat
este de altfel absolut normal deoarece in acest domeniu unghiular

volumul camerei principale este minim.

v

In figura 7.6 se prezintd valorile calculate ale
temperaturilor medii in cele dou#i camere pentru acelasi regim de
antrenare al motorului. Se remarcd faptul cd p&nd 1in ultima
treime a cursei de comprimare temperatura din camera de
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Figura 7.6: Variatiile temperaturii medii a gazelor din cele

doud camere, calculate cu programul PROGO 2.1; motor antrenat;

n=1250 rot/min
turbionare, trasatf cu linie intrerupts, este mai mare decéit cea
din c¢ilindru, aspect <confirmat de altfel de toate sursele
bibliografice gi datorat unei r#ciri deficitare a camerei
separate in timpul procesului de schimb de gaze. Este probabil ca
in timpul umplerii inc8rcftura proaspdti nu patrunde in camera de
turbionare, aceasta conf{inénd in momentul inchiderii supapei de
admisiune doar gaze rdmase de la ciclul anterior. Introducerea
incdrc8turii proaspete §i in aceast# camerf se realizeazf de-abisa
in timpul fazei de comprimare, fenomen care determind in acelasi
timp o sc8dere a temperaturii.

Modelarea proceselor termogazodinamice din cilindru devine
mult mai complicatf 1in cazul ciclurilor cu aprindere cénd este
necesard aplicarea metodei caracteristicilor. Astfel in figura
7.7 este prezentatd evolutia temperaturilor medii calculate in

'cele doud camere pentru cazul unei turdtii de 1500 rot/min 1la
sarcin¥ plin#i, temperaturi care stau de altfel 1la baza calculului
coeficientilor medii de schimb de cdldurf in cele doui camere. De
data aceasta se poate observa foarte clar momentul declang&rii
arderii in camera de turbionare, moment ce coincide cu o cregtere
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Figura 7.7: Variatiile temperaturilor medii ale gazelor din
cele doud camere calculate cu programul PROGO 2.2, n=1500
rot/min; sarcini plind

semnificativd a temperaturii care ajunge s& o depfgeasci cu cca.
600-700 K pe cea din cilindru. In figura 7.8 sunt reprezentate
varia{iile coeficientului excesului de aer A in cele dou¥ camere
pentru un interval unghiular de 270°RAC in Jurul PMI. §i de
hceastd dat# este pus in evidentd faptul cd, la sfarsitul
admisiunii in camera de turbionare se gdsegte o cantitate foarte
micd de aer proaspiit. Aceastd cantitate creste insd in timpul
comprimdrii, lucru evidentiat prin cregterea valorilor
coeficientului excesului de aer din acesasti camerf, reprezentat
cu linie punctatd. In schimb valoarea 1lui A1 pentru camera
principal® tinde spre infinit In timpul comprim3rii ceea ce
dovedeste un continut redus de gaze reziduale. Bineinteles in
timpul arderii ambele curbe an o tendintd sciz&Ftoare datoratd
tocmai acestui proces.

In ceea ce priveste fenomenul propriu-zis de curgere ce are
loc intre camere prin canalul de leg&turd, in figura 7.9 se
prezintd valorile calculate pentru diferenta de presiune (cu
linie continu&) §i respectiv masa de gaz transferatd 3intre cele
doud camere (cu linie intreruptd) pentru acelasi regim de sarcini
si turatie. In primul r&nd, spre deosebire de cazul motorului
antrenat, se poate observa aspectul pulsatoriu al masei de gaz
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Figura 7.8: Variatiile coeficientului excesului de aer in- cele
doud camere calculate cu programul PROGO 2.2, n=1500 rot/min;
sarcind plind
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Figura 7.8: Diferenta de presiune dintre cele doud camere si
masa de gaz transferatd intre ele calculate cu programul PROGO
2.2, n=1500 rot/min; sarcind plin&

transferate intre cele douZ camere. Pe de alt®x parte se remarcX
diferenta de fazi existentd intre variatiile de presiune si de

masé.
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In figura 7.10 s-a reprezentat din nou variatia masei de gaz
transferate intre cele doui camere de data aceasta impreun% cu
viteza medie de curgere prin canalul de legdturd ambele calpulate
pentru acelaéi regim de functionare. $1 vitéza de curgere are tot
o0 evolutie pulsatorie finsi in aceeagi fazd cu masa de gaz
transferatf. Pe baza figurilor 7.9 si 7.10 se poate trage deci
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Figura 7.10: Masa de gaz transferatd intre cele doud camere si
\ Viteza medie de curgere prin canalul de legdturf calculate cu
" programul PROGO 2.2, n=1500 rot/min; sarcinf pling

concluzia cd intre undele de presiune si cele de vitez& care sunt
generate prin canalul de legiturd apare o diferent® de faz%.

Un aspect asem@ndtor este evidentiat in figura 7.11 in care
sunt reprezentate comparativ diferenta de presiune dintre camere
(cu 1linie continu#d) s§i viteza medie de curgere prin canal (cu
linie intreruptf) pentru aceeasi turatie de 1500 rot/min dar 1la
un regim de sarcini parfiale (pe=1,4 bar). De data aceasta ins3
viteza medie este reprezentatd in valoare absolutf. Se poate
observa §i aici diferenta de fazd existenti intre cele dous
marimi. Astfel prima crestere de presiune din camera de
turbionare este marcatd printr-o crestere abrupti a diferentei de
presiune dintre cele douf camere, ceea ce are drept consecinti
mai intai frénarea curgerii gazului dinspre cilindru spre camera

separatd i apoi inversarea sensului acesteia g§i accelerarea

curgerii In continvarea procesului are loc o reflectare a
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Figura 7.11: Diferent{a de presiune dintre cele doud camere si
viteza de curgere prin canalul de 1legdtur& calculate cu
programul PROGO 2.2, n=1500 rot/min; pe=1,4 bar

undelor de presiune la capdtul dinspre cilindru al canalului de
legdturd ceea ce determin& din nou incetinirea curgerii, f8rd a
mai conduce 4ins& 1la schimbarea sensului curgerii, care se
desfdsoard acum dinspre camera de turbionare spre cilindru.
Reflectarea undelor de presiune continuf la cele douf capete ceea
ce se concretizeazd prin frén#ri i acceleriiri ale prosesului de
curgere care insf igi pdstreazd acelasi sens.

Fatd de cele ardtate mai sus, prin comparatie §i cu datele
oferite de alti autori, se poate trage concluzia ci& programul de
calcul realizat oferd informatii detaliate asupra fenomenelor
gazodinamice ce au loc in cele douX camere ale motorului gi in
canalul de legdturd dintre ele. St astfel 1a dispozitie un
instrument de calcul ce permite evaluarea acestor fenomene S$ncZX
din faza de proiectare gi care di in acelasi timp posibilitatea
optimizdrii constructiv-funcf{ionale a motoarelor diesel cu camer:
separatd de vartej doar pe baza unui numZr relativ mic de
incercdri de stand. In plus programul prezentat poate fi extins
si 1la motoarele cu camer& separat¥ de préardere, péntru care
diametrul canalului de legiturf se va calcula consider&nd c&
sectiunea acestuia este egald cu suma ariilor orificiilor de
trecere.
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.3 Anali==n pProcesului de schimb de
cHilduri# ce =are loc in motoarele diesel
cu camers de turbionare cilindrics

7.3.1 Densitatea fluxului de caldura

Calculul densit&tii fluxului de cildurd transmis la pereti
in diferite puncte ale camerei de ardere, care d¥ informatii
indirecte despre nivelul solicitdrilor termice, porneste de 1la
determin#irile “experimentale ale temperaturilor superficiale in
punctele respective §i se bazeazi pe metoda temperaturilor
superficiale prezentatd pe larg in paragraful 2.3.3.1. si
prelucratd cu programul PROGO 2.2

Incercénd o sintetizare a rezultatelor ob{inute pentru capul
pistonului, canalul de legdturd, respectiv camera cilindrici de
turbionare, se poate spune ¢, cel putin principial, diagramele
de variatie ale densit&tii fluxului de c3ldurf sunt similare
celor pentru temperaturile superficiale. Apar insd si diferente
semnificative intre cele doui tipuri de diagrame, datorate
faptului c& 1la calculul densit&t{ii fluxului de c#ZldurX nu se ia
in considerare evolufia temperaturii superficiale e¢i evolutia
éradientului de temperaturs.

Toate diagramele ce vor fi prezentate pentru densitdtile
fluxului de cdldur8 au fost realizate similar cu cele utilizate
in cadrul capitolului anterior pentru temperaturile superficiale.
Ele descriu de fapt oscilatiile acestei m&rimi in jurul valorilor

medii, valori care sunt de asemenea indicate pe diagrame.

7.3.1.1 Schimbul de cdldurd prin capul pistonului

In figurile 7.12, 7.13 sunt reprezentate variatiile
calculate ale densit&tii fluxului de c&ldurd transmis prin cele 5
puncte de m#sur& din capul pistonului reprezentate in figura 5.8,
pentru cazul motorului antrenat cu doud turatii diferite (n=800
rot/min respectiv n=1500 rot/min). Se observid ci evolutiile celor

cinci curbe sunt in general similare, iar in cea mai mare parte a
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Figura 7.12: Densitatea fluxului de c®1ldurd: capul pistonului;

motor antrenat; n=800 rot/min
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Figura 7.13: Densitatea fluxului de ocBldur®; cspul pistonulivi:
motor antrenat; n-1500 rot ‘min e
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fazelor de comprimare §i destindere densitatea fluxului de
cfldurf inregistreazd doar oscilatii foarte mici in  Jjurul
valorilor medii care sunt de asemenea indicate pe figuri. 1In
schimb in jurul punctului mort interior (PMI) intr-un interval
unghiular de cca. 90°RAC, sunt puse iIn evidentd cresteri
insemnate ale densit#tii de flux termic, cu amplitudini cuprinse
intre 700-3000 kW/m=2.

Pe de alt& parte, la curbele corespunz¥toare punctelor 1, 2
§i1 3 din capul pistonului sunt evidentiate cite douZ maximumuri
dispuse aproximativ simetric fatd de PMI, punct 3in care se
inregistreazd un minimum. Acest aspect scoate $i mai pregnant in
eviden{d influenta fenomenului de curgere prin canalul de
legdturd care intensificd schimbul de c#8ldurd. Primul maxinm
corespunde curgerii cu vitezd foarte ridicatd a gazului dinspre
cilindru‘spre camera de turbionare, dupd care in jurul PMI are
loc o incetare a curgerii datoratf . atingerii volumului minim sl
cilindrului si egaliz8rii presiunilor 1in cele douf camere. Acest
moment corespunde minimumului curbelor. Urmeazd apoi o inversare
a sensului de curgere, dinspre camera de turbionare spre
cilindru, ceea ce determind o nouf intensificare, de data aceasta
mai accentuatd, a schimbului de c#ildurd, aspect datorat
vrtejului creat in cupa din piston. Se constatf de asemenea c&
schimbul de c#ldurf este mai intens in punctul 1 aflat chiar in
brelungirea canalului de leg&turd in momentul in care pistonul se
gdseste in PMI i scade continuu in punctele 2 i 3 situate spre
exteriorul cupei.

