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PREFATA

Lucrarea de fata cuprinde aspecte legate de modul de determinare a solutiei constructive
a unui motor cu ardere internd cu piston in miscare alternativa. Sunt prezentate elemente privind
caracterizarea geometriei, a parametrilor cinematici si de regim si a unor indici constructivi de
perfectiune ai motoarelor, dar si unele conexiuni dintre acestea.

Regimurile de functionare ce trebuie luate in considerare la proiectarea unui motor
evidentiaza necesitatea evaludrii cat mai exact a diagramelor indicate ce le caracterizeaza, in
vederea stabilirii solicitdrilor mecanice si termice. Rezolvarea problemei determinarii
principalelor dimensiuni geometrice ale unui motor, pornind de la regimul de putere maxima,
este prezentata succint pentru mai multe cazuri.

Principalul obiectiv al cartii este prezentarea metodei ciclului real de calcul a diagramei
indicate. Aceastd metodad se bazeaza pe primul principiu al termodinamicii si cuprinde luarea
in considerare a pierderilor de energie termica prin peretii cilindrului precum si a arderii, care
este modelatd dupa o lege de tip Vibe (Wiebe). Dupa prezentarea elementelor teoretice ale
metodei, in ultimul capitol se exemplificd aplicarea ei prin construirea unui fisier Excel ce poate
fi utilizat la evaluarea oricarui regim de functionare a motorului.

Lucrarea se adreseaza in principal studentilor de la programele de studii Autovehicule
Rutiere si Sisteme si Echipamente Termice, precum si tuturor celor interesati de problematica
prezentata.

Sorin Holotescu






1. INTRODUCERE

Functionarea oricdrui motor cu ardere internd cu piston in miscare alternativa este
rezultatul interactiunii dintre un sistem mecanic si un sistem termogazodinamic. Sistemul
mecanic cuprinde toate mecanismele ce compun motorul, iar dintre acestea cel mai important
este mecanismul motor (cu partile sale fixe si mobile). Sistemul termogazodinamic este alcatuit
din toate volumele parcurse de fluidul de lucru - dintre care cel mai important este volumul
cilindrului, pe care il vom numi sistemul gaz din cilindru. Interactiunea dintre cele doua sisteme
se realizeaza, 1n principal, prin intermediul frontierei mobile a sistemului gaz din cilindru
(suprafata capului pistonului).

Sistemul mecanic realizeaza miscari predeterminate, iar sistemul termogazodinamic
realizeaza transformari predeterminate. Miscarile sistemului mecanic pregatesc si determina
transformarile predeterminate realizate in sistemul gaz care la randul sau, prin transformarile
realizate, Intretine si determina miscarile sistemului mecanic in timpul functionarii motorului.

Rezultatul interactiunilor dintre aceste sisteme se concretizeaza iTn momentul si puterea
oferite consumatorului prin cupla motorului. Sistemul mecanic este alcatuit din mai multe
mecanisme care trebuie proiectate astfel incat sa asigure o functionare sigura si eficientd a
motorului.

Prezentarea modului de proiectare a acestor mecanisme este parte din continutul
disciplinelor similare cu cea care este denumita ,,Calculul si constructia motoarelor cu ardere
interna”, iar prezentarea si proiectarea modului de realizare a transformarilor predeterminate
din sistemul gaz este parte din continutul disciplinelor similare cu cea care este denumita
»Procese si caracterisici In motoare cu ardere interna”.

Nivelurile solicitdrilor termice si mecanice ale partilor sistemului mecanic sunt
determinate de modul de desfasurare a transformarilor din sistemul gaz. Proiectarea unui motor
implica si coerenta conlucrarii dintre sistemul mecanic si sistemul termogazodinamic, astfel
incat sa se obtind parametrii de performanta doriti.

Parametrii definitorii pentru sistemul mecanic (format din ansamblurile de piese
cuprinse in subsistemele ce 1l definesc) sunt parametrii geometrici (dimensiunile pieselor), care
determina parametrii cinematici si dinamici (vitezele, acceleratiile, fortele si momentele).

Pentru sistemul gaz, parametrii definitorii sunt parametrii geometrici (dimensiunile
volumelor si sectiunilor parcurse de fluidul de lucru) si parametrii termogazodinamici (presiuni,
temperaturi, densitati, natura si participatiile speciilor chimice ce compun fluidul de lucru, etc.).

Parametrii definitorii pentru interactiunea dintre cele doua tipuri de sisteme sunt cei ce
caraterizeaza regimul de functionare al motorului, adica: turatia, momentul, puterea, regimul
termic, clasa de poluare. Se constata ca existd parametri comuni celor doud sisteme, cum sunt
cei ce definesc geometria motorului. Acestia sunt implicati si In caracterizarea regimurilor de
functionare ale motorului.
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Pe baza acestor observatii introductive, am considerat ca este util ca lucrarea de fata sa
cuprinda aspecte legate de modul de determinare a solutiei constructive a motorului, aspecte ce
caracterizeaza geometria motorului si aspecte ce caracterizeaza interactiunea dintre sisteme (ce
determina principalele regimuri de functionare ce trebuie luate In considerare pentru calculele
de rezistenta aferente pieselor ce compun sistemul mecanic), pe langa partea principala care
consta 1n prezentarea modului de determinare a dimensiunilor fundamentale ale motorului si a
diagramei indicate pentru un regim impus prin metoda ciclului real.



2. GENERALITATI PRIVIND STABILIREA FORMULEI
CONSTRUCTIVE PENTRU UN MOTOR

Performanta principald a unui motor este puterea efectiva. Aceasta este impusd de
destinatia motorului, adica, in cazul autovehiculelor, de calculul de tractiune. Pornind de la
puterea efectiva a motorului, proiectantul stabileste formula constructiva a motorului.

Prin formula constructiva se intelege ansamblul tuturor solutiilor care confera motorului
o individualitate clar determinata [1]. Formula constructiva a motorului se stabileste tindndu-se
cont de mai multe considerente cum ar fi: siguranta in functionare, consumul minim de
carburant, un nivel de poluare admisibil, durabilitate, greutate redusa, cost redus de fabricatie,
de deservire si de reparatie, confort ridicat etc. In urma analizei factorilor amintiti se stabileste
solutia de principiu, care cuprinde:

- numarul si asezarea cilindrilor,

- numadrul de timpi,

- procedeul de aprindere (prin scinteie sau prin comprimare),

- gradul de fortare al motorului (prin supraalimentare sau altfel),

- organizarea mecanismului de distributie,

- procedeul de racire,

- geometria camerei de ardere,

- organizarea sistemului de ungere etc.

Formula constructivd a motorului este definitd in proiectul tehnic al motorului, in
concordanta cu destinatia motorului, cu luarea in considerare a nivelului de solicitiri mecanice
si termice ale organelor motorului, dar si a conditiilor concrete de fabricatie si exploatare.

Unele destinatii de exploatare ale motorului impun univoc alegerea tipului de motor
MAS (motor cu aprindere prin scanteie) sau MAC (motor cu aprindere prin comprimare). Spre
exemplu, la cerinte foarte mari de putere se calificd motoarele cu aprindere prin comprimare
(care au si un consum specific de carburant mai redus). In prezent, in cazul autoturismelor,
pentru incadrarea in normele de poluare, se calificd doar motoarele cu aprindere prin scanteie.
Criteriul ecologic obligd proiectantii sd adopte solutii constructive care sd permitd reducerea
pana la eliminare a nivelului noxelor. Motoarele cu ardere internd pentru autovehicule sunt, cu
rare exceptii, motoare in patru timpi.

Determinarea numarului de cilindri este rezultatul unui compromis intre costurile de
deservire si reparatii si solicitarile termice si mecanice. Astfel, un numar mic de cilindri implica
existenta unui numar redus de repere adicad o solutie mai simpla, cu cheltuieli de deservire si
reperatii mai reduse. Pentru reducerea solicitarilor termice si mecanice se mareste numarul de
cilindri (creste compartimentarea litrajului motorului), reducandu-se astfel puterea pe cilindru
(puterea unitard). Un numar mai mare de cilindri asigurd si o echilibrare mai buna cu
uniformizarea momentului motor si cu reducerea variatiei vitezei unghiulare a arborelui cotit,
concomitent cu reducerea masei raportate a motorului.
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Asezarea cilindrilor influenteaza gabaritul si masa motorului. Solutia clasica este cea
cu asezarea cilindrilor in linie, vertical. Aceasta solutie asigura frecare mai redusa si implicit o
uzura mai uniforma, de asemenea, montajul motorului este simplu, usurand evident si
operatiunile de intretinere si reparare. Aceasta asezare a cilindrilor beneficiaza si de avantajul
acumularilor tehnice pe parcursul dezvoltirii motoarelor, fiind una dintre primele solutii
constructive. In a doua jumitate a secolului trecut apar tot mai des motoare cu cilindri in V si
mai multi cilindri, cu scopul de a le reduce gabaritul la aceeasi putere. Pentru MAS-urile cu 8
cilindri in V, de exemplu, se obtine o reducere cu aproximativ 30% a lungimii motorului si cu
25% a masei. Aceste aspecte au facut ca motoarele cu 8 cilindri in linie sa fie abandonate.
Reducerea lungimii motorului are implicatii pozitive prin marirea rigiditatii arborelui cotit, si
prin posibilitatea elimindrii amortizorului de vibratii torsionale. La motoarele de autovehicule
cu multi cilindri (6, 8, 10, 12) se utilizeazd curent solutia de motor in V. Pentru reducerea
inaltimii motoarelor se utilizeaza fie solutia motoarelor in linie cu cilindri Inclinati, fie motoare
cu cilindri in V, cu unghiul V - ului de 60°, 90°, 120°, 180°, fie solutia motorului orizontal cu
cilindri in linie sau opusi [1].

Alegerea regimului de putere maxima pentru un motor cu o noud formuld constructiva
se face fara a beneficia de reguli precise. Totusi, pot fi urmarite urmatoarele reguli generale [2]:

1. Nu alegeti ca puterea motorului nou sa fie mai mica decat puterea motoarelor
existente care fac acelasi lucru, daca nu aveti anumite motive speciale.

2. Puterea aleasd pentru motor trebuie sa se bazeze pe estimarile performantelor noilor
motoare si nu pe ce existd pe piatd in momentul inceperii proiectului.

3. Este bine sa planificati utilizarea unui cilindru cu un design dat la motoare care au un
numadr diferit de cilindri ( design-ul cilindrului include ansamblul piston si ansamblul pieselor
ce apartin sistemului de distributie care vor fi aceleasi la toti cilindrii).

4. Proiectati motorul astfel ncat sd fie posibila cresterea motorului prin dezvoltari
ulterioare (este important sa se foloseasca dimensiuni cat mai mari pentru supape, dar care sa
se potriveasca cu spatiul oferit de chiulasa, chiar daca sunt suficiente dimensiuni mai mici ale
supapelor pentru puterea ceruta initial).

Obtinerea de costuri de fabricatie cat mai reduse au determinat dezvoltarea de familii
de motoare avand aproximativ aceleasi piese componente, cu diferentieri constructive minime.
Acest aspect a dus la aparitia asa-zisei tipizari a motoarelor, ce se bazeaza pe utilizarea unui
monocilindru tip. Astfel, la aceleasi dimensiuni fundamentale se obtin mai multe motoare ce
asigurd acoperirea unui domeniu mare de puteri, prin modificarea numarului de cilindri sau cu
modificari minime ale anumitor dimensiuni fundamentale.

Prin dezvoltarea unei familii de motoare se obtin mai multe avantaje ce rezultd din
organizarea productiei de serie, cu tehnologii evoluate pentru majoritatea pieselor (piston,
segmenti, bolt, bield, cuzineti, cilindru, supape etc.) in conditiile unor costuri reduse. Astfel, se
obtine si simplificarea lucrarilor de service si reparatii, concomitent cu specializarea fortei de
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munca. Dezvoltarea de familii de motoare ofera si posibilitatea ca productia diverselor piese sa
se realizeze 1n uzine specializate. Tipizarea pieselor face ca doar o parte din membrii familiei
de motoare sa atinga performantele maxime.



3. CARACTERIZAREA GEOMETRIEI MOTORULUI

Geometria unui motor policilindric cu piston este determinata de elementele geometrice
ce definesc monocilindrul, in conjunctie cu elementele ce definesc geometria ansamblului
cilindrilor.

Elementele geometrice ce definesc monocilindrul sunt dimensiunile fundamentale ale
motorului adicd, alezajul cilindrului,cursa pistonului si lungimea bielei. Pentru cazul
mecanismului motor normal axat (axa pistonului intersecteaza axa arborelui cotit), acestea sunt
prezentate 1n figura 3.1 si detaliate mai jos:

Ve —
——
I N . PALL

x(¢p)

P.AMLE

Fig. 3.1 - Mecanism motor normal axat

D — alezajul cilindrului motorului,

S = 2R — cursa pistonului sau distanta intre P.M.I. ( punctul mort interior) si P.M.E.
(punctul mort exterior),

R —raza manivelei sau distanta intre axa arborelui cotit si axa fusului maneton,

L — lungimea bielei,

x(¢p) — deplasarea pistonului fatd de P.M.L.,
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Ap = % - Raportul dintre raza manivelei si lungimea bielei (alungirea relativa a bielei

sau raportul adimensional al bielei) sau punand in evidentd cursa S = 2L:

S
= 3.1

Ve — volumul minim de comprimare sau raportul de comprimare €
V(p) — volumul instantaneu al cilindrului este dat de relatia:

7 D?

T ) (3.2)

Vip) =V +

Raportul de comprimare al motorului este definit prin relatia:

D2
Vv V. + P2
o= Vmax _ 4 (3.3)
Vmin Vc

La motoarele actuale valoarea maxima a unghiului dintre axa cilindrului si biela este
intre 12 si 18 grade ( ,BmaX= 12....18 grade).
Alungirea relativa a bielei 1a urmatoarele valori dupa [3]:

1 1
Ap=—— _ P
b 3038 (motoare de automobile) (3.4)
netl 1 ; g
b 3,2"‘ 42 (motoare de tractoare) (3.5)

Marimile S si L sunt principalii parametri constructivi ai mecanismului biela — manivela.
Cunoasterea alezajului cilindrului si a cursei pistonului permite calculul cilindreei
unitare Vs prin ecuatia:

7 D?
Vo1 = 4

S (3.6)
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Geometria ansamblului cilindrilor motorului este determinata de numarul (i) de cilindri
(ce permite calculul cilindeei totale V; = i Vy;), de pozitionarea acestora (in linie, in V, in H, in
stea, etc.) si de modul de interconectare a cilindrilor (pe admisiune, respectiv pe evacuare),
similar figurii 3.2:

Fig. 3.2. Geometria de ansamblu a unui motor diesel cu cilindri 1n linie turbosupraalimentat echipat cu
racitor intermediar (V-ventilator (compresor),
R-racitor intermediar, 123456-cilindri, P-pompa carburant, T-turbina,
G-consumator (generator de curent in acest caz))

Cilindreea totald V, = i Vy;, este una dintre marimile geometrice dupa care se clasifica
motoarele pentru autoturisme. Astfel, distingem [1]:
1. Motoare de litraj mic V;, € (0.6 + 1.1L)
2. Motoare de litraj mediu V; € (1.1 + 1.8L)
3. Motoare de litraj mare V; € (1.8 < 3L)
4. Motoare de litraj foarte mare V; € (3 + 6L)

Pentru cazul masinilor de curse litrajul (cilindreea totald) determind incadrarea
autoturismului intr-o anumitd formuld de concurs. Uneori, in proiectare aceastd marime se
impune in raport cu destinatia motorului. La motoarele de autocamioane sau autobuze litrajul
motorului poate fi mult mai mare si poate fi si mai mare in cazul motoarelor feroviare sau
navale.

Pe langa parametrii adimensionali amintiti (Av , € ), se utilizeaza pentru caracterizarea
geometriei motorului si parametrul adimensional y numit raportul cursa pe diametru adica:

S
p=> 3.7)
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Pe baza acestui raport motoarele se impart in trei categorii:

1.-motoare patrate (S=D)

2.-motoare subpatrate la care (S<D adica y<1)

3.-motoare suprapatrate la care (S>D adicad y>1)

Majoritatea motoarelor cu aprindere prin scanteie sunt motoare subpdtrate iar majoritatea
motoarelor diesel sunt suprapatrate.

Reducerea lui y, la aceeasi cilindree, duce la micsorarea indltimii motorului si deci si la
micsorarea ndltimii autoturismului, simultan cu micsorarea rezistentei aerodinamice la
inaintare (fapt ce permite obtinerea unor viteze de deplasare sporite) si cu cresterea vizibilitatii
pentru conducétorul auto.

In cazul in care axa cilindrului nu intersecteazi axa arborelui cotit, trebuie cunoscuta si
distanta dintre aceste axe (figura 3.3).

axa cilindrului

axa arborelui cotit

C—DI

e dezaxare arbore cotit

Fig. 3.3. Ilustrarea dezaxarii arborelui cotit

Aceastd mirime se numeste dezaxarea arborelui cotit sau offsetul arborelui cotit. in
figurd aceastd mirime s-a notat cu “e”. In acest caz mecanismul bield-maniveld se numeste
mecanism normal dezaxat. In cazul mecanismului motor dezaxat trebuie specificati si
dezaxarea (distanta dintre axa cilindrului si axa arborelui cotit).
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b - dezaxare bolt

axa boltului ~

axa arborelui cotit

axa cilindrului

Fig. 3.4. llustrarea dezaxarii boltului

Similar, daca axa cilindrului nu intersecteaza axa boltului, este necesar sa se cunoasca
distanta dintre aceste axe. Aceasta distantd se numeste dezaxarea boltului sau offsetul boltului.
In figura 3.4 aceasti mirime s-a notat cu “b”.

Existenta unuia sau altuia dintre offseturile prezentate modifica ecuatiile ce descriu
cinematica si dinamica mecanismului bield-maniveld. Deoarece utilizarea unui mecanism
normal axat este o alegere acoperitoare atat pentru caracterizarea proceselor cat si pentru
calculele de rezistentd si deoarece in acest caz ecuatiile sunt mai simple, in lucrarea de fatd
consideram doar acest caz.



4. PARAMETRII CINEMATICI SI DE REGIM

Pe langa marimile geometrice implicate in descrierea solutiei constructive a motorului
prezentate anterior, in descrierea performantelor motorului mai sunt implicate doua grupe de
parametri primari: parametrii cinematici si parametrii de regim (care definesc si unele
performante ale motorului la regimul ales).

Printre parametrii cinematici distingem:

-turatia motorului » masuratd in rotatii pe minut [rot/min]. Aceastd marime este
implicatd si in definirea regimului de functionare al motorului, fiind deci si un parametru de
regim.

-viteza unghiulara o (considerata constantd) ce rezultd din turatie, dar este masurata in
radiani pe secunda [rad/s]:

Thn

“T30

4.1)

Variatia vitezei unghiulare cu turatia

900
800
700
600
500
400
300
200
100

w [rad/sec]

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000

n [rot/min]
Fig. 4.1. Dependenta vitezei unghiulare de turatie
Graficul ce prezinta dependenta dintre viteza unghiulard w in [rad/s] si turatia n in

[rot/min], evidentiazd clar faptul ca viteza unghiulard este numeric mai micd numeric de
aproximativ zece ori decat turatia motorului.
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Subliniem ca viteza unghiulara poate fi consideratd constantd doar in prima aproximatie,
caz 1n care ecuatia de mai sus este corectd, in fapt ea reprezinta doar o aproximatie. Conform
definitiei, viteza unghiulara instantanee este derivata in raport cu timpul a unghiului de rotatie
al arborelui cotit, fiind data de relatia

do
— 4.2
T “2)
Viteza instantanee X a pistonului aflat la deplasarea x(p) de piston este:

. dxde = dx 43
*Tdodt ~ Ydo 4.3)

Acceleratia instantanee (ce determind marimea fortelor de inertie) rezulta prin derivare
in raport cu timpul este:

dx dwdx d?x
po X _d0ex X 44
=G T dtde Y dp 44

Daca se admite ca viteza unghiularad instantanee este constantd atunci relatia pentru
acceleratie devine:

dx d?x
P == 45
T T Y 4P (4)

- viteza medie a pistonului wp, exprimata in metri pe secunda [m/s]:

Sn
= — 4.6
-durata ciclului #., exprimata in secunde [ s ]:
60 j
¢, =8 (.7)
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Fig. 4.2 — Dependenta duratei ciclului de turatie

Dintre parametri de regim ludm in considerare pe langa turatia » si urmatoarele marimi:
- lucrul mecanic indicat net Li» [J ], dat de relatia:

isA+7200 7200
Lin = % pdV = 3§ pdV (4.8)
isa 0

unde p este presiunea instantanee din cilindru exprimata in [Pa],  este volumul instantaneu in
[m?] iar ISA = ¢is4 este momentul de inchidere a supapei de admisiune (considerat inceputul
ciclului urmitor), exprimat in grade de rotatie ale arborelui cotit ['/RAC] fati de originea
migcdrii (p=0 corespunde momentului in care pistonul se gaseste in PMI (volum minim) pe
perioada de schimb de incarcaturd).

- lucrul mecanic efectiv, dat de relatia:

Le = NmLip (4.9)

unde Li» (aria buclei mari a diagramei (p, V) ) este definit de :

5400
Ly = f p dV (4.10)
1

809
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iar nm este randamentul mecanic dat de relatia:

_Le 4.11
- lucrul mecanic corespunzator rezistentelor proprii L :
Lyp = Lip — Le (4.12)
- presiunea medie efectiva pe:
Le Lel
S —— 4.13
Ultima relatie rezulta deoarece avem urmatoarele egalitati:
Le=1iLg
(4.14)
Ve =1Vs

unde 7 reprezinta numarul de cilindri, Les lucrul mecanic efectiv realizat de un singur cilindru,
iar Vs reprezinta cilindreea unui cilindru (7 fiind cilindreea totala).
- presiunea medie efectiva corespunzatoare rezistentelor proprii prp :

L
Prp = VL: (4.15)

- puterea efectiva a motorului reprezinta de fapt puterea medie a ciclului si este data de
relatia:

=2 (4.16)

Aceastd relatie rezultd din medierea puterii instantanee pe durata unui ciclu (i reprezinta
numarul de cilindri ai motorului, . este durata ciclului in secunde iar L.; lucrul mecanic efectiv
realizat de un singur cilindru). Puterea mecanica instantanee datd de un cilindru este, prin
definitie, derivata lucrului mecanic (in acest caz lucru mecanic efectiv) in raport cu timpul,
adica:
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dLeq
P..(t) = 4.17
Mediind pe durata unui ciclu obtinem:
tc dLel tc
P1:f° —at % _Jyfdla _Le (4.18)
e

te te te

Puterea efectiva corespunzatoare unui singur cilindru se numeste putere efectiva unitara
depinde de numarul de cilindri i si este legatd de puterea efectivd a motorului prin relatia:

Pey = (4.19)

Pe
i
Puterea efectiva P. a motorului, poate fi exprimatd in functie de parametrii deja definiti
astfel:

. _D?
Lo LV, trgS

P - == - A
¢ tc Vt tc Pe @
n

V2
— 7 2
=ipewpD (8_]) (4.20)
Aceastd relatie pune in evidenta dependenta puterii efective de parametri utilizati la

compararea performantelor motoarelor sau la clasificarea acestora.
- momentul mediu efectiv M. care este legat de puterea efectiva prin relatia:

¢ w t,w 60 TN 2 (4.21)
—= 30

este o altd marime ce caracterizeaza performantele motorului (j este numarul de rotatii pe ciclu).