In schimb curbele corespunzftoare punctului 5, plasat 1in
afara cupei din piston prezintf un aspect diferit, cu céite un
singur maxim mult mai accentuat plasat cu aproximativ 10°RAC
inainte de PMI. Se poate spune cd schimbul de c#ldurd in acest
punct nu este practic influentat de procesul de curgere a gazelor
prin canal. Rim&ne de explicat valoarea ridicatd a densitdtii
fluxului de c#Hldur& 3in punctul 5 care depdgeste cu 100-200%
valorile inregistrate 1in punctul 1 aflat in cupa din piston. In
lipsa unor rezultate in domeniu cu care sd se poatd realiza o
comparatie, putem presupune cd acest fenomen se datoreaz8 unei
r¥ciri mai intense a pistonului in aceastd zon&, respectiv

transmiterii c¢&1ldurii prin intermediul segmentilor spre cdmasga

cilindrului.
De ssemenea este de remarcat aspectul curbei corespunzitoare

punctului 4 plasat chiar la marginea cupei din piston, care
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prezintX o evolutie "intermediari” 1iIntre cele doud categorii de
curbe analizate anterior (1, 2 si 3 respectiv 5). Se remarcd in
acest punct inregistrarea a douf maximumuri plasate de o parte si
de alta a PMI, la fel ca la curbele 1 ,2 si 3, dar in timp ce ls
acestea valoarea de maxim maximorum se inregistra dupd PMI, in
cazul curbei 4 aceast¥ valoare se inregistreaz® Inainte de PMI.
Acest lucru ii d& curbei 4 un aspect asemfndtor cu cel al curbei
S. Se poate concluziona deci c#&, degi punctul 4 este situat tot
in interiorul cupei, schimbul de c¢&ldurd in acest punct este
foarte putin influentat de fenomenul de curgere a gazelor prin
canalul de leg&tur&, cel putin in cazul motorului antrenat.

Pentru ciclurile cu aprindere au fost reprezentate 1in
figurile 7.14, 7.15, 7.18 variatiile densit#filor fluxului de
cdldurd transmise prin aceleagi cinci puncte ale capului
pistonului fatd de valoarea medie pentru diferite regimuri de
sarcind i turatie (n=1250 rot/min §i pe=3,08 bar; n=1500 rot/min
Si pe=4,62 bar; n=2000 rot/min s$i pe=6,16 bar - sarcind pling).
Acestor curbe 1li s-a adfugat pentru comparatie o a sasea care
prezintd situatia in canalul de legdturd i care este simbolizatd
cu CL.

Tocmai 1In acest canal se inregistreazX valoarea maximX a
densit&tii fluxului de c&ldurd datorit& bineinteles fenomenului
de curgere a gazelor de ardere intre cele douf camere. In ceea ce
priveste capul pistonului schimbul cel mai intens de caldurid se
inregistreazd in zona punctelor 1 si 2 care vin primele in
contact cu aceleagi gaze de ardere provenite din canalul de
leg&tur&. De altfel in toate aceste trei puncte curbele de
variatie ale densit#tii fluxului termic prezint# evolutii
asemdndtoare. De asemenea se constatd o similaritate in acest
sens pentru punctele 4 i 5, dar la un nivel mult mai scizut al
valorilor schimbului de c#lduri. In schimb curba 3 prezintZ o
evolutie "atipic#" ce este caracterizatd de douX maximumuri de
valori sensibil egale.

Prin comparafie cu cazul motorului antrenat se constatd o
scddere impor@anti a ponderii transferului termic efectuat prin
zona din capul pistonului extericar& cupei, respectiv prin
punctul 5. De asemenea este de remarcat o intensificare globalZf a
acestul fenomen datoritd procesului de ardere ce are loc 1in
motor. Astfel de 1a valori maxime ale densitdt{ii fluxului de
cfldur@ de cca. 2000-3000 kW/m2 inregistrate in cazul motorului
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Figura 7.14: Densitatea fluxului de cHhldura: capul pistonului
si canalul de leglturd; n=1250 rot/min; pe=3,08 bar
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Figura 7.15: Densitatea fluxului de c&ldur®; capul pistonului
si canalul de legitur®d; n=1500 rot/min; pe=4,62 bar
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Figura 7.16: Densitatea fluxului de cBldurd: capul pistonului
si1 canalul de leghtur®d; motor aspirat; n=2000 rot/min; sarcini
plina

antrenat, 1la ciclul cu aprindere se obtin valori de pénX la
10000-12000 kW/m=2.

Dac# se urmireste efectul sarcinii asupra schimbului de
cdldurd in cele cinci puncte din capul pistonului, efect ilustrat
in figurile 7.17-7.21 pentru o turatie de 2000 rot/min, este pus
in evident& acelagi fenomen c¢a i 1iIn cazul variatiei de
temperaturf in punctele respective. Astfel la cregterea initialid
a sarcinii (%=0..0,5) apare o intensificare a schimbului de
cdldurd urmatd de o scfdere a densitdtii fluxului de c&ldurs
transmis in cazul cregterii in continuare a sarcinii (%=0,5..1).
Fenomenul se datoreazi probabil efectului izolator pe care il are
stratul de calamind depus pe peretii camerei de ﬁrdere, strat a
cfrui grosime cregte la cregterea sarcinii. De asemenea trebuie
avut in vedere cd la efectuarea determindrilor experimentale s-ga
realizat o inc8rcare in trepte a motorului incep&nd cu regimurile
de sarcini mici, 1iar grosimea stratului de calamin# cregte de
asemenea in timp.
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Figura 7.17: Influenta sarcinii asupra densitifii fluxului de
caldurh: capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.1
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Figura 7.18: Influenta sarcinii asupra densithfii fluxului de
caldurd; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.2
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Figura 7.19: Influenia sarcinii asupra densitatii fluxului de

caldurd; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.3
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Figura 7.20: Influenta sarcinii asupra
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densitatii fluxului de

caldura; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.4
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Figura 7.21: Influenta sarcinii asupra densitdfii fluxului de
caldur®; capul pistonului; motor aspirat; n=2000 rot/min; poz.5

In schimb efectele turatiei asupra transferului termic prin
capul pistonului, efecte ilustrate in figurile 7.22-7.28 pentru
‘un regim de sarcini mijlocii al motorului (pe=3,08 bar) sunt mult
3mai clare, in sensul c&, in majoritatea cazurilor, la cresterea
turatiei are loc o intensificare a schimbului de c&lduri. De
‘remarcat cd acest fenomen este mai putin intens 1in punctele 3 si
S5 unde, de altfel i oscilatiile densitdtii fluxului de cXldurs
sunt minime. In acelasi timp se constat¥ o indepirtare a
maximumurilor curbelor fat{d de PMI, fenomen datorat prelungirii
procesului de ardere in destindere odatd cu cresterea turatiei.

In concluzie, se poate remarca pe de-o parte o intensificare
a procesului de schimb de c&ldur8 1iIn zona cupei din piston, zon&
care vine in contact direct cu gazele de ardere ce provin din
canalul de legdturd. Pe mdsur& ce ne indepfrtdm de aceastd zoni,
densitatea fluxului de c&ldurd transmis prin capul pistonului
scade semnificativ.

Pe de altd# parte, in timp ce influenta sarcinii asupra
schimbului de c#ldurf este contradictorie datorit& depunerilor de
calamind de pe peretii camerei de ardere, cresterea turatiei

determind intensificfri semnificative ale acestui proces,
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Figura 7.22: Influenfa turatiei asupra densitatii fluxului de
caldurd; capul pistonului; motor aspirat; pe=3,08 bar; poz.1
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Figura 7.23: Influenta turatiei asupra densitatii fluxului de
cdldura; capul pistonului; motor aspirat; pe=3,08 bar; poz.2
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Figura 7.24: Influenta turatiei asupra densititii fluxului de
caldurd; capul pistonului; motor aspirat; pe=3,08 bar; poz.3
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Figura 7.25: Influenta turatiei asupra densitdtii fluxului de
chdldurd; capul pistonului; motor aspirat; pe=3,08 bar; poz.4
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Figura 7.26: Influenfa turatiei asupra densitiatii fluxului de
caldur®d; capul pistonului; motor aspirat; pe=3,08 bar; poz.5

datoritfd 1in primul rand cresterii temperaturii medii a gazului
din cele doud camere.

\

7.3.1.2 Schimbul de caldura’ prin canalul de legdtura”

Schimbul de cfldurd din canalul de legdturf dintre cele dousd
camere a fost prezentat in paragraful anterior prin comparatie cu
situatia inregistratd in capul pistonului. Astfel, din figurile
7.14, 7.15, 7.16 s-a putut remarca faptul ci densitatea fluxului
de c#ldurd transmis prin peref{iil acestui canal este mai mare, in
cazul ciclurilor cu aprindere, decéit cea corespunzitoare
punctelor de m#suri din capul pistonului. Explicatia acestui fapt
este legatd atlt de procesul de ardere ce are loc in cele doud
camere, cft i de fenomenul de curgere-a gazelor in stare arzindi
prin canalul de legiturd.

In fidura 7.27 este prezentatd influenta sarcinii asupra
densit&t{ii fluxului de c#ldurd transmis prin peretii acestui
canal

BUPT



REZULTATE DE CcALCUL

259
S|+ e =1.534,=436.63
S|~ P, =3. 00 qm=385.92 2
© T, Pe%-52Qqm=423.19
._5_- P, -&.16 qm=442.1 8
8 —_— antax. qm=152.34 1
s
3 -—
o
(@}
°© 8
w
o
240 300 360 420 480

x [ "RAC]

Figura 7.27: Influenta sarcinii asupra densit&fii fluxului de
caldurd: canalul de leghtur®d; motor aspirat; n=2000 rot/min
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Figura 7.28: Influenfa turafiei asupra densitBtii fluxului de
ctldurd; canalul de leghtura; motor aspirat; pe=3,08 bar
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la turatia nominalX¥ de 2000 rot/min, pentru patru incirciri
diferite ale motorului, respectiv pentru cazul motorului
antrenat. Se constatd acelasi gen de influent{e ca i in cazul
capului pistonului, in sensul unei intensific8ri a procesului de
schimb de c#ldurf pénd la o anumitd sarcind dupf care urmeazi o
reducere a acestuia. De remarcat valorile maxime de cca. 20000
kW/m2 inregistrate in domeniul sarcinilor partiale.

Urm&rind influent{a turatiei asupra schimbului de c&ldurs
prin peretele canalului de legdturd, aspect prezentat in figura
7.28 pentru trei regimuri de turatie 1la aceeagi sarcinf (pe=3,08
bar), se constatd din nou similitudini cu procesele ce au 1loc
prin capul pistonului, respectiv o intensificare a schimbului de
c#ldurd la cregterea turatiei.