O marime indispensabila pentru caracterizarea performantelor motorului este consumul
specific efectiv de carburant cs., exprimat in [g/kWh]. Acesta reprezintd de fapt masa de
carburant consumata pentru obtinerea unitatii de putere (timp de o ora la regim stabilizat) si
poate fi exprimata cu ajutorul consumului orar de carburant c; [g/h] realizat la regimul stabilizat
de functionare, definit de turatia » si puterea P. [kW] ( la un regim termic constant) prin relatia:

Ch
Cse = 7 (4.22)
e
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Consumul specific efectiv de carburant reprezintd un criteriu care caracterizeaza
performantele termodinamice impreund cu cele economice, dar si cu cele ecologice. Evident,
cse trebuie sa fie cat mai mic.

Tabelul 4.1. Indici de performanta pentru motoare ( prelucrare dupa [4])

N [rot/min] pe [bar] Ne € wp [m/s]
MAS <7000 8-13 0.25-0.35 6-12 9-20
MAC <5000 7-22 0.3-0.4 16-22 9-16
Camioane <3000 15-25 0.3-0.45 10-22 9-14
MAC

Tabelul 4.2 - Indici de performanta ai motoarelor de autovehicule (prelucrare dupa [1])

Ni MNe Nm pi [bar] pe [bar] Cse [g/kwh]
MAS 0.25-0.35 | 0.21-0.29 | 0.8-0.85 8.5-12 6.5-9 300-410
10-16* 8.5-12*
MAC 0.35-0.52 | 0.28-0.41 |0.75-0.85 | 8-11 6.5-8.5 200-300
10-20* 8-13*

*-motoare supraalimentate

Performanta ecologica este exprimatd in primd aproximatie si de coeficientul excesului
de aer A, care caracterizeaza amestecul combustibil carburant - comburant (aer) comparativ cu
amestecul stoechiometric ( pe langa cse ). Aceastd marime este exprimata prin relatia:

PP S
m, (77:11_;1)“ (4.23)

adica printr-un raport de rapoarte, unde m. este masa de aer captata in cilindru, m. este masa de

. - A g . m . -
carburant introdusd in cilindru pe ciclu. Raportul (—“) caracterizeaza amestecul

Mc/ st
stoechiometric aer - carburant (amestecul omogen care are cantitatea minima de aer ce asigura
arderea completd a carburantului) si este caracteristic fiecarui tip de carburant.

Motoarele cu aprindere prin scanteie functioneaza cu A in jur de o unitate pentru a se
asigura o cantitate minima de noxe. Aceste motoare pot functiona atat cu amestecuri bogate in
carburant (A4 <1) cat si cu amestecuri sarace in carburant (A>1). Coeficientul excesului de aer
este limitat atat la amestecurile bogate cat si la cele sdrace, astfel ca in timpul functionarii avem
0.8<1 <1.2 (la MAS cu formarea exterioard a amestecului).
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Pentru incadrarea in normele de poluare, la MAC se impune ca pentru regimurile de
sarcind plind (si deci si la regimul nominal), coeficienul excesului de aer A supranumit si
coeficientul de dozaj, sa fie din ce in ce mai mare, depasind in prezent valoarea de 1.4 (valoarea
de 1.2 este in zona limitei de fum (poluare mare) unde se obtin puteri maxime). La celelalte
regimuri A ia valori mai mari pentru a se obtine incadrarea motorului in limitele de poluare
impuse prin lege.

In literatura engleza de specialitate se utilizeazi pentru caracterizarea amestecului si
raportul dintre componenti ® (numit si raport echivalent) care este inversul coeficientului
excesului de aer A4:

® =

1 m,
A m, (m L (4.24)

Notatiile L si Lmin sunt utilizate in cazul in care nu ne referim explicit la motor, in acest caz L
reprezinta aerul disponibil efectiv unui kilogram de carburant, iar Lmi» reprezintd masa minima
de aer necesara arderii stoechiometrice a unui kilogram de carburant.



5. INDICI CONSTRUCTIVI DE PERFECTIUNE
AI MOTOARELOR PENTRU AUTOVEHICULE

In caracterizarea solutiei constructive a motorului se utilizeazi marimi ce sintetizeaza
posibilitatea de comparare a incarcarilor termice si mecanice ale motorului cum ar fi puterea
raportatd la aria pistonului P4 si puterea litricd Pr. Pe langd acesti indici constructivi, se
utilizeaza si indicii numiti masa raportata mp si masa litrica mi.

Puterea efectiva unitard P,; determind valoarea puterii raportate la aria pistonului Py,
prin relatia:

Pel

D? (5.1)
T

PA:

Puterea raportatd la aria pistonului P4 este direct legatd de Incarcarea termicd a
pistonului, care reprezinta un parametru (limitat superior de calitatea materialelor utilizate) ce
influenteaza decisiv fiabilitatea motorului.

Puterea litrica Pr este raportul dintre puterea efectiva a motorului Pe si cilindreea totala,
adica:

Pe Pel (5.2)
P = — = —
L Vt

Acest parametru sintetizeaza eficienta utilizérii cilindreei totale a motorului pentru
obtinerea de putere utild (efectiva) si este de dorit sa fie cat mai mare (evident, cu pastrarea
constrangerilor impuse de criteriile de fiabilitate si ecologice). La motoarele cu aprindere prin
scanteie aspirate pentru autoturisme, puterea litrica este de aproximativ 55 kW/1 si poate ajunge
la peste 125 kW/l la motoarele de curse [1]. Puterea litricd este mai mare la motoarele
supraalimentate.

La acesti parametri este necesar sa adaugam criteriul masei raportate a motorului mp ce
reprezintd masa motorului mu raportata la puterea sa efectiva (nominald) Pe, adica:

my
mp =
P,

(5.3)

Acest parametru exprimd cantitatea de materiale utilizatd pentru obtinerea unitatii de
putere efectiva. Cu cat valoarea lui mp este mai micd, cu atit este mai bine. Evident el este
determinat si de caracteristicile termo-mecanice ale materialelor utilizate si depinde de ce se
considera ca face parte din motor. Masa raportata determinad si gabaritul motorului, fapt esential
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pentru autovehicul. Acest indice variaza continuu (spre exemplu in prima parte a secolului
trecut a scdzut de 10 ori de la 22 kg/kW la 2.2 kg/kW), ajungand in prezent ca la motoarele de
autoturisme cu aprindere prin scanteie sa fie in jur de 1 kg/kW. La motoarele diesel masa
raportatd este mai mare datoritd solicitdrilor termice si mecanice mai mari. Putem scrie
urmatoarele egalitati:

myVe my 1 my
mp = — = =

PRV, V. B P (5.4)
v,

in ultima egalitate apare puterea litrici P, parametru deja definit si masa litrica my,
parametru definit de relatia:

my

m; = 7 (5-5)
t

Acest indice de performanta reprezinta raportul dintre masa totala a motorului (fara
lichide) raportata la cilindreea totala. El este un indice constructiv si tehnologic care exprima
cantitatea de materiale utilizata la realizarea unei cilindrei de 1 1.

Utilizarea de materiale superioare permite reducerea semnificativa a acestui indice daca
se pastreaza performantele motorului. Evident cad in practicd se maresc si performantele de
putere si moment fapt ce determina cresterea masei litrice. Asta face ca masa litrica sa raimana
aproximativ constantd desi performantele de putere, moment si consum se Tmbundtitesc
continuu. La motoarele cu aprindere prin scanteie masa litrica este aproximativ de 50-55 kg/l,
iar la motoarele diesel de aproximativ 60-70 kg/1 existand tendinta ca aceste valori sa scada.

Tabelul 5.1. Date de proiectare si functionare pentru motoarele
cu aprindere prin scanteie n patru timpi (prelucrare dupa [5])

€ D | n Pe PL my Cse
[m] [rot/min] | [bar] [kW/] [kg/kW] | [g/kWh]

Motoare 6-11 | 0.05- 0.9-1.2 | 4500- 4-10 20-60 5.5-2.5 350
mici 0.085 7500
Motoare 8-10 | 0.07-0.1 | 0.9-1.1 | 4500- 7-10 20-50 4-2 270
pentru 6500
autoturisme
Motoare 7-9 0.09-0.13 | 0.7-1.2 | 3600- 6.5-7 25-30 6.5-2.5 300
pentru 5000
camioane
Motoare 8-12 | 0.22-0.45 | 1.1-1.4 | 300-900 | 6.8-12 | 3-7 23-35 200
mari cu gaz
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Tabelul 5.2. Date de proiectare si functionare pentru motoarele cu aprindere prin comprimare in patru
timpi (prelucrare dupa [5])

€ D \j n Pe PL my Cse
[m] [rot/min] | [bar] [kW/1] [kg/kW] | [g/kWh]

Motoare 17-23 0.075- 1.2-0.9 | 4000- 5-7.5 18-22 5-2.5 250
pentru 0.1 5000
autoturisme
Motoare 16-22 | 0.1-0.15 | 1.3-0.8 | 2100- 6-9 15-22 7-4 210
pentru 4000
camioane
Motoare 12-18 | 0.15-0.4 | 1.1-1.3 | 425-1800 | 7-23 5-20 6-18 190
navale sau
pentru
locomotive
Motoare 10-12 | 0.4-1 1.2-3 110-400 | 9-17 9-17 12-50 180
mari navale
sau
stationare




6. CONEXIUNI INTRE PARAMETRI

Viteza medie a pistonului determina nivelul frecarii dintre piston si camasa cilindrului
(de exemplu), aceasta fiind mai mare la viteze mai mari. Se poate pune problema cresterii
turatiei motorului cu pastrarea vitezei medii a pistonului (mentindnd astfel nivelul frecarii)
pentru a creste puterea motorului.

Se constata cd micsorarea raportului cursa alezaj y cu pastrarea cilindreei, permite
cresterea turatiei motorului » fira a afecta viteza medie a pistonului wp. Intr-adevir, daca tinem
cont de relatia de definitie a vitezei medii a pistonului si daca notdm cu indicele ref cazul de
referintd, putem scrie relatiile ce exprima:

1) Pastrarea cilindreei:

D? Dl
TS = 7[% Sref (6.1)

2) Pastrarea vitezei medii a pistonului:
Wy = Wp ref (6.2)

Explicitand, obtinem pentru vitezele medii ale pistonului:

Sn

wy =20 (63)
Srer
Wp ref = % (6.4)
Respectiv, pentru criteriul raportului curséd/alezaj:
S
=— 6.5
y== (6.5)
S
f
Yrer = DTe (6.6)
ref

de unde rezulta:
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wlN

Acest fapt inseamnad ca, dacd ¥ < Y,.f atunci n > n,.r, adica putem creste turatia
motorului cu pastrarea vitezei medii a pistonului si a cilindreei.

Marirea turatiei implica afectarea umplerii dar, daca se mareste alezajul, atunci se pot
obtine sectiuni mai mari pentru supape si deci se poate anihila acest efect, pastrind doar
aspectele pozitive legate de marirea puterii motorului.

La scdderea raportului y, respectiv a cursei S, se obtine si o crestere a turatiei critice a
arborelui cotit, fapt ce permite cresterea turatiei farad a exista pericolul de rezonanta.

Micsorarea raportului cursd/alezaj este implicata si in nivelul presiunilor maxime din
cilindru, dar si in desfasurarea procesului de ardere. La MAS alezaje prea mari pot duce la
ardere cu detonatie iar la MAC in aceste cazuri devine necesard cresterea penetratiei jetului
pentru promovarea formdrii amestecului si uniformizarea cidmpurilor (de concentratii, de
temperaturi, de viteze, de presiuni, etc.) din cilindru.

Frecarile dintre suprafata pistonului si inelul cilindrului sunt determinate de viteza
relativa dintre acestea, adica de viteza pistonului. Din aceastd cauza, incarcarea mecanica si
termica a organelor mecanismului motor se coreleaza cu viteza medie a pistonului.

Viteza medie a pistonului este proportionald cu turatia si cu deplasarea maxima a
pistonului (cursa). De obicei, In proiectare se impune » pentru a se obtine puteri corespunzatoare
fara a compromite umplerea si arderea si fara a amplifica fortele de inertie.

Viteza medie a pistonului unui MAS este mai mare ca a unui MAC. Evident, motoarele
de curse au cele mai mari viteze medii pentru piston ( peste 23 m/s).

O alta problema care poate fi intdlnita in procesul de proiectare este cea a impactului
cresterii numarului de cilindri asupra indicilor constructivi mp si Pr, In conditiile existentei unei
similitudini mecanice si termice Intre variantele studiate.

Relatia de definitie a puterii efective a motorului P. coroborata cu cea a vitezei medii a
pistonului wp, cu presiunea medie efectiva pe, cu cilindreea totald V; si cu cea a duratei ciclului
tc ne permit sd afirmdm ci aceasta este proportionald cu patratul alezajului D? .

Se poate afirma ci masa motorului mm este proportionald cu cubul alezajului D. In
consecintd pentru masa raportatd a motorului mp (masa motorului/puterea efectiva) si pentru
puterea litrica Py (puterea efectivd/cilindreea totald) se obtin urmatoarele dependente:

D3 _ D 6.8
e i pew,D? B i peWp ©8)
_Pewp D?  pew, 6.9)

L~ spz2 = s
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Aceste relatii aratd ca dacd doud motoare de aceeasi putere indeplinesc si conditiile de
similitudine mecanicd ( wp =ct.) si de similitudine termica ( p. =ct.), atunci prin cresterea
numarului de cilindri si reducerea lui S masa raportata si puterea litrica se imbunatatesc. Pentru
motoare similare mecamic si termic cu aceleasi alezaj D, mp scade cu marirea numarului de
cilindri.

Obtinerea de puteri litrice mai mari la aproximativ acelasi gabarit al motorului si acelasi
consum de metal se obtine prin fortarea motorului (cresterea puterii pe unitatea de cilindree,
prin marirea presiunii medii efective pe si a turatiei n) eventual prin supraalimentare.

Supraalimentarea si racirea intermediara permit obtinerea de presiuni medii efective
mari $i la turatii relativ scazute. Obtinerea de materiale tot mai performante, mai usoare si mai
rezistente a permis reducerea valorii criteriului masei raportate mp la valori inferioare lui
mp=0.35 kg/kW [1].

Cea mai importantd marime este puterea efectiva unitara, deoarece ea determind (sau
rezulta din) compartimentarea motorului si gradul de solicitare termica si mecanica a organelor
mecanismului motor. Aceastd marime este limitatd de nivelul admis pentru starea termica a
pistonului, stare caracterizata prin: temperatura si prin gradientul de temperatura.

Temperatura maxima se limiteazd pentru a mentine solicitarea termica la o valoare
admisibild si pentru a preveni blocarea segmentului de foc. Cresterea tensiunilor si
deformatiilor termice este limitata prin fixarea unei valori maxime admisibile pentru gradientul
de temperatura.

Gradul de incércare termica este determinat de fluxul de caldura ce trece de la sistemul
gaz din cilindru la piston, flux ce depinde de coeficientul convectiv de schimb de cdldura, de
temperatura fluidului motor si de temperatura la suprafata capului pistonului si de aria acesteia.

Aspectele prezentate ne dau prilejul sa evidentiem cel putin trei formulari privind
problema modului in care putem influenta incarcarea termicd a pistonului:

1) Cum este mai bine sd marim puterea efectiva unitard: prin marirea turatiei dar cu
mentinerea presiunii medii efective, sau prin marirea presiunii medii efective prin
supraalimentare, cu mentinerea turatiei?

2) Cum este mai favorabil din punct de vedere al incarcarii termice a pistonului: sa avem
aceeasi putere efectiva unitara obtinuta la o turatie ridicata si o cilindree redusa, sau aceasta sa
fie obtinuta la o cilindree ridicata si o turatie redusa?

3) Cum este mai favorabil din punct de vedere al incércarii termice a pistonului: sa avem
aceeasi putere efectiva unitara obtinuta la o presiune medie efectiva ridicata si o turatie redusa,
sau sd avem o presiune medie efectiva redusa la o turatie ridicata ?

Se poate demonstra [6] ca modul de marire al puterii efective unitare este mai favorabil
cand se mareste presiunea medie efectivd prin supraalimentare cu mentinerea turatiei decat
invers. Aceasta deoarece la utilizarea supraalimentarii temperatura pistonului creste mai incet.
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Se constatd cd principalul avantaj al uni motor cu turatie mai redusa este reducerea
incarcarii termice a motorului (reducerea temperaturii pistonului), fapt ce permite evitarea
fenomenului de blocare a segmentilor si usureaza alegerea calitatii uleiului folosit la ungere.

La motoarele cu alezaj redus incarcarea termica nu este atdt de importanta deoarece
tensiunile de origine termica rezultate sunt mici.



7. REGIMURILE DE FUNCTIONARE
UTILIZATE iN PROIECTAREA MOTOARELOR

In proiectare sunt importante regimurile de functionare care determina niveluri maxime
de solicitdri ale motorului [1], [7]. Dintre acestea, distingem, conform figurilor 7.1 s1 7.2:

-regimul de putere maxima RP, de coordonate (np, Pmax),

-regimul de moment maxim RM, de coordonate (nm, Mmax),

-regimul de turatie maxima RN, de coordonate (nmax, 0).

Caracteristica de turatie la sarcina totala MAS

M
P
RP
RM
\
\
\
\
\
M “ Puterea efectiva
\ Momentul efectiv
\
\ = = =Prelungire Pe
\
\
\
\
\
\
\
\
P \
\
1
N\ Np Nax Turatian

Fig. 7.1. Regimurile de calcul la MAS
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Caracteristica de turatie la sarcina totala - MAC

p RP

Puterea efectiva

—— Momentul efectiv

v

Nm NP Mmax Turatia n

Fig. 7.2. Regimurile de calcul la MAC

In cazul regimului de putere maxima RP, organele motorului sunt solicitate de forte si
momente apropiate de valorile maxime deoarece atat fortele determinate de presiunea gazelor
cat si cele de inertie sunt aproape de limita superioard. Acest fapt face ca regimul RP sa fie
utilizat la verificarea sigurantei in functionare a motorului, prin evaluarea nivelului de solicitéri
mecanice, dar si a durabilitatii.

La regimul RP incarcarea termica a organelor atinge cotele maxime datoritd nivelurilor
ridicate ale fluxurilor de energie termica. Functionarea indelungatd la acest regim poate
modifica proprietdtile materialelor utilizate ( inclusiv ale uleiului) rezultand deformatii (cu
pericol de gripaj) si tensiuni suplimentare. Proiectarea corectd a organelor la regimul RP asigura
siguranta in functionare si durabilitatea motorului.
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Regimul de moment maxim RM este reprezentat de punctul de maxim pentru moment
pe caracteristica de turatie la sarcina totala. La acest regim presiunea maxima din cilindru poate
fi cu aproximativ 25% mai mare decat presiunea maxima atinsd la regimul RP de putere
maxima, determinand, evident, valori ale fortelor de presiune a gazelor marite, in concordanta
cu acest fapt.

Turatia nu este aproximativ jumatate din turatia corespunzatoare puterii maxime np
astfel ca fortele de inertie se reduc de aproximativ patru ori. Deoarece in unele cazuri fortele de
inertie descarca eforturile create de forta de presiune a gazelor, rezulta ca la acest regim pot
apare solicitari superioare (efectul de sciddere a eforturilor datorat fortelor de inertie devine
neglijabil).

Regimul de turatie maxima RN se situeaza pe axa absciselor la intersectia cu prelungirea
curbei de putere. Un astfel de regim apare in cazul ambalarii motorului, caz in care el
functioneaza in gol (Pe = 0). In acest caz fortele datorate presiunii gazului din cilindru sunt
minime dar fortele de inertie ating valori maxime, astfel ca poate fi compromisa siguranta in
functionare.

Pentru calcule se admite ca nmax = 1.4-1.6 np, cand motorul nu are limitator de turatie, si
nmax = 1.1-1.2 np, pentru motoarele echipate cu limitator de turatie sau regulator [1].

Regimurile RP si RM pun in evidenta solicitarile termice si mecanice maxime, fiind
implicate la determinarea deformatiilor si eforturilor in cazul calcului la solicitiri statice. In
cazul calculelor de rezistenta la solicitari variabile este necesar sa se introduca un factor de
corectie pentru rezistenta la oboseala.

Pentru a se asigura o fiabilitate maxima se poate adopta strategia celui mai frecvent
regim de functionare RF, functie de destinatia motorului. Aceasta strategie implicd analiza
regimurilor de exploatare ale motorului. Spre exemplu, in figura 7.3, ce reda durata regimului
de functionare in procente, se observa ca regimul cel mai des intalnit se giseste intre 40% si
60% din sarcina plina.

In [1] se prezintd rezultatele experimentirilor realizate pe un autocamion cu 4 tone
sarcind utila. Aceste rezultate aratd ca in 90% din durata totala de functionare motorul nu a
depasit 60% din sarcina maxima, dupd cum se observa in figura 7.4.
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Fig. 7.5. Cea mai frecventa presiune maxima ( MAS )

De asemenea, se observa ca durata de aparitie a regimurilor de sarcina superioard lui 0.8
din sarcina totald este nesemnificativd. Presiunea maximd din cilindru (care determina
solicitarile din mecanismul motor) este corelata cu regimurile de functionare, astfel ca se poate
obtine curba de distributie a frecventei de aparitie a presiunii pmax (a fortei maxime de presiune
st a eforturilor unitare produse de ea), conform figurii 7.5.

Solicitarile pieselor din mecanismul motor la regimurile RP si RM apar rar, conform
studiilor statistice. In exploatare, regimurile de functionare se modifica aleator, fapt ce impune

ca acest aspect sa fie introdus In mersul de calcul aferent dimensionarii organelor mecanismului
motor.