7.3.1.3 Schimbul de caldurd prin peretii camerei

cilindrice de turbionare

Urm&rind procesul de schimb de c&ldurd ce are loc prin
perefii camerei de turbionare, se constat® influente similare din
punct de vedere calitativ ale sarcinii gi turatiei cu cele
inregistrate pentru capul pistonului respectiv pentru canalul de
legdtura. \

Mult mai interesant de urmfrit este ins8 modul de
desfigurare a procesului in diferitele puncte ale acestei camere.
Calculele s-au efectuat bineinteles in aceleasi puncte in care a
fost determinatf experimental temperatura si care sunt prezentate
in figura 5.10. Rezultatele obtinute sunt prezentate in figurile
7.28, 7.30 gi 7.31 pentru diferite incHrc8ri ale motorului la
turatia de 1800 rot/min.

Este de remarcat aspectul curbelor, diferit fat¥ de cel
inregistrat in cazul capului pistonului respectiv al canalului de
legdturd. Dacd in aceste situatii am avut de-a face cu niste
curbe continue caracterizate prin variatii 1line ale densit&tii
fluxului de c&ldur#, de data aceasta se {inregistreazf o multime
de oscilatii ale acestui parametru de o parte §i de aslta a unei
curbe imaginare.

In orice caz schimbul de caldurd cel mai intens se
fnregistreazd in zona aflatd in imediata apropiere a
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Figura 7.29: Densitatea fluxului de cAlduria: camera de
turbionare; motor aspirat; n=1800 rot/min; mers in gol
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Figura 7.30: Densitatea fluxului de cAldurd; camera de

turbionare; motor aspirat; n=1800 rot/min; pe=3,08 bar
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Figura 7.31: Densitatea fluxului de chaldura: camera de

turbionare; motor aspirat; n=1800 rot/min; sarcin®d plina

injectorului, respectiv in punctele 1, 3 si 11. Tot in aceste
puncte se inregistreaz&, aga cum este normal, s i celg mai mari
amplitudini de

oscilatie fatd de valoarea medie. In schimb pe m3surd ce ne
indep3rt&m de zona injectorului, respectiv in zona punctelor 5, 8
si 9, fenomenul de schimb de c#ldurd tinde s& piardd din
intensitate.

Se poate astfel pune in evidentd procesul de initializare a
arderii ce are 1loc in vecinfitatea injectorului. Cu toatd
existenta vértejului in camera de turbionare i cu toate c#, in
continuare arderea se va extinde in intregul volum al acesteia,
schimbul de c#ldurd cel mai intens continud s% se producd in
aceastd =zond. Trebuie remarcat de asemenea cid, pe masurd ce ne
indepiArtim de acesta, maximumul curbelor de variatie a densit&tii
fluxului de c#ldur# se deplaseazd tot mai mult in destindere,
element ce subliniazd o datd in plus faptul c¢& iIn =zonele
respective arderea se initializeaz# cu intérziere.

Pe de altd parte trebuie constatat cd valorile maxime ale
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densitdtii fluxului termic ce se 1inregistreazd in camera de
turbionare, 5000-7000 kW/m2, sunt mult mai mici decét cele
rezultate 1in zona capului pistonului respectiv a canalului de
leg&turs. ’ .

7.3.2 Coeficientii de =chimb de cialduxri

Calculul coeficientilor locali de schimb de c#ldurd poate fi
efectuat pe baza unui algoritm foarte complex In acele puncte ale
camerei de ardere in care s-a realizat misurarea temperaturii
superficiale in regim nestationar cu ajutorul termocuplelor
minaturizate de suprafatZ. Pentru calcul se utilizeazd relatia
‘lui Newton referitoare la convectia termic#d:

\

a=—< (7.1)

pentru a cdrei aplicabilitate este necesars cunoagterea 1in
prealabil a urmitoarelor marimi:

~ densitatea loealf a fluxului de cdldury in regip

nestationar, care se determind cu ajutorul metodei temperaturilor
superficiale prin utilizarea analizei armonice si a ecuatiei

unidimensionale Fourier pentru conductia termic&. Rezultatele
obtinute au fost prezentate in paragraful 7.3.1.

! - Lemperstura locald 3in regim nestationar a suprafetfei
superficiale a  peretelni. Aceast§ mirime s-a determinat

experimental dupd metodele $1 cu aparatura prezentate 1in
capitolul 5, rezultatele obtinute fiind sintetizate $n paragraful
6.2.

- tlemperatura medie a gazului in camera respectivd de
ardere, care se determind prin calcul, fie direct cu programul de
simulare a ciclului real, caz in care legea de ardere se
aproximeazd prin metoda Vibe, fie wutilizénd o 1lege reald de
ardere de tipul celei prezentate in paragraful 2.2.4 obtinutd, pe
baza mdsurfirilor de presiune efectuate 1iIn cele douf camere, cu
ajutorul metodei iterative puse la punct de autor.

De remarcat c& in cadrul prezentului paragraf se va folosi
pentru simplificare notiunea de "coeficient de convectie” chiar
dac8 in fapt este vorba de un coeficient echivalent de schimb de
cdldurd ce ia in considerare simultan i efectele radiatiei.

De altfel 1in figura 7.32 este reprezentat schematic acest
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procedeu complex de calcul. Verificarea rezultatelor obf{inute se
poate face prin stabilirea unui coeficient de convectie mediu
pentru fiecare din cele doud camere si prin calcularea fluxurilor
de cildurd transmise in fiecare dintre acestea, care ulterior se
pot compara cu marimile determinate experimental prin bilant
termic §i prezentate In paragraful 6.3.

ECUATIA
Mm‘“m DFERENTIALA [—=a}————

DETERMINARI FOURER

TEMPERATUR sui TEMPERATURA PERETELLN |—————mntl &~

SUPERRACALE T-T

CALCULIR CALCULLL TEMPERATURA g P

PRESUNIIN CELE \EG8 DE COLULA |l NEDE A y

DOLIA CAMERE ARDERE FEAL GAZLLU
METODA BLANTULLY

TERMIC L‘

] COMPARATIE |

Figura 7.3 2:

Pentru exemplificare se vor urmfri etapele de apl&care ale
metodei de calcul in punctul 1 din capul pistonului (figura 5.8),
pentru o turatie de 1500 rot/min 5i sarcind plind. Astfel in
figura 7.33a este reprezentatd componenta nestationard =a
temperaturii in acest punct gi respectiv densitatea fluxului de
cdldurd calculatd pe baza determindrilor experimentale de
temperaturs. In figura 7.33b sunt reprezentate legile de evolutie
ale presiunii din camera principald de ardere peci1 determinate
experimental gi respectiv ale temperaturii medii a gazului din
aceeasi camerX, temperaturX calculat® cu programul de calcul pus
la punct de autor.

Aplicand relatia 1ui Newton (7.1) se obtin valorile
coeficientului de convectie in punctul 1 din capul pistonului,
valori care au fost reprezentate cu linie Intreruptd in figurs
7.34. Pentru comparatie in aceeagi figuri este reprezentat® legea
de variatie a coeficientului de convectie calculat dupd relatfia
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Figura 7.33: a) Temperatura superficiald gi densitatea

fluxului de c#ldur¥ in punctul 1 de pe capul pistonului; b)
Temperatura medie a gazelor $1 presiunea din camera principalg

MNui Woschni, cu modificdrile sale ulterioare. Bineinteles
datoritd pozitiei particulare a punctului 1, in zona de contact a
rcapului pistonului cu gazele de ardere ce provin din canalul de
legdturd, diferentele dintre cele doud curbe sunt apreciabile.
Aceasta deoarece In timp ce curba trasat¥ cu linie continuf in
figura 7.34 si bazatd pe relatia 1lui Woschni, ofery o valoare
medie pentru intresga camerd de ardere, curba trasati cu linie
intreruptd se referX la un anumit punct din aceastX camerd situat
intr-o zond cu solicit&ri termice foarte mari. Trebuie avut in
vedere cd iIn zona acestui punct temperatura gazului este sensibil
mai mare decdt temperatura medie din camera principals. Este
chiar foarte probabil c# aceast# temperaturd a gazului este mai
apropiatf de temperatura medie din camera cilindricX de turbiona-
re care este mail mare declt cea din cilindru. Dacf introducem in
relatia lui Newton aceastd valoare a temperaturii, diferenta de
temperaturi de 1la numitor ar cregste determin8nd obtinerea unor

valori mai mici pentru coeficientul de convectie a.
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Figura 7.34: Comparatie intre valorile coeficientului de
convectie determinate prin metoda temperaturilor superficiale
respectiv cu relatia lui Woschni pentru punctul 1

In figurile 7.35-7.38 sunt reprezentati coeficien{ii de
convectie« calculati pentru toate cele cinci puncte din capul
pistonului s$i respectiv pentru canalul de legdtur®, la aceeagi
turatie si diferite sarcini. Comparénd aceste figuri se constatd
imediat cd la cregterea sarcinii are loc o scddere a
coeficientului de convectie a. Acest gen de influen{e este
absolut logic daci avem in vedere modul de variatie cu sarcina a

celor trei termeni din relatia (7.1). Astfel 1la cregterea

cgmbustibil
are loc o cregtere a temperaturii medii a
gazului in cele doud camere Tg ceea ce implic& o sc3dere a lui «a.
La acest fapt se adaugd si o sc8dere

sarcinii, c¢a urmare a cresterii cantit8tii de
injectate 1in cilindru,

a densitdtii fluxului de
cdldurd transmis 1la perete respectiv a temperaturii peretelui

efectului izolator pe
pe peretii camerei de
ardere, strat a c&rui grosime cregte in timp. Toate cele trei

tipuri de influenfe contribuie deci 1la sciderea 1lui a cu
cresterea sarcinii.

odatd cu cresterea sarcinii, ca urmare a
care 11 are stratul de calamind depus

Pentru a urmdri influenta turatiei asupra coeficientilor de

§i a canalului de legdturd,
s-au reprezentat variatiile acestora pentru douZ turatii diferite

la sarcing plin&. Astfel figura 7.39 corespunde unei
1000 rot/min, iar figura 7.40 s-a realizat pentru 2000
Comparénd cele doud figuri si cu figura 7.38

convectie in zona capului pistonului

turatii de
rot/min.

care prezintd
aceiagi coeficienti inregistrat{i la sarcinf plin& la o turatie de
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Figura 7.35: Coeficientul local de convectie: capul pistonului
si canalul de leghiturd; n=1500 rot/min; pe=1,54 bar
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Figura 7.36: Caeficientul local de convectie: capul pistonului

si canalul de leghturd; n=1500 rot/min; pe=3,08 bar
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Figura 7.37: Coeficientul local de convectie: capul pistonului
si canalul de leghturd; n=1500 rot/min; pe=4,62 bar

ks T
—_ 1
o N
S S a
g?F. ::: ci 1
3 - 2\
£ I
$ | .
< y
X0 7 i
[ IA
g ! 3
| ; v
o V5 Nl
|
|
240 300 360 420 480

x [ "RAC)

Figura 7.38: Coeficientul local de convectie: capul pistonului
si canqlul de legatura; n=1500 rot/min; pe=6,16 bar
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Figura 7.39: Coeficientul local de convectie: capul pistonului
&1 canalul de leghturi; n=1000 rot/min; pe=6,16 bar
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Figura 7.40: Coeficientul local de convectie: capul pistonului
sigzanalul de leghturda; n=2000 rot/min; pe=6,16 bar
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functionare a motorului de 1500 rot/min, se poate trage concluzia
c% la cresterea turafiei are loc o crestere semnificativd a
coeficientunlui de convectie in toate punctele considerate. Acest
fenomen este absolut normal fiind legat de cresterea turbulentei
gazului la cresterea turafiei ceea ce are efecte directe asupra
lui a.Pe de alti parte, urm¥rind toate figurile men{ionate se pot
distinge céte doud tipuri de curbe. Unul corespunzitor punctelor
1 si 2 din capul pistonului §i canalului de leg#turd, aflat iIn
mod evident sub influenta fenomenului de curgere din acest canal,
si caracterizat prin cresteri brugste ale coeficientului de
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Figura 7.41: Coeficientul local de convectie: capul pistonului
si canalul de legaturd; motor antrenat; n=1500 rot/min

convectie in zona PHI si imediat dupd aceasta. Pe acest gen de
curbe se inregistreazi valori maxime ale lui a de p&nX la 15000-
20000 kW/m2K. Un al doilea tip de curbe caracterizeaz& punctele
3, 4 51 5 din capul pistonului. In aceste puncte, mai indepirtate
de'zona canalului de legZturX valdrile maxime ale coeficientului
de convectie a nu depigesc in general 5000 kW/m2K, ele
inregistréndu-se cu o intérziere mai mare fat{# de PMI decdt in
celelalte trei cazuri amintite.