8. FORMULARI ALE PROBLEMEI DETERMINARII
PRINCIPALELOR DIMENSIUNI GEOMETRICE
ALE UNUI MOTOR PORNIND DE LA REGIMUL

DE PUTERE MAXIMA

Regimul de putere maxima este un regim de functionare continud a motorului ce poate
fi diferit de regimul nominal. Regimul de putere maxima RP este definit pe caracteristica de
turatie la sarcind totald, de puterea maxima si de turatia corespunzatoare (np, Pmax).

Regimul nominal este un regim stabilizat, definit de turatia nominala nn (turatia maxima
ce permite functionarea continua a motorului) si de puterea efectiva nominala, egala cu puterea
efectiva continud maxima Pe corespunzdtoare acestei turatii [1]. Regimul termic al motorului
caracterizat, de exemplu, prin temperatura gazelor de ardere Tga, este 0 marime care in stadiul
de anteproiect poate rezulta din calculul termic estimativ privind defdsurarea proceselor din
cilindru. Acest regim corespunde cu regimul de putere maxima doar in cazul unor motoare cu
aprindere prin comprimare la care motorul este obligat (prin reglaje) sa functioneze sub regimul
posibil de putere maxima, vezi figura 7.2 (care se atinge la turatii superioare concomitent cu
atingerea limitei de fum pentru coeficientul excesului de aer ALF).

In cele ce urmeaza vom considera cunoscut (impus) regimul de putere maxima (ne,
Pmax). Celelalte regimuri posibile amintite pot fi evaluate din punct de vedere termic si mecanic
pentru solutia constructiva ce rezultd din impunerea acestui regim.

Problema determinarii principalelor dimensiuni geometrice ale unui motor pornind de
la regimul de putere maxima poate fi rezolvatd doar dupa adoptarea unei solutii constructive ce
impune, printre altele, tipul motorului (MAS sau MAC in doi sau patru timpi), numarul de
cilindri (compartimentarea motorului) si asezarea acestora (in linie, in V, etc.), dar si a altor
marimi specifice, dupa caz.

In cele ce urmeazi vom considera ci geometria motorului (MAC sau MAS) este
determinatd de urmatoarele marimi structurale adoptate:

- numarul ,i> de cilindri,

- raportul de comprimare € ,

- alungirea relativa a bielei 4, .

La regimul de putere maxima se presupun cunoscute (impuse) urmatoarele marimi:
- puterea totald efectiva P, [kw],

- turatia n [rot/min],
- consumul specific efectiv ¢, [g/kwh],

- viteza medie a pistonului w, [m/s],

- presiunea medie efectiva p, [bar] sau raportul cursa alezaj v,
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- randamentul mecanic 77, sau presiunea medie efectiva corespunzdtoare rezistentelor

proprii prp,
- coeficientul excesului de aer A.

Formularea prezentata permite abordarea a doua cazuri diferite, definite de (4,,7,,) si,

respectiv (A, ,prp), pentru cazul in care se cunoaste presiunea medie efectiva (cazurile 1 si 2) si

similar pentru cunoasterea raportului cursa alezaj y (cazurile 3-4).

Din aceste date ne propunem determinarea geometriei motorului (cursd, alezaj,
lungimea bielei), a dozei ciclice, a duratei ciclului, a lucrului mecanic efectiv si a lucrului
mecanic indicat la regimul specificat.

Prezentam 1n cele ce urmeaza rezolvarea problemei pentru cazurile enuntate.

Cazul 1 (4,,7,)
Viteza medie a pistonului w, [m/s] este determinata de cursa S [m] si de turatia n prin

relatia:

w, o=— (8.1)

Rezulta ca pentru cursa S trebuie sa avem valoarea:

S:3pr

n

(8.2)

Determinarea lungimii bielei L se poate face acum pe baza definitiei alungirii relative a

bielei:
S
A, =—
vT 51 (8.3)
Rezulta ca:
S
L=——-
27 (8.4)
Puterea efectiva unitara (cea data de un singur cilindru ) este:
P
P, =" (85)
i
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Durata ciclului in secunde ,,7,” rezultd, cunoscand numadrul ,,;” de rotatii pe ciclu, din
relatia:

¢ =t (8.6)

Astfel, putem calcula lucrul mecanic efectiv unitar L, :
Lel = Pel tc (8.7)

Din definitia presiunii medii efective p,:

Lel
pP.= (8.8)
VSI
rezultad valoarea cilindreei unitare Vg,
V _ Lel (8 9)
S1 pe .
Dar cilindreea unitara este datd de relatia :
r D
Ver = N (8.10)
4
rezultd deci pentru alezajul D, valoarea:
4V,
D= > (8.11)
s
Din definitia randamentului mecanic 77, :
Lel
M, = (8.12)
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rezulta valoarea lucrului mecanic indicat unitar:

Lel
L, = (8.13)

Ch
Cse =0 8.14
P, (8.14)
rezulta consumul orar unitar c,,,:
chl :cse Pel (8.15)

Cum intr-o ord un motor in patru timpi face ,,60 »n ” rotatii si cum sunt j=2 rotatii pe
ciclu, rezultd ca doza ciclica m_este:

_ Cm

m, =
30n

(8.16)

Cazul 2 - (/ﬁt[7 ,prp)

In acest caz, determinarea dimensiunilor geometrice, a duratei ciclului si a lucrului
mecanic efectiv unitar se face identic cu procedura prezentata in cazul 1. In loc de randamentul
mecanic, 1n acest caz se cunoaste presiunea medie corespunzatoare rezistentelor proprii. Avem
deci pentru cilindrul unitar relatia:

L

mpl

= 8.17
Py~ (8.17)

Rezulta ca lucrul mecanic corespunzator rezistentelor proprii este:
Lipi=p,, Vsi (8.18)
astfel ca lucrul mecanic indicat unitar Lz este:

LilzLel+Lrp1 (819)
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Lucrul mecanic indicat unitar reprezintd aria buclei mari din diagrama (p, V), adica
lucrul mecanic indicat brut L. Aceasta deoarece, de obicei, lucrul mecanic de pompaj se
include in lucrul mecanic corespunzator rezistentelor proprii L. Se poate calcula astfel si
randamentul mecanic, cu relatia se definitie:

m, = (8.20)

Doza ciclica se calculeaza similar cu cazul 1.

Cazurile 3 - 4 — Se cunoaste raportul cursa alezaj y, 1n loc de presiunea medie efectiva pe .
Ca si la cazurile anterioare, cursa S rezulta din viteza medie a pistonului wj si turatia n.
Alezajul rezulta din valoarea lui y, conform relatiei:

D== (8.21)

Restul marimilor se calculeaza similar cu cazurile 1 sau 2, dupa caz.



9. EVALUAREA DIAGRAMEI INDICATE

Pentru calculul variatiei presiunii gazului din cilindru este necesar ca pe langa
dimensiunile geometrice ale motorului, sd se cunoasca si modul in care se modifica volumul si
aria laterald a sistemului gaz din cilindru. De asemenea, este obligatoriu sa se estimeze cit mai
corect valorile parametrilor termogazodinamici la inceputul ciclului. Modul de calcul al
diagramei indicate implicd adoptarea unor ipoteze simplificatoare. In prezenta lucrare vom
adopta o varianta simplificatd a metodei ciclului real, aplicata doar pe zona de presiuni inalte
ale ciclului (bucla mare a diagramei indicate).

9.1. Determinarea variatiilor volumului si a ariei sale laterale pe parcursul ciclului

Legea de variatie a deplasarii x(¢) a pistonului in functie de unghiul ¢ se determina
analitic.

Aria totala

instantanee A
Volumul
instantaneu V

- PAMLL

x(p) |

S5=1R

P.AMLE

Fig. 9.1. Calculul variatiei ariei si volumului sistemului gaz in raport cu unghiul ¢
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Cu notatiile din figura 9.1, la rotatia manivelei cu unchiul @, deplasarea pistonului x(¢)
de la pozitia initiala va fi:

x(p)=R+L-0P 9.1)
Din triunghiul (A) OMP, proiectand OM si MP pe OP obtinem:
OP = OM cos(¢)+ MP cos(3) (9.2)
adica:
x(¢)=R+ L~ (R cos(p)+ L cos(B)) (9.3)

Din A OMP se determind dependenta dintre unghiurile ¢ si 5, prin aplicarea teoremei
sinusurilor:

sin(,B ) _ sin((p)

R ; 9.4)
de unde:
sin(8) =~ sin(gp) = 2 sinlp) ©.5)
Dar:
cos2(B)+sin2(8)=1 (9.6)

de unde, deoarece S este ascutit avem:

cos(B) = ,/1— /1[% sin2 () (9.7)

Aceastd expresie poate fi dezvoltatd 1n serie folosind regula dezvoltarii binomului lui
Newton cu putere fractionara. Daca se retin doar primii doi termeni rezultd o precizie la a patra
zecimala, si se obtine:

cos(f) = 1—% /1[% sin2(p) (9.8)
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()= R+ L (R cos(p)+ L (1 i (@D _ R(l ~coslp) + s’ (¢)j 9.9)

Deplasarea pistonului este necesara pentru calcul volumelor generate de piston, pentru
diverse faze ale ciclului. Rezultd ca volumul pentru o deplasare x(¢) a pistonului este dat de
relatia:

Vip)=V. + ”{4) x(p)=V, +%[1 - cos(¢))+%sin2(¢))j (9.10)

Pentru determinarea lui ¥, (volumul minim al sistemului gaz din cilindru) se utilizeaza
definitia raportului de comprimare si se obtine:

v, = (9.11)

Pentru calculul variatiei ariei frontierei sistemului gaz, aproximam forma cu un cilindru,
astfel ca rezulta:

Alp)= 2(”D2]+ o) 9.12)

unde primul termen reprezintd aria pistonului plus cea a capului chiulasei, iar cel de al doilea
aria instantanee a suprafetei laterale a cilindrului. Calculul ariei laterale a sistemului gaz a fost
facut pentru cazul mecanismului motor normal axat.

9.2. Determinarea parametrilor gazului din cilindru de la inceputul ciclului

Consideram drept inceput al ciclului momentul de inchidere al supapei de admisiune.
Presupunem ca 1n acest moment se cunoaste coeficientul gazelor reziduale si temperatura
incarcaturii. Pentru determinarea presiunii la inceputul ciclului se va utiliza ecuatia de stare, la
care, pentru constanta gazului din cilindru R se poate utiliza cea a aerului R=287 [J/kgK] (gaze
reziduale putine).
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Volumul in ISA se calculeazi utilizind formula dedusi anterior pentru @ =@isa,
temperatura incarcaturii 7 se adopta, la fel si coeficientul gazelor reziduale y, . Riméne de aflat

masa captatd In cilindru m_;:
mcil :ma +mgr (913)

adicd, trebuie determinata masa de aer proaspat captata m, si masa de gaze reziduale m,, . Vom

face aceasta utilizand definitiile coeficientului excesului de aer 4, respectiv cea a coeficientului
gazelor reziduale y,., si observand ca la regim de functionare stabilizat coeficientul excesului

de aer al gazelor reziduale este tot 4. Astfel, avem, prin definitie:

mc [mu ] Lmin (914)
st

m

c

m . o . o o .. oA s
unde L, = [ ‘ j caracterizeaza motorina utilizatd si ia valori in jur de 14.5. Cum masa de
st

carburant m_este cunoscuta (este doza ciclicd), obtinem:

m, :zmc(””“j (9.15)

m

c

Masa gazelor reziduale rezulta din arderea unei anumite cantitati de carburant m,, intr-
0 anumitd masa de aer m,,, amestecul avand acelasi coeficient al excesului de aer A. Astfel,
aplicand definitia pentru y,, putem scrie:

m,,

Vo =—— (9.16)

m,+m,
adica:

ygr mgr

= (9.17)

1 - 7gV ma
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Deci:

_ Y ar

m ——
gr a
1- }/gr

(9.18)

Astfel, din ecuatia de stare si ecuatiile 9.12, 9.15, si 9.18 rezulta valoarea presiunii initiale a
ciclului:

_ MR T 9.19)
VTSA '

Valoarea acestei presiuni ne permite sa apreciem daca motorul este supraalimentat sau
nu. Pentru a simplifica calculele vom admite ipoteza ca inchiderea supapei de admisiune se
realizeazi in PME adici @isa =180 ["RAC].

9.3. Calculul diagramei de variatie a presiunii din sistemul gaz prin metoda ciclului real

Pentru a evidentia diferentele ce exista intre modelele ciclurilor ideale clasice si cel al
ciclului real pe care 1l vom utiliza 1n aceasta lucrare, incepem prin prezentarea ipotezelor ce
stau la baza metodei ciclurilor ideale.

9.3.1. Metoda ciclurilor ideale — ipoteze de calcul

In determinarea prin calcul a diagramei indicate pentru un motor cu piston in miscare
alternativa se tine cont de modul in care se desfasoara procesele (evolutiile) predeterminate de
miscdrile predeterminate ale pieselor ce alcatuiesc motorul. Aceste procese se desfasoard
succesiv in timp dar in acelasi loc, in volumul pus la dispozitie de camasa cilindrului, chiulasa
s piston (adicd in volumul ocupat de sistemul gaz din cilindru). Evolutiile din sistemul gaz sunt
complexe, implicind multiple fenomene ce determind cantitatea de energie termica eliberata
prin reactiile chimice exoterme, cum ar fi: schimbul de caldura si masa cu exteriorul, frecari
diverse, pulverizare, vaporizare, amestecare, difuzie etc. Simplificarea transformarilor ce duc
la obtinerea de lucru mecanic s-a facut prin idealizare, adicd prin neglijarea anumitor fenomene
si prin aproximarea proceselor implicate cu evolutii ideale. Ca rezultate se obtin estimari ale
valorilor parametrilor de interes, cu atdt mai indepartate de realitate cu cat simplificarile sunt
mai semnificative, dar acoperitoare din punct de vedere al scopului urmarit. Aceste valori
reprezinta in esenta gradul de transformare al caldurii disponibile (degajata prin ardere) in lucru
mecanic, in anumite conditii de functionare ce cuprind si ipotezele simplificatoare. Cea mai



48 Procese In motoare cu ardere interna cu piston

simpld metoda de evaluare prin calcul a variatiilor presiunilor din cilindru este metoda ciclurilor
ideale, care are la baza urmatoarele ipoteze simplificatoare:

- fluidul de lucru este considerat gaz perfect (respecta ecuatia de stare a gazului ideal),

- nu se iau in cosiderare modificarile speciilor chimice ce compun sistemul gaz in urma
arderii, considerandu-se ca acestea pot fi aproximate cu aerul pe intreg ciclul,

- procesul de ardere este inlocuit cu un proces de incdlzire (se acceptd existenta unei
surse externe de energie termica numitd uneori si sursa calda),

- procesul de evacuare (a gazelor arse in realitate) este inlocuit cu un proces de cedare
de energie termica catre o sursa rece,

- admisiunea de fluid de lucru proaspat se neglijeaza, considerind cd aceeasi cantitate
de aer evolueaza pentru parcurgerea ciclurilor succesive,

- din punct de vedere termodinamic sistemul gaz este considerat ca fiind un sistem inchis
(nu se schimba masa cu exteriorul),

- miscarea pistonului determina variatia volumului sistemului gaz si realizarea de catre
acesta a unor evolutii reversibile: cea de comprimare izentropica (adiabatica si reversibild) si
cea de destindere izentropicd (adiabaticd si reversibild). Aceasta insemnd cd nu se iau in
considerare pierderile de energie termica prin pereti catre sistemul de racire si atmosfera.

Pe baza acestor ipoteze s-au realizat, printre altele, si urmdtoarele cicluri ideale
aplicabile motoarelor cu piston aspirate:

1) Ciclul motorului cu aport de caldura la volum constant. Acest ciclu este determinat
de un proces de comprimare adiabatic (izentropic) urmat de un proces de ardere
izocora, de un proces de destindere adiabatica (izentropicd) si de un proces izocor
de cedare de caldura. Ciclul acesta este numit ciclul Otto, fiind specific motoarelor
cu aprindere prin scanteie. Pentru determinarea variatiei presiunii in acest caz sunt
necesari urmatorii parametri ( conform figurii 9.2 ):

- parametrii de stare in punctul 1,
- raportul de comprimare:

e = =t (9.20)
Vmin VZ

- raportul de marire a presiunii prin incélzire (pentru arderea izocora 2 — 3):

_Ps
P2

5 (9.21)
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2l

Qa destindere
- A adiabatica

Presiune[ Pa)
/

comprimare =
adiabatica 1]
PMI WVolum [m3] PME

Fig. 9.2. Ciclul ideal Otto

2) Ciclul motorului cu aport de caldura la presiune constanta (cu ardere izobard). Acest
tip de ciclu ideal se aplica la motoarele cu aprindere prin comprimare, de turatie
relativ scazutd. Deosebirea fatd de ciclul Otto este datd de arderea izobard, ce
inlocuieste arderea izocora specificd ciclului Otto. Pentru determinarea variatiei
presiunii in acest caz sunt necesari urmatorii parametri (conform figurii 9.3).

- parametrii de stare in punctul 1,
- raportul de comprimare:

£= =2 (9.22)

- gradul de marire a volumului prin incélzire (pentru arderea izobara 2—3):

5 = (9.23)



50 Procese in motoare cu ardere interna cu piston

l' Qa ; destindere
adiabatica

[

Presiune [Pa)
=

comprimare 1
adiabatica

PMI Volum [m3] PME.

Fig. 9.3. Ciclul ideal Diesel

3) Ciclul motorului cu ardere mixta (ardere izocora + ardere izobard). Acest ciclu ideal
este specific motoarelor diesel de turatie ridicata. Pentru determinarea variatiei
presiunii in acest caz sunt necesari urmatorii parametri (conform figurii 9.4):

- parametrii de stare n punctul 1,
- raportul de comprimare:

€= =21 (9.24)

5, = (9.25)

- gradul de marire a volumului prin incélzire (pentru arderea izobara 2°—3):

5= (9.26)
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2’ ‘ Qap 3 destindere
Qav .  adiabatica

presiune [Pa]

comprimare Hﬁlﬂ Qe
adiabatica
PMI Volum [m3] PME

Fig. 9.4. Ciclul ideal mixt

S-a notat cu Qav cantitatea de energie termica degajatd prin ardere izocord si cu Qap
cantitatea de energie termica introdusa in sistem prin ardere izobara.

9.3.2. Metoda ciclului real de evaluare a diagramei indicate pe perioada
de inalta presiune

In cele ce urmezi vom renunta la unele dintre ipotezele utilizate in cazul ciclurilor
ideale, cu scopul de a ne apropia cat mai mult de desfasurarea reala a proceselor din cilindru,
dar incercand sa nu complicam prea mult calculele.

Astfel, vom renunta la ipotezele legate de ardere izocora sau/si izobara, inlocuind aceste
procese ideale de ardere cu o ardere modelata printr-o functie de tip Vibe(Wiebe) [8-9], care
aproximeaza mult mai bine procesul de ardere real.

Vom renunta si la ipoteza de adiabaticitate a evolutiilor de comprimare si destindere,
considerand ca pe intreg ciclu se schimba energie termica sub forma de cdldura prin frontiera
sistemului gaz, pe baza modelului lui Hohenberg [10,11]. Putem astfel afirma ca evolutiile de
comprimare si destindere purd sunt afectate fata de realitate, in aceste ipoteze, doar de posibile
pierderi de masa prin neetanseitdti. De asemenea, vom putea calcula inclusiv pierderile de
caldura prin pereti pe perioada procesului de ardere si pe intreg ciclul.

Vom admite cunoasterea parametrilor termogazodinamici ai sistemului gaz la inceputul
ciclului si a cantitatii de carburant arse pe ciclu (a dozei ciclice). Aceastd metoda de calcul
permite inclusiv luarea in considerare a modificarii naturii chimice a gazului din cilindru, pe
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parcursul arderii, si std la baza simularii ciclului real prin metode fenomenologice, fiind un
preambul la aceasta.

Pentru simplificare, vom considera doar evolutiile din cilindrul inchis (cu supapele
inchise), asimiland momentul de inchidere a orificiilor de admisiune cu punctul mort exterior,
respectiv asimiland momentul de deschidere a evacuarii cu punctul mort exterior urmator.

A. MODELUL VIBE (WIEBE) PENTRU LEGEA DE DEGAJARE A CALDURII

In urma analizei datelor experimentale obtinute la un mare numir de motoare cu
aprindere prin scanteie, Wiebe propune pentru variatia legii de degajare a cédldurii legea ce-i
poartd numele [12,13]. Notdm cu x legea de degajare a caldurii (numita si lege de ardere). Ea
este definita ca fiind raportul dintre cantitatea de caldurd ce se degaja prin ardere pana in
momentul @ si cantitatea de caldura ce se degaja prin ardere pe intreg ciclul (egala cu raportul
dintre masa arsa pand in momentul dat si masa arsa pe ciclu daca randamentul arderii este 1),
adica:

_0clp) _m.(9)
T QCtot - mctot (927)

0. (p)=H, m(9) (9.28)

Qctor = Hi Meror (9.29)

unde cu m s-a notat masa de carburant si cu H; puterea calorificd inferioara. Masa ce arde pe
ciclu depinde de doza ciclului m. si de randamentul arderii #. (pe care in prima aproximatie il
vom considera egal cu 1) prin relatia:

Metor = M g (9.30)

Pentru a explicita legea de ardere Vibe (Wiebe) facem urmatoarele notatii pentru
marimile ce intervin, forma ei detaliind si semnificatia fizica a acestora:

a - parametrul de eficienta

m - parametru de forma Wiebe

@ - unghi RAC curent

A @ - durata ardertii (in grade RAC)

¢ia - unghiul corespunzator inceputului arderii ( RAC)

(sa - unghiul corespunzator sfarsitului arderii
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Q - cdldura degajata ( indice Ctot-pe ciclu, indice C- pand in momentul curent)
Astfel, energia termicd Qc degajata prin ardere pand in momentul ¢ se exprima prin
urmatoarea ecuatie ce poartd denumirea de lege Vibe (Wiebe) de ordinul intai:

— . \Mm+1
O (@) = O <1 — exp (—a (‘p y (p(p‘“) )) (9.31)

unde, evident, durata arderii este:

APg = Psq — Pig (9.32)

Prin derivare in raport cu unghiul curent ¢ se obtine viteza de degajare a caldurii sub
forma:

m (m+l)
dQC(¢) QCmt ((P ¢ ] ((P ¢ ]
— 1 ia ia
= a a (m+ ) —a exp| —a —a (9.33)

Revenim la forma adimensionald prin care am definit initial, in general, legea de
degajare a caldurii si notdm cu y unghiul curent adimensionalizat cu durata arderii, adica:

P — Pia
= 9.34
Y= Ao (9.34)
Obtinem astfel forma adimensionalizata a legii Vibe (Wiebe):
x=1-expl-ay"™") (9.35)