Tocmai datoritd acestei variafii spatiale a coeficientului
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de convectie in interiorul camerei de ardere procesul de schimb
de c#ldurf este foarte dificil de modelat tridimensional. Pe de
alt¥ parte ins¥, este normal ca intre coeficient{ii locali de
convectie determinati prin calcul pe baza datelor experimentale
§i cei calculaf{i cu relatii globale de tipul celei a lui Woschni
sd existe diferente relativ mari, asa cum s-a ar#tat In figura
7.34.

Variatia spatial¥ a coeficientului de convect{ie a ar fi mult
mai redusd 1In lipsa procesului de ardere. Acest lucru este
ilustrat In figura 7.41 pentru cazul motorului antrenat cu o
turatie de 1500 rot/min. Se constatd o oarecare similaritate a
curbelor pentru toate punctele cu exceptia punctului 5 unde, la
fel ca 5i in cazul densitdtilor fluxului termic, se inregistreazi

valori maxime destul de ridicate cu cfteva grade RAC inainte de
PHI. Paredoxal i aparent inexplicabil este ins&d faptul c¢& pentru
nici unul din regimurile 1la cald ale motorului nu s-au
inregistrat valori ale coeficientuli de convectie in acest punct
atdt de mari ca in cazul motorului antrenat. Nu ar fi Ins& exclus
ca acest lucru s8 se datoreze i conditiilor locale de curgere in
zona acestui punct, ceea ce ar evidentia faptul c¢&8 existd
diferente majore in privintd organiz8rii migc&rilor fluidului din
interiorul camerei de ardere in cazul ciclurilor cu aprindere
fat® de cazul motorului antrenat.
; In alt® ordine de idei, trebuie remarcat c& variatiile
"foarte bruste ale lui a, puse in evident& in toate figurile, ca
si inregistrarea pentru intervale unghiulare foarte scurte & unor
'valori negative ale acestui coeficient se datoreazi unor fenomene
nestationare ce conduc 1la aparifia unor erori inevitabile 1iIn
procesul complex de m&Asurare §i calcul §i care fac ca in anumite
momente pe ciclu, cum este cazul In timpul comprimdrii, desi
temperatura medie 'calculati a gazului este mai micd decht
temperatura superficiald a peretelui determinatd experimental
schimbul de c&ldur® s& aibi 1loc in sens invers, de la gaz 1la
perete datoritd aportului de energie din stratul limit& iIn care
temperatura ajunge s& fie mai mare decdt temperatura peretelui.
Fenomenul, care a fost de altfel amintit in paragraful 4.3, este
descris pe larg de Woschni [74] care considerd insd (& poate fi
neglijat. .

Concluzii similare 1in ceea ce privesgte variatia cu sarcina
si turatia a coeficientului de convectie a se pot trage i 1In
cazul camerei cilindrice de turbionare. In figurile 7.42 g5i 7.43
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Figura 7.42: Coeficientul local de convectie: camera cilindrich
de turbionare; motor aspirat; n=1500 rot/min; mers in gol
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Figura 7.43: Coeficientul local de convecfie: camera cilindrich
de turbionare; motor aspirat; n=1500 rot/min; sarcink plina
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se prezintd evolufiile acestor coeficienti in diferitele puncte
ale camerei separate in care de altfel s-au si efectuat misurdri
de temperaturf (conform figurii 5.10), pentru o turatie de 1500
rot/min $i un .regim de mers in gol, respectiv de sarcinid plini.
Se poate constata c& cele mai ridicate valori ale 1lui a se
inregistreaz& iIn punctele 1, 2 si 11, adicd intr-o zon# aflatd in
imediata apropiere a injectorului, in timp ce valorile cele mai
mnici se obtin in punctele 8 si 9, adic# intr-o pozitie
aproximativ diametral opusi fati de injector.

7.4 Influenta depunerilor de calamini
Pre perelii camerei de ardere asupra
texmperaturilor peretilor si =a
Fluxairilor de ciilduri transmise

La cregterea sarcinii si implicit la sc#derea coeficientului

excesului de aer A, prin ardere se formeazi particule de
funingine care ajung in contact cu pere}ii mai reci ai camerei de
ardere unde se depun sub forma unui strat de calamind cu
proprietdti de izolare a camerei de ardere cu atfit mai accentuate
cu cit grosimea sa este mai mare.
; In intentia de a stabili influenta pe care o au depunerile
"de calamind asupra schimbului de c&lduri si a wvariatiei
presiunilor din cele douf camere s-au realizat céteva serii de
‘mEsurdri pe motorul antrenat dupd urmitorul program:

Initial aceste m#surdri s-au efectuat pe motorul “curat”
dupd care motorul a fost pornit $i a funciionat continuu cateva
ore, perioadd in care s-au §i efectuat de altfel masurdri pe
motorul cald. Dup& circa 4-5 ore de functionare 1in aceste
conditii, s-au reluat m#surdrile In regim antrenat urmirindu-se,
pe cédt posibil, asigurarea unor condit{ii identice de determinare

cu cele initiale.
Rezultatele obtinute in cele doud situaf{ii sunt prezentate

in continuare.

In figurile 7.44-7.48 sunt reprezentate osciiafiile de
temperatur® in regim nestationar At fatd de valoarea medie tm
pentru capul pistonului 1in cele cinci puncte de misurid
reprezentate 1in figura 5.8. Curbele notate cu 1 1in cele cinci
figuri corespund unui motor "curat” in timp ce cele notate cu 2

-,
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Figura 7.44: Temperatura suprafefei capului pistonului poz.1;
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Figura 7.45: Temperatura suprafefel capului pistonului; poz.2

motor antrenat; n=1500 rot/min; comparatie cu/fara calamina
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Figura 7.46: Temperatura suprafetei capului pistonului; poz.3
motor antrenat; n=1500 rot/min; comparafie cu/far& calamink
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Figura 7.47: Temperatura suprafefei capului pistgnului;. Eoz.4
motor antrenat; n=1500 rot/min; comparatie cu/fara calamin®
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Figura 7.48: Temperatura suprafefei capului pistonului; poz.5
motor antrenat; n=1500 rot/min; comparafie cu/fara calamind

se referd la ipoteza existentei calaminei la partea superioarf a
capului pistonului. Turatia de antrenare a motorului este de 1500
rot/min.

Urmdrind valorile medii de temperaturid in punétele 1-4
situate 1in cupa din piston, valori precizate de asemenea pe
figuri, se poate pune 1in eviden{# pentru toate cazurile efectul
izolator al stratului de calamin#, efect care se concretizeazs
prin scdderea temperaturii medii cu cea. 3°C. 1In acelasi timp
valorile maxime ale temperaturii in aceste puncte sunt mai mici
cu 1-5°C in cazul existentei calaminei fatd de situatia motorului
“curat"”. De remarcat ci efectul izolator se amplific¥ pe mIsurd
ce ne indepdirtdm de 2zona cupei ce vine 1In contact direct cu
gazele provenite din canalul de leg8turd.

O situatie sensibil diferitd se inregistreaz& insd in =zona
capului pistorului exterioard cupei, respectiv iIn punctul 5
(figura 7.48), unde ca urmare & efectului izolator al calaminei
se inregistreazd o sc@dere de cca. 10°C a temperaturii medii,
respectiv de 20°C a temperaturii maxime.

O posibild explicatie a diferentierilor ce apar intre cele
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doud zone ale capului pistonului poate fi pusd pe seama
fenomenului de crestere a coeficientului de convec{ie, iIn cazul
motorului cu depuneri de calamin#, iIn zona de contact dintre
gazefe ce circuld prin canalul de legitufi dinspre camera
separatd si capul pistonului ca urmare a unor viteze ridicate de
curgere la perefi.

Urm&rind figurile 7.49-7.53, care prezintd evolutis
densit#tilor fluxului de c#ldur# transmise prin cele cinci puncte
ale capului pistonului pentru cele doud situat{ii, se pot trage
urm3toarele concluzii: ‘

Pentru punctele 1 gi 2 (figurile 7.49 respectiv 7.350)
efectele stratului de calamind nu se traduc printr-o reducere
evident® a densit#{ii fluxului de c&ldurf transmis de la gaz la
perete, ba mai mult pentru un interval unghiular sitwat in Jjurul
PMI apare chiar o ugoarid intensificare a fenomenului de schimb de
cildurf. Acest efect izolator incepe 1insd sd se manifeste
printr-o usoard scddere a densitdtii fluxului de cdldurd& 1in
punctele 3 si 4 (figurile 7.51 respectiv 7.52), iar rezultatele
cele mai spectaculoase se ob{in in punctul 5 (figura 7.53) unde
se constatd o reducere de aproape 3 ori a fluxului de caldurd
transmis in ipoteza existentei calaminei fatd de cazul
motorului”curat”. Dac# acest din urm# fenomen poate fi considerat
firesc i poate fi extins f&rd riscul aparitiei unor erori la
itoatd portiunea capului pistonului situatd 1in afara cupei ca gi
>1a ceilal{i pereti ai camerei de ardere, se pune problema gasirii
unei explicatii iIn ceea ce priveste efectul paradoxal al
'intensificﬁrii transferului termic 1in ipoteza existentei
stratnlui de calaminX in zona centrald a cupei din piston. Este
de presupus cid acest fenomen se manifestd cu intensitate mai mare
in cazul motoarelor cu camerd divizat&, la care datorita
fenomenului de curgere a gazelor de ardere cu vitez& ridicatd
prin canalul de leg&turf se creeazd un jet de gaze ce determing
indepédrtarea partial® a stratului de calamind iIn anumite
portiuni. Bineinfeles cd8 acest efect este mai accentuat 1in
punctele 1 si 2 din cupi cu care jetul de gaze vine iIn contact
nemijlocit. In plus, in conditiile unei mai bune izoldri =a
camerei de ardere in general, singura portiune mai "valnerabil&”
rSméne cupa din piston 1in care, dup8 cum s-a presupus deja,
stratul de calamind are o grosime mai micd ceea ce determind o
intensificare suplimentard a schimbului de c&ldurd in aceastd

zond&.
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Figura 7.49:

Densitatea fluxului de cBlduria:

capul pistonului;

poz.1; n=1500 rot/min; comparafie cu/fara calamin®
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Figura 7.50: Densitatea fluxului de caldura: capul pistonului;

poz.2; n=1500 rot/min; comparatie cu/fara calamina
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Figura 7.51: Densitatea fluxului de cadldur®: capul pistonului;
poz.3; n=1500 rot/min; comparatie cu/far% calaminh

1 ) T _ T
— ©cue<e. qm= 53.36
§_—2—~ £3r& <. qm= 50.16
Y
NE CSD
2 N
o
-0
S 2
- 1
240 300 360 420 480

c [ *"RAC]

Figura 7.52: Densitatea fluxului de chlduri: capul pistonului;
poz.4; n=1500 rot/min; comparafie cu/f&rd calamin®
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Figura 7.53: Densitatea fluxului de chldura: capul pistonului;
poz.5; n=1500 rot/min; comparaftie cu/farad calamina

0 confirmare 1In acest sens se obf{ine prin compararea
valorilor 1locale calculate in cele doud situati% pentru
coeficientii de convectie 1In ipoteza unui motor antrenat cu
turatia de 1000 rot/min. Urm8rind deci figurile 7.54 (pereti
curati) i 7.55 (pereti acoperit{i de calamin¥) se observd c&
diferente notabile se inregistreazd doar pentru acelasi punct 5
situat in afara cupei din piston pentru care se 1inregistreazd o
reducere de cca. 4-5 ori a coeficientului de convectie 1in cazul
motorului “izolat™.

In sfédrsit, pentru a urmdri efectul depunerilor de calamini
pe peretii camerei cilindrice de turbionare asupra evolutiei
temperaturilor din aceast& camerd, in figura 7.56 s-au
reprezentat curbele ce descriu evolutia oscilatiilor de
temperaturd fatd de valoarea medie pentru cazul motorului
"curat”, functionénd la regimul de mers in gol cu o turatie de
1800 rot/min in mai multe puncte de pe peretii camerei a c#ror
numerotare corespunde figurii 5.10. Aceleasi midrimi sunt
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Figura 7.54: Coeficienti 1locali de transfer termic; motor

antrenat “"curat”; n=1000 rot/min
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Figura 7.55: Coeficienti locali de transfer tex_‘m_’ic; motor
antrenat; n=1000 rot/min; perefi acoperifi cu calamind

BUPT



282 REZULTATE DPE CALCUL

"e)
~ i
—— 11 tu=128.2
olL— 1 Iu=141.9
—_— 2 1u=138.3
5 1u=134.3 .
wl 8 tu=79.4  7an\
- | — 9 tu=1435 /2\\\<1
Y o AN\

5
§§$ss
)
%
A
f/_-‘

A=
o - — =
ove Sttt ree
7o) e A AAAARAN A "
t
240 300 360 420 480

< [ "RAC)

Figura 7.56: Temperaturi superficiale in camera de turbionare;
motor "curat”; n=1800 rot/min; mers in gol
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Figura 7.57: Temperaturi superficialein camera de turbionare;
pereti acoperiti cu calamina; n=1800 rot/min; mers in gol
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reprezentate apoi in figurs 7.57 pentru cazul existentei
calaminei pe pereti. De data aceasts efectul izolator al
stratului de calaminZ este mult mai bine pus in evidentq,
constatéindu-se 6 scidere a temperaturii medii'cuprinsﬁ intre 13-
20°C si in acelagi timp o aplatizare a curbelor de variatie a
temperaturii in cazul perefilor acoperiti de calamini fatd de
cazul motorului “curat". Ca © consecintd a acestui fapt si
densitéifile medii ale fluxului termic transmis prin pereti
inregistreazi o scidere cu 50-150% 1in varianta existentei
calaminei (figura 7.58) fatd de cazul motorului “curat" (figura
7.58) pentru aceeagi turatie de functionare a motorului. Se
evident{iaz¥ astfel 3intr-un mod nai clar §i mai uniform decit in
cazul suprafetei capului pistonului efectul izolator al
~depunerilor de calamind. O singurd neconcordantd in acest sens se
constat&\ pentru punctul 8 unde intr-un mod aparent paradoxal
apare o diferentd mare de temperaturs (cca 75%) intre cele doui
situatii, dar in sens invers. Este foarte probabil c¢& aceasts
anomalie se datoreazsd unei erori grosolane de misurare
inregistrate in varianta motorului curat, eroare ce rezulti in
mod evident daci se urmaregte Iintreaga serie de misurari
efectuatd pentru aceasts varianti.

O confirmare iIn acest sens este adus% §i de figurile 7.60 sgi
7.81 1in care sunt reprezentate oscilatiile temperaturii
Jsuperficiale a peretelui camerei cilindrice de turbionare pentru
cele dou# ipostaze In cazul unui motor functionadnd 1la aceeagi
‘turatie de 1800 rot/min 1la mers in gol dar supraalimentat cu o
suprapresiune de 0,4 bar. De data asceasts scdderea de temperaturX
este cuprinsi intre 8-22°C si afecteazi toate punctele de mfsursd
din camera auxiliard. Singura exceptie apare in cazul canalului
de leg&turi (punctui 13) unde, desi oscilatiile temperaturii se
reduc, valoarea medie a acesteia creste. Acest aspect subliniazi
odatd in plus faptul c& 1in canalul de legftur® nu apar depuneri
de calamind datorit& curgerii gazelor cu vitezd ridicatd. Se
intdregte deci presupunerea cd stratul de calamini are o grosime
mai mare in zonele mai Indepirtate de canalul de legiturid.

Este de remarcat cd aceste rezultate au fost obtirute pentru
un strat foarte subtire de calamin& ap&rut in urma unei durate de
ore de functionare continud a motorului in intreg

cca. 4-5 . :
domeniul de sarcini. Rezultate similare au fost obginute si

pentru alte valori ale turatiei.
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Figura 7.58: Densitatile fluxului termic - camera de
turbionare; motor "curat”; n=1800 rot/min; mers in gol;
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Figura 7.59: Densitatile fluxului termic - camera de

turbionare; pereti cu calamind; n=1800 rot/min; mers in gol;
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Figura 7.61: Temperaturi superficiale - camera auxiliar®; motor

supraalimentat; perefi cu calamini; n=1800 rot/min; mers in gol

BUPT



286 REZULTATE DE CALCUL

Ar fi fost probabil interesant de urmirit influenta
stratului de calamind asupra schimbului de c#ldur& si in cazul
functionfrii sale la diferite regimuri de sarcin¥ sgi turatie.
Trebuie insd precizat ci acest aspect nu a fost abordat din mai
multe motive ce tin mai ales de necesitatea protejdrii aparaturii
de misurd care ar fi putut fi afectatd de num3rul mult mai mare
de ore de functionare a motorului necesare 1iIn acest caz. De
asemenea in acest caz trebuie avute in vedere gi dificult#ifile ce
apar in reproducerea unor condi{ii de incercare similare. Nu 1in
ultimul rénd trebuie {inut cont de influen{ele numercase gi
contradictorii ce pot apare, cum este cazul fenomenului complex
denumit ‘“convection vive" [77], care se referd la variatgia
coeficientului de schimb de c&ldurd gaz-perete 1in funct{ie de
temperatura peretelui.

Pe de alt¥ parte s-a urm&rit, tot In cazul motorului
antrenat, variatia presiunii gazului in cele douf camere 1in
ipoteza existentei unui strat de calamind pe peref{ii camerei de
ardere. In figura 7.82 sunt prezentate curbele de presiune 1in
cele doud camere pentru un motor antrenat cu o turatie de 2000
rot/min precum i diferentele de presiune inregistrate in cazul
existentei calaminei fat# de cazul motorului “curat". Se remarcH
o cregtere a nivelului de presiuni pe ciclu pentru motorul
“jzolat” c¢u calamind, crestere care are aproximativ aceeasi
valoare de 1 bar pentru ambele camere. Evolutiile constatate in
cazul presiunilor sunt conforme agtept#rilor, ele datorfindu-se in
primul rand micsor&rii de volum a celor doufl camere datorate
depunerilor de calamind de pe pereti.

Pe ansamblu se poate confirma teoria ([78], [31] conform
c8dreia depunerile de calamin¥ de pe peretii camerei de ardere,
prin efectul de 1izolare pe care il realizeazd, conduc la
imbun&t#firea performanfelor motorului.
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7.5 Conclu=ii

Fatd de cele arftate mai sus, se poate concluziona c¢& 1iIn
interiorul cilindrului unui motor diesel cu camerd divizati au
loc fenomene termogazodinamice extrem de complexe a cédror
descrierenu poate fi realizatd numeric prin metodele cunoscute.
In schimb modelarea schimbului de incdrciturd dintre cele doud
camere cu ajutorul programului PROGO 2.2 pus la punct de autor
permite evaluarea acestor fenomene in intimitatea 1lor, aspect
confirmat de comparatia efectuatd intre rezultatele de calcul si
cele experimentale obtinute pe standul de probe.

Acest program permite totodatd investigarea, i cu ajutorul
unor date experimentale a fenomenului de schimb de cé&ldurd
suportat de fluidul motor 1in diferite puncte ale camerei de
ardere. Rezultatele acestor investigatii au permis evidentierea
zonelor celor mai solicitate, din punct de vedere termic, care s-
au dovedit a fi cele care vin in contact direct cu gazele de
ardere ce se transferd intre cele doufl camere prin canalul de
legdturd.

De asemenea s-a pus 1in evidentd, pe baza unor misurdri
experimentale §i a rezultatelor de calcul, efectul izolator pe
care il au depunerile de calamind asupra transferului %ermic la
peretii camerei de ardere. Acest efect este mai pregnant in zona
capului pistonului aflat8 in exteriorul cupei i iIn camera de
turbionare, fiind mai redus 1in canalul de legdturd gi 1la
suprafata cupei din piston.
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8. Optimizarea constructiv-functionali a
m.a.l, prin simularea numerica a ciclului
real de functionare

8.1 Consideratii generale

Motorul cu ardere interng, ca mijloc de transformar
partiald a energiei chimice a combustibilului in lucru mecanic
functioneazd in conditiile existentei a doud surse de caldur
aflate la temperaturi diferite, T,>T. Conform principiului a
doilea al termodinamicii lucrul mecanic produs va fi cu atat ms
mare cu cit diferenta dintre cele doud temperaturi T, -T, este ma
mare. Cum nivelul inferior de temperatursd, T, este impus d
mediul ambiant inseamnd c¢& randamentul unui m.a.i. va cresgt
odatd cu cregterea temperaturii sursei calde. Din pdcate marire
acestei temperaturi nu se poate face fdrd a tine cont d
consecintele pe care le produce gi care sunt legate 1iIn primu
rédnd de solicitdrile termice ale materialelor gi, mai ales 1
ultima perioadd, de necesitatea reducerii noxelor poluant
confinute in gazele egsapate. Ca urmare se pune problema gasiri
unei temperaturi optime de funct{ionare a motorului care s
permitd asigurarea unui randament termic cit mai ridicat 1
jcondigiile unor solicitdri termice acceptabile gi ale respectéri
cu strictefe a normelor de poluare admise.

Cele enuntate se referd doar la temperatura maximi
ciclului. In mod similar se pune ins& problema optimizarii si
altor parametri constructivi §i functionall ai motorului pentm
ca acesta sa raspunda in conditii cdt mai bune cerintelor pentm
care a fost concepﬁt. Bineinteles cd este de preferat ca aces
proces de optimizare sd se realizeze 1in faza de concepfie
noului motor prin analizarea unui numdr cit mai mare de variant.
posibile, ceea ce conduce in final la reducerea numdrului de
incercari ale motorului pe stand. Acest lucru nu ar fi ins
posibil f&rd ajutorul programelor de calcul a ciclului real de
tipul celui prezentat 1in capitolul 4. Bineinfteles gradul d¢

performantd al acestor programe trebuie Ins& wverificat 1

prealabil pe modele experimentale existente §i influenteazd 1ir

mod esential veridicitatea calculelor.
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8.2 Procedeunl de optimizare A epurii de
distributie

Dupi cum rezultd din paragraful 7.1, programul PROGO 2.2 se
acordeazX in foarte bune conditiuni cu modelul experimental. Ca

urmare ne-am propus realizarea unei optimizdri a fazelor
distributiei pentru motorul
considerat. Di-g - ~=*-<--1la& -

fazelor de distributie pentru
motorul in cauzi, asa cum a fost ea
conceputd de constructor, este
prezentatd in figura 8.1. Se poate
observa cd avem de-a face cu o
duratd relativ mare a baleiajului
pentru un motor diesel aspirat
(B80°RAC) specificd de altfel
motoarelor cu camerdi separatd de
vartej 1la care evacuarea gazelor
din camera separatd este dificil de

realizat.
Prin optimizarea fazelor
distributiei wunui motor se urmiresc Figura 8.1: Fazele
o serie de obiective, cum ar fi: qi;t;ibutjei (varianta
initialsa) \

- eficientd naxim& a
procesului de schimb de gaze, adicd grad de umplere maxim;

- randament indicat maxim, respectiv consum specific indicat
minim;

- putere maximd;

~ coeficient minim al gazelor reziduale;

- concentratie minim# a substanfelor poluante In gazele
esapate, s.a.m.d.

Bineinteles c# nu este posibil& indeplinirea tuturor acestor
deziderate fiind necesard gdsirea unui optim de compromis care s&
tind cont de c&it mai multe dintre ele. In plus trebuie avutd in
vedere gi destinafia motorului, functie de care unele din
criteriile enumerate mai sus pot cdpdta o pondere mai mare fatd
de celelalte.

0 altd problem3d este legatd de faptul cd fazele de
distributie optime depind de regimul de funcf{ionare al motorului,
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respectiv de sarcins §1 turatia acestuia. In cele ce urmeazf se
va efectua aceasty optimizare pentru regimul nominal la care se
considerf c& motorul functioneazi perioada cea mai indelungati de
timp' [507. ) ‘

In vederea optimizdrii s-su ales un numir de 25 de variante
diferite de faze de distributie caracterizate prin diferite
momente de deschidere ale supapelor de admisiune $1 respectiv
evacuare Iin conditiile pistrdrii constante a duratei 1lor
unghiulare de deschidere §1 a legii de ridicare a celor dousd
supape. Avantajul acestei modalitdti de optimizare constd 1in
posibilitates utiliz&rii, pentru varianta optim3, a camelor
originale care urmeazd doar a fi rotite intr-un sens sau altul pe
arbore.

Procedeul de optimizare adoptat [49] este un procedeu grafic
§i presupune alegerea ocite unei perechi de parametri de
optimizare, notati simbolic cu & §1 n. Acestia se calculeazi
pentru fiecare din variantele studiate dupf care se reprezintd
grafic 6=f(Bpsa) si n=f(Bbsz), in condi{iile 3in care Bpse
respectiv Bpbsa sunt parametri. In functie de tipul mdrimilor & si
N alese, se impune pentru acestes o0 conditie de optimizare care
poate fi limitativ&, in cazul 1in care acegti parametri tind sz
depiseascd domeniile prevdzute 1in literatura de specialitate,
sau de extremizare, adici de maximizare sau minimizare a acestor
}parametri pentru varianta optim&. Pe baza conditiilor de
optimizare se obtin dou3¥ curbe care se reprezintd apoi in
,coordonate Bpsa=f(Bpose). La intersecgia celor doud curbe se
gdseste varianta optim# din punctul de vedere al influentei
parametrilor 6 i n asupra fazelor distributiei.

8.3 Optimi=area fFfazclor cli:si:::il:tl#:ieei_
rentru motorul model

In ceea ce ne privegste am considerat oportuns alegerea unui
numdr de gase parametri a cHror influentd a fost studiatd in
vederea unei optimizdri c&t mai complete a fazelor distributiei.

Cele 25 de variante studiate sunt “centrate” pe varianta

originald (Bpsa=45°RAC 1inainte de PMI respectiv Bpsr=61°RAC
inainte de PME) fat{ad de care s-au acceptat “abateri” de *7°RAC
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Figura 8.2: Presiunea medie indicatd i consumul specific
indicat functie de momentele de deschidere ale celor doud
supape
respectiv de *14°RAC pentru ambele unghiuri.

Ca primd pereche de parametri de optimizare s-au ales
presiunea medie indicatd i consumul specific indicat, a c8ror
reprezentare graficd in
functie de Bpsa respectiv DSE
Bpse este prezentat¥ in | [RAU .
figurile 8.2 a gi b. .

. . 95
Urm&rind evolutia
presiunii medii indicate
pentru diferite momente
de deschidere ale supapei 485}
de admisiune, se observ&
¢c¥ la sc#derea avansului
la deshiderea acesteia W5t
presiunea medie indicatd
prezintd mai intai
tendinte de crestere pén&
la atingerea unui maxim
urmand apoi o scadere a 560 510 580 90 DSA
acestui parametru. In [*RAC)
ceea ce privegte consumul Figura 8.3: Optimizarea distributiei
specific indicat, dupa p1 §ici
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monotoniile curbelor sunt inverse, ele fiind caracterizate de
cdte un minimum. Conditia de optimizare impune bineinteles
asigurarga unei puteri c#it mai mari a motorului (maximizarea
presiunii medii indicate) in corelatie cu un consum cit mai mic
(minimizarea consmului specific indicat). Unind punctele de maxinm
din figura 8.2a s5i cele de minim din figura 8.2b se obtin
curbele de extrem care se reprezintd apoi in coordonate
Bpse=f(Bpsa). Punctul de intersec}ie al acestor dou#d curbe, notat
cu 1 in figura 8.3 determind fazele de distributie optime la care
se realizeazi cea mai mare putere in modul cel mai econonmic.
Acest punct corespunde unor momente de deschidere ale supapelor
Bpsaz49°RAC iInainte de PMI, respectiv Bose=56°RAC aflate relativ
aproape de varianta originald. Se poate concluziona deci c#&
rezervele motorului din punctul de vedere al miririi puterii si
nicsor&rii consumului sunt relativ mici, daci se actioneazd numai
asupra epurii de distribufie.

Un al doilea set de parametri alesi pentru optimizare au
fost presiunea maxim# de ardere §i respectiv temperatura maxim#
pe ciclu, inregistrate Intr-una dintre camerele motorului, care
au fost reprezentate in figurile 8.4 a si b. Dacd 1in ceea ce
privegte presiunea maxim¥ de ardere, curbele prezentate sunt
similare celor indicate de literatura de specialitate fiind

DSE DSA
— b5 ———— 661
Y - 668
— L - 675
I 186 [g_ 682
[bar) \ —— 93 [kWh] 89
o
7,0-//;/4 N S 186
// . \ \\\\ \\
,/ N ~ 184
AN
6.5 y N
! 2
4 18
/ \
60F
660 670 680 690 DSA %70 480 490 DSE
[*RAC] I'RAC)

Figura 8.4: Variatia presiunii si temperaturii maxime functie
de momentele de deschidere ale supapelor
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caracterizate de cate un maxim, se poate constata c¢& alura
curbelor de temperaturd maxim§ nu este uniform#. Astfel, dacd
pentru cazul wunor avansuri mari 1la deschiderea supapei de
evacuare (DSE) curbele pun in evidentd un minim al temperaturii
maxime, datorat probabil unei goliri mai bune a cilindrului, pe
niZsurd ce avansul la DSE scade curbele prezintd o tendintd de
aplatizare 5i chiar de ugoard crestere continud, datoratd
probabil unui proces de schimbare a gazelor mai imperfect. Pentru
alegerea conditiei de optimizare a distributiei in functie de
acesti partametri s-a tinut cont de faptul c¢& presiunile maxime
inregistrate in cilindru sunt mult inferioare limitelor indicate

de literatura de specialitate [84]. Ca urmare degsi cresterea pPmax

determind o majorare a

solicitdrilor mecanice

s-a impus conditia de

maximizare a acesteia DSE

ceea ce implicd& o |“RAC) 495

cregtere a puterii

motorului. In schimb 1in 2
ceea ce priveste A8%

temperatura maximZ pe

ciclu, desi nici in acest
caz solicitirile termice INEYS
nu ar depdgi valorile

admisibile, s-a impus \
conditia minimiz&rii sale L65T
din considerente de A . -—
reducere a poludrii, 660 670 ~ 680 690 .DSA
stiut fiind faptul c& 1la [*RAC)
reducerea temperaturii

Figura 8.5: Optimizarea fazelor

scgde continutul de oxizi distributiei duph Dmex Si Tmax
de azot si chiar gi de

funingine, 1intre anumite 1limite, din gazele evacuate, care
constituie principalelé noxe produse de un motor diesel de acest
tip [74]. Intersecté&nd cele doud curbe astfel obfinute, care sunt
reprezentate cu linie intrerupt® 1In figurile 8.4 ‘a si b, in
diagrama Bpse=f(Bpsa), figura 8.5, se obtine punctul de optim al
fazelor de distributie din punctul de vedere al presiunii gi
temperaturii maxime pe ciclu. Acest punct, notat cu 2, este
caracterizat de Bpsa=48°RAC, Bpse=65°RAC.
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Tmﬂx
(K] .
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—— 486 65 682
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~ 660 610 680 690 DA W0 480 490 DSE
(RAC] CRAC)

Figura 8.6: C3ldura totald schimbaty la pereti si coeficientul
gazelor reziduale functie de momentele de deschidere ale
supapelor

In sférgit un al treilea set de parametri de optimizare ia
in considerare c&ldura totalX schimbatZ la pereti de fluidul
motor §i coeficientul gazelor reziduale ¥r.