Si, 1n final, forma adimensionala a vitezei de degajare a céldurii (considerand drept variabila
curenta pe y):

dx
o =—a(m+1) y"exp(—ay™tl) (9.36)

Utilizarea formelor adimensionale prezentate are avantajul de permite sintetizarea
comportdrii legii Vibe deoarece argumentul y variaza intre 0 si 1 (la fel ca x) fiind independent
de unghiurile ce definesc in realitate desfasurarea arderii.
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in figurile 9.5, 9,6 si respectiv 9.7, 9.8, se prezintd influenta parametrului de forma,
respectiv a celui de eficientd, asupra legii de degajare a caldurii si a vitezei de degajare a
caldurii.

legea Wiebe (a=6.9)
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Fig. 9.5. Influenta parametrului de forma m asupra legii de ardere
de tip Vibe (Wiebe)

legea Wiebe (m=3)
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Fig. 9.6. Influenta parametrului de eficientd a asupra legii de ardere
de tip Vibe (Wiebe)
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legea Wiebe (a=6.9)
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Fig. 9.7. Influenta factorului de forma asupra vitezei de degajare a caldurii
Vibe(Wiebe)

legea Wiebe (m=3)
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Fig. 9.8 - Influenta parametrului de eficientd asupra vitezei de degajare a céldurii
Vibe (Wiebe)
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Aceastd metoda de evaluare a legii de degajare a caldurii se utilizeaza de obicei in cazul
in care exista date experimentale suficiente pentru a permite aplicarea unei metode de evaluare
a parametrilor, cum ar fi metoda celor mai mici patrate sau metoda functiei de verosimilitate
maximd. O semnificatie a parametrului “a” se obtine considerand ca gradul de ardere
incompletd 77, (numit si randamentul arderii) poate fi aproximat cu x(1), de unde se obtine a =
In(1/(1-14)). De obicei, se adopta pentru x(1) valoarea 0.999 obtinadndu-se pentru ,,a” valoarea
6.908. Parametrul de forma m determind univoc (pentru cazul in care restul parametrilor sunt
fixati) momentul in care viteza de degajare a caldurii este maxima si reciproc.

Modelul legii de ardere Wiebe de ordinul intdi poate fi utilizat si la MAC, rezultate
foarte bune obtinandu-se in special la motoarele supraalimentate sau la cele cu raport de
comprimare ridicat. Principalul inconvenient al aplicarii acestui model la MAC consta in faptul
ca el ia In considerare numai masa de carburant arsa, netinand cont explicit de legea de injectie
(care de fapt determind legea de ardere). Acest inconvenient poate fi surmontat utilizind
varianta compusa a metodei. Un alt inconvenient al legii Wiebe clasice (de ordinul I) este ca
aceasta are alura unei curbe cu un singur maxim, ori, In cazul MAC exista posibilitatea
existentei a doud puncte de maxim (sau mai multe in cazul injectiilor multiple). Aceste cazuri
se rezolva utilizand legea Wiebe de ordinul II (sau de ordin superior) ce deriva din modelul
Weibull de amestec [19]. Legea Wiebe de ordinul II are forma:

x=p (1 — exp(—a y1m1+1)) +(1-p) (1 — exp(—a y2m2+1)) (9.37)

Uneori este util ca factorul de performanta sa fie si el diferit, evident in aceasta relatie
y1 siy2 se definesc la fel ca variabila y deja prezentata (cu alte unghiuri). Parametrul £ determina
participatiile celor doud legi la degajarea de caldura. Aceasta varianta a legii de degajare a
caldurii evidentiaza existenta a doud tipuri de ardere ce se dezvoltd simultan (arderea
amestecurilor preformate si arderea difuziva), introduce Inca un factor de forma si inca o durata
a arderii, precum si un factor de repartitie a energiei pe cele doua tipuri de ardere f. Daca notam
cu QOcrot1 s1 QOcrorz cantitatile de caldurd degajate prin cele doua legi atunci putem scrie ca:

QCt t1
B = ¢ (9.38)
QCtotl + QCtotZ

Deducerea vitezei de degajare a céldurii se face analog cu modelul clasic calculand
derivata.

Legea de ardere Vibe (Wiebe) de ordinul I este o lege care depinde de urmatorii
parametri: a - parametrul de eficientd, m - parametru de forma Wiebe, A ¢, - durata arderii (in
grade RAC), ¢ia - unghiul corespunzator inceputului arderii ( RAC), Octot - caldura degajata pe
tot ciclul. Unghiul de sférsit al arderii ¢sa rezulta din:
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Psa = Pig T 4@, (9.39)

Pe parcursul arderii singura variabild este ¢ - unghiul de rotatie al arborelui cotit curent.
Numarul mare de parametrii definitorii face ca pentru orice putere efectiva unitara impusa sa
poata fi gasit un set de parametri pentru legea Vibe (Wiebe) de ordinul I care sd determine
atingerea acelei valori impuse. Mai mult, intotdeauna exista o infinitate de seturi de parametri
ce asigurd atingerea puterii efective unitare cu o eroare sub erorile de masurd experimentale
(care cumulat rar sunt de sub 3-5%). Alegerea valorilor parametrilor pentru legea de ardere se
face tinand cont de semnificatia fizica a acestora, iar obtinerea practica a legii depinde de
Daca se poate aprecia randamentul arderii atunci se poate utiliza Tabelul 9.1, in care se prezinta
variatia factorului de eficienta a in functie de randamentul arderii.

Tabelul 9.1. Factorul de eficienta a functie de randamentul arderii

Na 0.985 0.99 0.999 0.9999
a 4.2 4.605 6.908 9.21

Parametrul de forma m depinde de tipul motorului MAS sau MAC, aspirat sau
supraalimentat. La MAC el este dependent de turatie, de sarcina, legea de injectie, de finetea
pulverizarii, de nivelul parametrilor termogazodinamici ai sistemului gaz pe parcursul injectiei
(unde includem si miscarile organizate ale fluidului motor), de coeficientul excesului de aer etc.
La MAS acest parametru depinde de pozitionarea bujiei si intensitatea scanteii, de turatie, de
sarcind, de momentul declansdrii scanteii, de nivelul turbulentelor din sistemul gaz, de
geometria camerei de ardere, de coeficientul excesului de aer, etc.

Tabelul 9.2. Valori orientative pentru parametrii durata arderii A @,
si factorul de forma m (prelucrare dupa [14-15])

Durata arderii A @a Factorul de formd m
MAS aspirat 1500-6000 rot/min la 45-70 1.5-6
sarcina totala
MAC aspirat 1500-3500 rot/min la 55-90 04-3
sarcina totala

Valorile mai mici pentru acest parametru corespund unei arderi mai intense la inceputul
procesului de ardere, iar cele mai mari unei arderi mai intense catre sfarsitul arderii.

Durata arderii depinde de aceeasi parametri ca si factorul de forma. Astfel, intr-o prima
aproximatie, poate fi utilizat pentru orientare Tabelul 9.2 (la regimul de putere maxima).
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La motoarele supraalimentate valorile acestor parametri pot fi mai mici. in cazul
injectiei multiple sau al promovarii arderii stratificate (la MAS), parametrii pentru legea de
ardere Vibe (Wiebe) de ordinul I pot fi diferiti fata de cei prezentati in tabel.

Momentul de inceput al arderii ¢ia este de fapt un parametru de reglaj a carui valoare
trebuie astfel aleasa incat sd se evite obtinerea de presiuni maxime prea ridicate la MAC si sa
se evite detonatia la MAS. Daca s-au stabilit parametrii legii Vibe pentru un anumit regim de
functionare numit de referintd (notati cu indicele ref), atunci ei pot fi estimati prin utilizarea
unor formule semiempirice si pentru alte regimuri [16]. Legea de ardere ia valoarea zero in
afara duratei de ardere.

B. EVALUAREA SCHIMBULUI DE CALDURA PRIN PERETI

Pornind de la ipoteza ca temperatura peretilor camerei de ardere (suprafata capului
pistonului, a cilindrului si a chiulasei) este aceeasi peste tot, egala cu 7), expresia energiei

dQ
termice transferate de la sistemul gaz catre pereti pe grad, d—p , este data de :

dQ, ade)(.
To " n (r-7,) (9.40)

unde o reprezinta coeficientul global de schimb de caldura lJ / (m2 K S)J, care poate fi estimat
cu ajutorul corelatiei lui Hohenberg [10, 11]:

a = 130 V00608708 (1, 4 1.4)°7 (9.41)

Cu V' s-a notat volumul instantaneu in metri cubi, cu p presiunea in bar, cu 7 temperatura
gazului din cilindru in K, iar cu w, viteza medie a pistonului in metri pe secunda.

W = (9.42)

Alp)= Z[EDZ J+ o) (9.43)
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n reprezinta turatia, 7, (400 K — 550 K) este temperatura peretilor (frontierei sistemului gaz),

iar 7'este temperatura sistemului gaz fiind datd de ecuatia de stare:

="
o (9.44)

m fiind masa din cilindru, iar R constanta gazului. Aceastd abordare permite si considerarea
unor temperaturi diferite pentru cele trei suprafete ce delimiteaza sistemul gaz din cilindru
(suprafata capului pistonului, cea a chiulasei si cea a inelului cilindrului), adaptandu-se
corespunzator relatia de calcul a energiei termice vehiculate prin pereti.

Pentru coeficientul schimbului de caldurd existd in literatura de specialitate si alte
corelatii. Am preferat corelatia Iui Hohenberg deoarece aceasta are o forma mai simpla.
Evident, toate estimdrile bazate pe formule semiempirice sunt aproximative si validitatea lor se
confirma doar 1n confruntarea cu rezultatele experimentale. Pentru un calcul de anteproiect,
cum ne propunem in aceastd lucrare, rezultatele obtinute prin mersul de calcul propus sunt
acoperitoare (relativ la calculul de rezistenta).

C. UTILIZAREA PRIMULUI PRINCIPIU AL TERMODINAMICII
LA OBTINEREA RELATIILOR DE CALCUL PENTRU VARIATIA PRESIUNII

Pe un interval elementar in care unghiul curent variaza cu d ¢ (pe care il alegem ca
fiind egal cu un grad RAC) se introduce cantitatea de energie termica degajata prin ardere d Q.
. Conform primului principiu al termodinamicii, aceastd energie se va regasi in variatia dU a
energiei interne, in variatia d L a lucrului mecanic si o parte d O, se va pierde prin pereti. Deci,

conform primului principiu al termodinamicii, avem:

d0,=dU+dL+dQ, (9.45)

Cazul motorului adiabatic

Consideram cd motorul este adiabatic (nu existd pierderi prin pereti), deci avea
d 0, =0. Pe de alta parte, pentru sistemul gaz din cilindru la care ne referim, mai putem scrie

pentru variatia energiei interne, respectiv a lucrului mecanic, relatiile:

dU=mc, dT (9.46)
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unde m este masa sistemului gaz (notata si cum,, ), iar

dL=pdV (9.47)

unde p este presiunea curenta si V' volumul aferent.
Mai putem scrie si ecuatia de stare, dar si legatura dintre caldurile specifice ¢, si ¢, :

pV=mRT (9.48)
c,—c,=R (9.49)
C
k=-—+ (9.50)
C

unde £ este exponentul adiabatic (izentropic), ce evident depinde de compozitia si temperatura
sistemului gaz. Daca diferentiem ecuatia de stare considerdnd masa si compozitia invariabile,
otinem relatia:

pdV +Vdp=mRdT (9.51)

Tinand cont de relatiile scrise si de ipotezele enuntate, din ecuatia primului principiu
obtinem:

dV +V d,

d0. =me, L2 T2L 4 pay (9.52)

mR

adica

dV +V d

do, =228y pay (9.53)
k-1
k pdv+Vd

dQc :% (9.54)

In cele ce urmeaza, pentru a simplifica calculele vom admite ca valoarea lui k o putem
aproxima cu o valoare constantd corespunzatoare unui exponent politropic mediu ( A&=1.37 -



Evaluarea diagramei indicate 61

1.38laMAC s1k=1.25—-1.35 la MAS), desi se poate renunta la aceasta ipoteza utilizand relatiile
lui Zacharias [17].