Cei doi parametri sunt reprezentafi grafic in figurile 8.8
a, b. Este de remarcat alura diagramei coeficientului gazelor
reziduale +yxr care pune foarte clar in evidentd un minim al
acestul parametru pentru fiecare variantd de deschidere a supapei
de admisiune. De remarcat c& valorile inregistrate pentru ¥r sunt
cu atét mai mici cu c&t avansul la DSA este mai mic, ceea ce
semnificd tendinta de trecere a gazelor arse inspre sistemul de
admisiune dac# deschiderea supapei de admisiune are loc prea
devreme. In orice caz conditia de optimizare presupune atingerea
unor valori minime pentru acest parametru, ceea ce determini o
umplere mai bund a cilindrului. Nu 1la fel de simpld a fost
alegerea conditiei de optimizare pentru c&ldura cedatd la pereti.
Este un fapt recunoscut c& din punct de vedere termodinamic ar fi
mult mai avantajos ca, pentru mentinerea solicitdrilor termice
ale perefilor iIn domenii acceptabile, sf se inlocuiascd r&cirea

a interiorului camerei de ardere, ceea ce
reducerea fluxului de cZldurd transmis 1la
termic al biclului. Tocmai de

acestora cu o izolare
ar avea drept efect
pereti $i cresterea randamentului

aceea s-au efectuat numeroase cercetdri care au utilizat pentru
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izolarea camerel de ardere materialele ceramice. In mod
surprinzitor insi rezultatele obtinute nu au fost pe mdsura
agteptdrilor, miririle de randament §i sc#derile de consum fiind
mici. Ba mai mult in unele situatii s-a inregistrat un fenomen
paradoxal de intensificare a fluxului de c#ldurd transmis la
perefi odat¥ cu cregterea temperaturii acestora ca urmare a
izol&rii [51]}, [77]. ?inﬁnd cont de cele de mail sus si de faptul
¢& un schimb de c#ldurf mai intens la pereti determind scdderea
temperaturii medii pe ciclu i implicit Imbundtatirea umplerii ca
urmare a cresterii densit&t{ii inc&rciturii proaspete, corelatd
din nou cu o reducere a noxelor poluante, s-a considerat oportun
s8 se impunf o condifie de maximizare a c#ldurii cedate la pereti
in vederea optimiz&rii fazelor distribufiei. Urm&rind figura 8.6a
este de remarcat faptul cd schimbul de c&dldurd se intensificd
odatd cu micgorarea avansului 1la DSE, lucru de altfel firesc si
care se datoreazf unei goliri mai t&rzii a cilindrului. Realizénd
din nou intersecfia celor doud curbe punctate din figurile 8.6
a,b in diagrama Bpse=f(Bpsa) reprezentatd in figura 8.7 se obt}ine
un al treilea punct de optim.

Asa cum s-a ar#tat mai sus, dacf aceastd optimizare se face
in faza de proiectare,

constructorul are
posibilitatea de a opts
asupra parametrilor pe | DSE
care ii considerd mai |['RAC \
importanti pentru
performantele viitoare 485} 3
ale motorului i de a
alege varianta cea mai
potrivitd de distributie. L7351
In ipoteza c& tuturor
criteriilor de optimizare 165

1i se acordd® o pondere
egald, se va obtine un

punct optim de compromis

pe baza constructiei 660 670 680 690 DSA
‘ [*RACI

.grafice din figura 8.8.

Astfe se reprez n & F?gurg §.7: Optimizarea fazelor
punctele 1, 2 5i 3 distribupiei dup@ Qp si y=»

obtinute anterior in
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coordonate Bose=f(Bpsa) §1 se determinX centrul de greutate al
triunghiului ale c&rui vlrfuri sunt reprezentate de cele trei
puncte. Punctul astfel obtinut teprezintd varianta optimd de
compromis pentru fazele distributiei in functie de eriteriile 31
conditiile de optimizare adoptate 51 este caracterizat de
Bpsa=44,5°RAC inainte de PMI respectiv Bpse=56°RAC inainte de
PME.

Se poate constata cX
acest optim de compromis - DSE
este foarte apropiat de
fazele reale de
distributie ale motorului
(Bpsa=45°RAC, 2

Bpse=61°RAC) ceea ce A85-— —-— ?é:;:::>

dovedeste cl rezervele | 3
acestuia sunt limitate. '
De fapt solutia de optinm 475 :
pEstreazd practic !
constant momentul ;
deschiderii supapei de L65 |
admisiune dar impune o i DSA
intarziere a deschiderii : I + =
supapei de evacuare. 660 670 680
! Acest lucru se Figura 8.8: Optimizarea fazelor
concretizeazi de fapt distributiei pentru mai mult de doi

. . barametri
. prin cresterea duratei

suprapunerii deschiderilor celor douZ supape de la B80°RAC la
65°RAC. In tabelul 8.1 sunt prezentate comparativ valorile celor
sase parametri care au servit 1la optimizare, pentru varianta
originald respectiv pentru cea propusi ca optim de compromis.

Pi c1i Pmex Tmax Qe L &3
[bar] [g/kWh] | [bar] (K] [(kd/c.] [%]

var. originalda | 7,109 180,01 71,11 ) 1750,7 )0,498933 4,46

var. optim& 7,131 | 179,94 | 71,21 [1751,4 |0,500037 | 4,26

Tabelul 8.1

Dupd cum se poate observa din compararea celor doud seturi

de valori, prin optimizarea fazelor distributiei, respectiv prin
’
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m3rirea duratei baleiajului cu 5°RAC se Inregistreazi o evolutie
pozitivd, desgi nu spectaculoasd datoritd unei epuri de
distributie corecte adoptate deja de c#tre constructor, a
majorit&tii parametrilor de optimizare. Astfel se inregistreazd
cresterea presiunii medii indicate si a presiunii maxime gi
sciZderea consumului specific indicat §i a coeficientului gazelor
reziduale. Efectul cel mai important al optimiz@rii se regfiseste
de fapt chiar asupra acestuia din urm&, 1lucru de agteptat ip
conditiile cresterii duratei baleiajului. In schimb se
inregistréazﬁ evolutii negative doar 1la doi dintre parametri,
considerati de altfel mal putin importan}{i i anume temperatura

naximi a gazelor si cdldura totald cedatd la pereti.

8.4 Conclu=ii privind optimizarea
Fazelor (ii:s1:13il)1]t:i§3i_

Dupd cum reiese din algoritmul de calcul prezentat,
optimizarea fazelor distributiei s-a efectuat pentru o lege de
ridicare a supapelor dat#, identicd 1in fapt cu cea a motorului
original. Veridicitatea calculelor este ridicatd in m#sura 1in
care programul de calcul este performant §i ia In considerare
fenomenele nestationare ce au loc in cilindru si pe tubulaturile
de schimb de gaze, aga cum este cazul programului PROGO\Z.Z.

Binein{eles in mod similar se pot aborda din punct de vedere
al optimiz&rii si al{i parametri cum ar fi: legea de ridicare a
supapelor respectiv profilul camei, avansul 1la producerea
injectiei, diametrul si lungimea canalului de legdtursa,
dimensiunile camerei de ardere, 5.a.m.d.

In cazul unui motor aflat iIn faza de proiectare calculele de
optimizare de acest gen permit adoptarea doar a unui nunér
limitat de solutii in vederea abordfrii experimentale la standul
de probe care, 1in orice caz, va da verdictul final asupra
variantei de optimum optimorum.
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9. Concluzii si contributii personale

Investigatiile intreprinse de autor se concretizeazd prin
cercetarea de ansamblu a termogazodinamicii motoarelor cu ardere
internd gi apoi particularizarea acesteia relativ la motorul cu
aprindere prin comprimare cu camera auxiliarsi de turbionare de
formg cilindrics. Astfel s-a reugit pentru prima data
cuantificarea fenomenelor complexe care au loe in camera
principald §i camera auxiliard de ardere precum §i in canalul de
legdturd dintre ele. Aceste fenomene caracteristice au fost
tratate atdt din punct de vedere gazodinamic c&t 5i in legiturs
cu schimbul de c&ldurd suportat de fluidul motor, cu luarea 1in
considerare a efectelor calaminei asupra acestui proces, precum
§i cu optimizarea constructiv-functionald a motorului luat in
studiu relativ la epura de distribugie.

Lucrarea, ca o concretizare a preocupirilor enuntate,
permite urmatoarele concluzii finale ce ocazioneazi §i
sublinierea contributiilor personale ale autorului:

Literatura tehnicd de specialitate oferd o multitudine de
metode de calcul relativ la modelarea de ansamblu a
termogazodinamicii m.a.i. In 1lucrare au fost sistematizate
principalele metode scoténdu-se 1in evidentd specificitatesn
fiecdreia, iar pentru cele mai reprezentative s-au prezentat
ecuatiile generale ce guverneazd procesele. Metodele au fost
tratate in general in ordine c¢ronologica tinénd cont gi de gradul
lor de complexitate gi veridicitate. Sistematizarea in sine
constituie o contribuf{ie a autorului dat fiind volumul foarte
mare de informafie care a stat la dispozitie, informatie adusi
p&na la stricta actualitate, precum i faptul cd s-au tratst
exhaustiv aspectele caracteristice ale fiecdrei metode.

Pentru doud din metodele cele mai reprezentative relativ 1la
evolutia presiunilor, si anume metoda umplerii si golirii gi
corectatd iIn cazul instabilit&tilor
s-au interpretat critic

metoda caracteristicilor,
matematice cu metoda elementului finit,

299
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rezultatele de —calcul comparativ cu date experimentale pentru
doud tipuri de motoare ce se deosebesc prin gradul de severitate
al fenomenelor de und& (unde de amplitudine micid respectiv unde
de amplitudine mare). Se oferd astfel constructorilor de motoare
informatii valoroase in leg8turd cu nivelul de veridicitate al
acestor metode g§i cu domeniul lor de aplicabilitate. Astfel s-sa
evidentiat pentru prima datd cd pentru un motor relativ rapid, cu
viteza medie a pistonului de 11,5 m/s, si metoda wumplerii si
golirii ofer& informatii veridice tehnic relativ la evolutia
presiunilor 1in cilindru ca i in ceea <ce priveste evaluarea
principalilor indicil de performantd ai motorului. Afirmatia este
sustinutd prin aceea c& abateri consistente intre datele
experimentale i cele obfinute prin metoda caracteristicilor
respectiv rezultatele de calcul cu metoda umplerii s§i golirii
relativ la presiunile din cilindru §i din conducta de evacuare,
se inregistreazd doar in momentul deschiderii supapei de
admisiune. Aceasta aduce insi penaliz&ri minime 3in legdturd cu
cantitatea de incdrc#turf schimbat& de cilindru datoritd faptului
cd sectiunile de curgere controlate de supapa de admisiune sunt,
in acest moment, reduse. Bineinyeles insd c¢& trebuie subliniatd o
datd in plus precizia foarte bun¥ ce se obfine prin utilizarea
metodei caracteristicilor 1la stabilirea presiunilor momentane,
ceea ce o recomandd pentru studiul fenomenelor gazodinamice in
intimitatea lor.
AN

S5-a evidenfiat faptul c& la calculul ciclului real al wunui
motor diesel cu camer& divizatf un aspect esentisl 11 constituie
modul de apreciere 8l procesului de schimb de gaze ce are loc
intre cele doud camere, de care depinde de altfel si precizia
rezultatelor obfinute relativ 1la starea gazelor 1in cele doua
camere. Metodele de calcul utilizate p&nZ in prezent nu au permis
o evaluare corespunzdtoare a acestui proces, motiv pentru care o
serie de fenomene care au fost puse 1in evidentf pe cale
experimentald la acest tip de motoare nu au putut fi redate prin
simulare numerics.

Autorul a propus un model matematic original care imparte
camera de ardere a unui motor cu camer8 divizatd in trei sisteme
termodinamice reprezentate sub forma a doud rezervoare care
comunic8 intre ele printr-o conductd. Pentru aceste sisteme se
scriu ecuafiile de conservare a masei, impulsului §i energiei.
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Rezolvarea lor se face pe cale numeric&#, prin aplicares metodei
caracteristicilor pentru canalul de legdturd, dup® un proceden
similar celui utilizat in cazul abord&rii fenomenelor dinamice
din conductele de aamisiune §1i 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 pericade mai
indelungate de timp in cadrul Universititii Tehnice din Minchen.
Subrutinele originale elaborate de autor, §i care sunt prezentate
in paragraful 4.10, trateazsx fenomenele termogazodinamice din i
dintre camera principald de ardere §1 cea auxiliarg.

Rezultatele de calcul obtinute prin simulare numericd cu
ajutorul acestui program su fost validate pe cale experimentals.
Ca urmare s-au intreprins o serie de experimente numerice relativ
la fenomenele gazodinamice ce apar in motorul diesel cu camers
divizati care au evidenfiat efectele undelor de presiune gi
vitezd asupra curgerii prin canalul de legdturd. Astfel s-a putut
constata faptul c& oscilatiile vitezei medii prin acest canal
sunt 1in aceeasi faz3 cu cele sle diferentei de presiune dintre
camere. In schimb variatia maselor de gaz este decalatd cu cateva
grade 1in urm&, ceea ce pune in evident® relatia de cauzalitate
intre diferenta de presiune si schimbul de substantd.

Au fost abordate de asemenes aspecte legate de posibilitatea
modeldrii arderii in motoarele diesel in general, ca i de modul
concret de transformare a unei legi reale de ardere determinati
pé cale experimentalf in vederea adaptdrii ei la regimuri de
functionare ale motorului diferite de cel de referintd.
Determindrile experimentale proprii au permis stabilirea cu
ajutorul wunui program original de calcul s legii reale de ardere
in cazul motorului studiat, lege care a fost apoi transpusd intr-
o caracteristicd de tip Vibe.

In acest sens este de remarcat punerea 1la punct a unei
metode originale ce permite calculul pe cale iterativd a
variatiei maselor din cele doud camere §i a legilor reale de
ardere. Metoda este mai simpld §i mai rapid¥ dec&t procedeele
similare utilizate p&nd in prezent §i se bazeazd pe aprecieres
initiald a arderii prin metoda Vibe, f&rd a mai necesits
utilizarea unei metode suplimentare pentru calculul maselor din

cele doud camere, asa cum se propune in (80].
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Num&rul mare de determin3ri experimentale efectuate 1l-a
obligat pe autor 1la o interpretare foarte atentd a rezultatelor
obtinute. Lucrarea prezintd o analizd de detaliu a evolutiei
presiunilor din cele doud camere inregistratd pe standul de
probe. Misurdrile au fost efectuate atit pentru motorul antrenat
cdt i pentru cazul ciclurilor cu aprindere in doud variante:
motor aspirat respectiv motor supraalimentat cu o suflantd
exterioardi actionatd electric. S-a evidentiat astfel aspectul de
oscilatie amortizatd pe care il are diferent{a de presiune dintre
cele doud camere studiindu-se efectele modific&rii sarcinii gi
turatiei asupra acesteia.

Tot in acest sens trebuie remarcatd wutilizarea pentru prima
datd in cercetarea experimental¥ s motoarelor cu camerd divizatid
a unui traductor suplimentar pentru determinarea directd a
diferentei de presiune dintre cele doud camere. Cu ajutorul lui
s-au putut pune 1in evidentd o serie de fenomene gazodinamice
apirute 1in camera auxiliari, dintre care cel mai important se
considerd a fi cel de crestere a presiunii in aceastd camerd pe

misurd ce ne indepdrtdm de centrul ei.

Cercetdrile am3nuntite intreprinse de autor in legdturd cu
schimbul de c#ldurd suportat de fluidul motor s-au bazat pe o
metodd modernd de determinare pe cale experimental-analiticf a
fluxurilor de caldurd schimbate in diferite zone ale camerei de
ardere §i anume metoda temperaturilor superficiale. N

In momentul de fat{# literatura de specialitate redd foarte
putine informatii relativ la particularitdfile acestui proces in
cazul unui motor diesel cu camerd divizatf. Acest lucru se
datoreazd in mare masurd dificultdtilor existente in investigaresa
experimentald a acestul fenomen datoritf imposibilit&tii montarii
mai multor traductoare pe suprafaf{a camerei auxiliare. Tocmai de
aceea s-a adoptat solutia unei camere de turbionare de formad
cilindricd ceea ce a permis montarea unui numZr de noud
termocuple miniaturizate de suprafatd intr-unul din capacele sale
laterale. Trebuie subliniat c& schimbul de c8ldurfd a fost abordat
din punct de vedere experimental i in canalul de legfiturf si pe
suprafata capului pistonului. In acest sens se poate considera ci&
insdgi instrumentarea standului de probe constituie o contributie
importantd a autorului.

Autorul prezintd de asemenea o comparatie intre valorile
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locale ale coeficientilor de convectie obtinute pe cale
experimental-analiticy §i cele calculate dupix relatia globalsd
propusd de Woschni §1 corectat® ulterior. Astfel se poate
constata o buni corelatié intre aceste doud categorii de valori
in special 1la sarecini mari, in timp ce la scdderea sarcinii
relafia de calcul realizeaz& o subevaluare a fenomenului de
transfer termic. De asemenea s-a putut demonstra cX relatia lui
Woschni apreciazi mai corect schimbul de cdldurf ce are loc in
camera auxiliard, fiind necesari o eventualad perfectionare a ej
pentru camera principals.

Analizand densit#{ile fluxului ternmic calculate pentru
diferitele zone ale camerei de ardere se remarcd valorile mult
mai mari inregistrate in zona cupei din piston §i in canalul de
legdturd fatd de cele ob;inute in camersa de turbionare, aspect
datorat curgerii gazelor cu viteze ridicate prin canal.

Un element de noutate in domeniul experimental il constituie
punerea la punct a unei instalagii de determinare a
coeficientilor termici de penetratie pentru termocuplele
miniaturizate de suprafatd. Aga cum s-a subliniat 1a prezentaresa
metodei temperaturilor superficiale, utilizares lor la calculul
densitdf{ii fluxului de cZlduri schimbate intre gazul de lucru si
perete impune cunoagterea cAt mai exact¥ a valorii acestor
coeficienti.

Un alt aspect interesant, care a necesitat un num3r mare de
m&suriri, il constituie analiza unor parametri tehnico-
functionali de sintez& i a fluxurilor de cXZldurX schimbate la
perefi 1In cele doud camere, determinate prin metoda bilantului
termic. S-a putut . constata astfel c¢& are loe o modificare cu
sarcina a procentului din fluxul total de cZldurf transmis prin
perefii camerei auxiliare ceea ce dencti o deplasare a centrului
de greutate al arderii dinspre aceasti cameri spre cea principald
odatd cu crestera sarcinii. Tendinte similare s-au evidentiat gi
in cazul supraaliment8rii exterioare & motorului.

Trebuie subliniate de asemenea contributiile originale ale
autorului in ceea <ce priveste stabilirea pentru prima dat¥ a
erorilor de misurare ale presiunilor §i temperaturilor ca urmare
a dispersiei ciclice. S5-a constatat astfel cd dispersia ciclici
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poate cauza erori de mdsurare ale presiunii de pé&n¥ la 25% in
special in timpul arderii, fiind evident{iatd o crestere a
acestora cu turafia. Remarcabild este de asemenea evidentfierea
faptului cd&, desi 1la m&surarea temperaturii abaterile datorate
dispersiei de la ciclu la ciclu sunt mici {sub 4%), ele pot
conduce la aparifia unor erori relative mari, ce depdgesc chiar
50%, in cazul utilizdrii acestor valori 1la calculul densitd{ii

fluxului de c&ldurf trensmis intre gazul de lucru si perete.

Un grad ridicat de originalitate prezintd studiul avizat in
leg8turd cu influenfjele depunerilor de calamin¥ de pe peretii
camerei de ardere asupra temperaturilor superficiale gi =a
fluxurilor de c&ldurd transmise la pereti, problem# tratatd
pentru prima datd 1in literatura de specialitate. Constatandu-se
efectul izolator al calaminei se subliniazd i rolul benefic pe
care aceasta 1l poate avea in sensul unei reduceri a pierderilor
de c#ldurd spre lichidul de r#cire, ceea ce conduce la o mai bun#
utilizare a energiei dezvoltate prin arderea combustibilului, sgi
respectiv a solicit8rilor termice ale diferitelor organe ale
motorului. M&sur&rile de temperatur& efectuate in cazul motorului
antrenat pentru cele doud situaf{ii (motor "curat" respectiv motor
cu depuneri de calamind pe pereti) permit trasarea unei "h3r{i" a
zonelor cu depuneri mai mari de calamind, constatindu-se c&
aceasta se concentreazd pe suprafata pistonului aflatd in afars

- .. . - \
cupei si pe peretii camerei de turbionare.

Modelul matematic complex §1 complet elaborat de autor i-a
permis optimizarea operativd prin calcul a distributiei motorului
luat in studiu, rezultatele obtinute demonstrfnd c¢i varianta de
epurd de referin{d a fost corect aleasd. S-a propus si s-a
aplicat pentru prima datd un procedeu de calcul ce permite
stabilirea unui optim de compromis in raport cu mai mult de doi
parametri. In acest sens au fost luate in studiu efectele asupra
epurii de distributie ale urmdtoarelor mArimi: presiunea medie
efectivd, consumul specific efectiv, temperatura si presiunea
maxim& pe ciclu, coeficientul gazelor reziduale i c&ldura totalXx
cedatd la pereti.

In ansamblu se poate aprecia cf s-a reugit punerea la punct
a unui program de calcul al ciclului real de functionare, validat
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de cdtre autor §i experimental pe baza unor cercetdri proprii,
program care oferd gi posibilitatea optimiz8rii constructiv-
functionale a unui motor diesel cu cameri divizatZ inci din faza
de proiectare prin evaluarea in ‘conditii de precizie ridicatd a
fenomenelor termogazodinamice ce au loc in interiorul
cilindrului. Acest program, care are o aplicabilitate direct® in
constructia gi dezvoltarea motoarelor de acest tip, permite o
reducere semnificativd a nunZrului de variante ce urmeazf a fi
incercate pe standul de probe gi, implicit, a costurilor legate
de aceasta. Cercetdrile Intreprinse au permis autorului, pe langa
studiul in intimitatea sa a termogazodinamicii motorului diesel
cu camerd de turbionare cilindrief si interpretarea cauzall a
fenomenelor evidenfiate prin incercdri de stand i prin
experimente numerice, oferind astfel un instrument util de lucru
specialistului din conceptie.
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