Exprimand diferentialele prin diferente finite obtinem pentru intervalul [(pl. N |:

dQc = QciH _Qci (955)
p = pi +2pi+l (956)

adica, pe intervalul considerat, presiunea este egala cu media presiunilor capetelor intervalului.

dv =", -V (9.57)
dp=p., —p (9.58)
V.+V.
Vo=t it (9.59)

adica, pe intervalul considerat volumul este constant, egal cu media volumelor din capetelor
intervalului.
Introducénd relatiile cu diferente (rezultate din discretizare), se obtine relatia:

. /4
k plzpll (V,~+1 - i)+Tl (pi+l = pi) (9.60)
Qci+l - Qci = k-1

care ne permite sa scriem relatia de recurenta:

_2(:=0(Q, s =0 )+ p Vi +V, =k (Ve V)]
P Vies # Vi k 0 =12)]

i+l

(9.61)

In aceata relatie, Q..,, si Q,, sunt cunoscute prin legea lui Wiebe la momentele
respective, volumele sunt cunoscute pentru fiecare unghi @, (fiind cunoscutd variatia

volumului), valoarea lui & a fost fixatd anterior, iar p, este cunoscut din aplicarea anterioara a

relatiei de recurentd incepand cu indicele i=1 (corespunzitor momentului de inchidere a supapei
de admisiune aproximat cu ¢, =180), unde presiunea p, este cea de la inceputul ciclului.
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Cazul motorului real (cu schimb de caldura)

In acest caz se renunti la conditia de adiabaticitate d Q, #0sl energia termica

elementara d@p va fi calculatd pornind de la expresia energiei termice transferate de la sistemul

: dQ,
gaz catre pereti pe grad o data de:
@

40, ade)(._
70" 6n (r-1,) (9.62)

unde o reprezintd coeficientul global Hohenberg de schimb de caldura, prezentat anterior. Se
obtine astfel:

a

A
a9, = %2 ;‘”) (T -T,)deo 9.63)

Pe fiecare pas valoarea coeficientului de schimb de cdldura se schimba, fiind functie de
presiune si volum:

-0

P 04 |
a; = 130 V700608 (h) (w, +1.4)"° (9.64)

mR

Pe intervalul [(pl. , i+1] vom aproxima valoarea coeficientului de schimb de cédldura

cu cea de la inceputul intervalului, la fel, aria totald a frontierei sistemului gaz este aproximata
cu cea de la Inceputul intervalului si, la fel, temperatura gazului din cilindru 7 este cea de la
inceputul intervalului 7% In aceste conditii, ecuatia devine:

a; A(g{))
A0, 111 = Opiss = Opi =~ (1= T) (041 — 0) 9.65)
Observam ca putem scrie:
d0.-dQ,=dU+dL (9.66)

Astfel, pentru acest caz, relatia de recurenta se obtine din cea obtinuta pentru motorul adiabatic,
inlocuind d 0, cu d 0, —-d Q,,, adici:
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20 =10, 11 = Oci = (Qpien = Opi) ) + 11 Wis + Vi = KWy = V)]

Diaq = (9.67)
o Wier + Vi + k(Viyr — V)]

La calculul lui dQ, temperatura din pasul i+1 se aproximeaza cu cea din pasul 7 de

calcul, astfel ca putem scrie:

Y04 .
d Qp i+1 = 130 Vi o0ep® (h> (Wp + 1'4)08 [(P

Vi @ — O,
v i+1 i
—T |A L 't 9.68
mR mR) p] Y 6n ©-68)

Daci facem calculele din grad in grad, atunci d ¢ = 1= @+1- ¢ . In aceasti relatie, masa

gazului din cilindru m=mecii, constanta gazului R, viteza pistonului w, si temperatura peretilor
Tp, sunt considerate constante, iar toate marimile cu indicele i se modifica din grad in grad (in

factorul p* presiunea trebuie introdusa in bar).
Cazul motorului adiabatic antrenat
In acest caz nu avem ardere si schimb de caldura, adica:
de =0 (9.69)
dQ, =0 (9.70)

Daca urmam pasii de calcul cu aceste conditii, se obtine ecuatia de recurenta pentru
calculul presiunii sub forma:

[Vier + Vi = k(Vigq — V)]

Pi+1 = Di 9.71)
T W VA k (Vi = V)]
Cazul motorului real antrenat
in acest caz exista schimb de caldura dar nu existd ardere, adica:
dQ, # 0 (9.72)

dQ, =0 (9.73)
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Ecuatia de recurenta ce rezulta in acest caz este:

2(k—1) (Qp i1~ 9y i) + i Vigr + Vi — k(Vigr = V)]

Pi+1 = (9.74)
[Vi+1 + Vi + k(Vi+1 - Vi)]
unde:
—0.4
_ —0.06.,.0.8 piVi 08 [(PiVi
Qpisa = @ =130V°0%p0° (T) Oy +14)"° | (0 ©.75)

Py — O,
_Tp]Ai l6n l

Se poate renunta la ipoteza cd exponentul adiabatic &k este constant tinand cont de
variatia lui cu temperatura si/sau cu compozitia gazului din cilindru. Daca presiunea maxima
ce rezulta prin calcul este prea mare, se modifica momentul de inceput al arderii.

D. VERIFICAREA CONDITIEI DE ATINGERE A PUTERII EFECTIVE UNITARE

Cu ajutorul relatiei de recurentd corespunzatoare, se calculeazd modul de variatie a
presiunii pe toata durata pentru care am considerat ca cilindrul este Inchis. Cum se cunoaste si
variatia volumului, se poate calcula lucrul mecanic indicat si, utilizdnd randamentul mecanic,
se obtine lucrul mecanic efectiv si, in final, puterea efectiva unitard, prin Tmpartire la durata
ciclului. Lucrul mecanic indicat ce trebuie calculat este de fapt lucrul mecanic indicat brut (aria
buclei mari a diagramei indicate in coordonate (p, V)), adica:

¥ (540)

L=L,= [pdv (9.76)

7 (180)
Integrarea presiunii instantanee p 1n raport cu volumul instantaneu V' se realizeaza

aplicand metoda aproximativa a trapezelor, prin discretizarea domeniului de definitie pentru
volumul ¥ prin intermediul unghiurilor ¢. Rezulta ca trebuie sa se calculeze suma:

n—1
L=L,=322Pp, -) 079
i=1

unde indicele i =1 corespunde lui ¢, =180 si indicele » corespunde lui ¢, =540 .
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Dupa obtinerea valorii lucrului mecanic indicat (brut) trebuie calculat lucrul mecanic
efectiv corespunzator L,, pornind de la definitia randamentului mecanic 77,,:

- L 9.80
T Lib ( ' )

Se obtine astfel:
L, =n,L, (9.81)

de unde, tindnd cont de definitia puterii si de valoarea duratei ciclului 7., deja calculate, se
obtine puterea efectivd unitara:

P, == (9.82)

Aceasta valoare poate fi mai mica, egald sau mai mare decat este impusa prin tema de
proiect (se acceptd rezultatele mai mari cu aproximativ 5%). Daca valoarea rezultata este mai
micd, se modifica parametrii legii de ardere (durata arderii, factorul de forma, momentul de
inceput al arderii). Daca valoarea rezultata este prea mare se procedeaza similar, in plus se poate
micsora consumul specific efectiv. Valori mai mari obtinute pentru puterea efectiva unitard
asigurd posibilitatea atingerii performantei de putere impuse de motorul cu geometria
determinata anterior.



10. DETERMINAREA DIMENSIUNILOR FUNDAMENTALE
SI EVALUAREA DIAGRAMEI INDICATE
UTILIZAND EXCEL

In cele ce urmeazi ne propunem si exemplificim cum putem aplica notiunile prezentate
in capitolele anterioare pentru a determina dimensiunile fundamentale ale unui motor diesel si
cum putem estima modul de variatie al presiunii din cilindru.

Presupunem ca marimile prezentate in Tabelul 10.1 sunt marimi impuse. Legea de
ardere de tip Vibe (Wiebe ) este estimatd de parametrii alesi din Tabelul 10.2 (consideram o
lege de ordinul 1 deoarece la rapoarte de comprimare mari o astfel de lege poate aproxima bine
degajarea de caldurd).

Tabelul 10.1. Marimi impuse prin tema de proiect

Numarul cilindrilor 1 4
Turatia n [rot/min] 4000
Raportul de comprimare € 19
Puterea efectiva Pe [kW] 74
Presiunea medie efectiva pe [bar] 11.71
Viteza medie a pistonului wp [m/s] 12.73
Consumul specific efectiv cse [g/kWh] 200
Alungirea relativa a bielei Ab 03316
Randamentul mecanic n 0.85
Coeficientul excesului de aer A 1.5
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Tabelul 10.2. Valori initiale pentru parametri legii de ardere*

Inceputul arderii ¢ia ['RAC] 340
Durata arderii Aga ['RAC] 70
Factorul de performanta a 6.9
Factorul de forma m 2

*- aceste marimi pot fi modificate daca in urma calculelor nu se atinge puterea unitard impusa
sau dacd presiunea maxima este prea mare

Tabelul 10.3. Parametri ce caracterizeaza starea motorului (marimi adoptate)

Temperatura peretilor Tp [K] 450
Temperatura aer captat -in ISA T [K] 340
Coeficientul gazelor reziduale Yer 0.01

Tabelul 10.4. Constante ce caracterizeaza gazul din cilindru si carburantul (motorina)

Constanta gazului R [J/kgK] 287
Aerul minim necesar (ma/me)st=Lmin [-] 14.5
Puterea colorifica inferioara Hi [J/g] 42500
Exponentul adiabatic* k 1.375

*-prin ipoteza, se aproximeazd cd este constant, dar se poate introduce si dependenta sa de
temperaturd, presiune si/sau compozitia gazului din cilindru (utilizdnd, de exemplu, relatiile lui
Zacharias [17])

Temperatura peretilor Tp (necesara pentru calculul schimbului de caldurd), impreuna cu
temperatura incircaturii in ISA si cu coeficientul gazelor reziduale Yer sunt cuprinse in
Tabelul.10.3, iar constantele ce caracterizeaza gazul din cilindru, carburantul (motorina), sunt
prezentate in Tabelul 10.4.

Vom admite ipoteza conform careia momentul de inceput al ciclului este in ISA si ca
acestuia 1i corespunde unghiul de 180 ['RAC] . Facem aceastd aproximatie pentru a usura
evaluarea presiunii initiale tindnd cont de faptul ca nu ludm in considerare schimbul de
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incarcatura. Eroarea introdusa este acoperitoare pentru calculele de rezistentd care sunt
dependente de diagrama indicata.

A) DETERMINAREA GEOMETRIEI MOTORULUI (CURSA, ALEZAJ, LUNGIMEA
BIELEI), A DOZEI CICLICE, A DURATEI CICLULUI, A LUCRULUI MECANIC EFECTIV
SI A LUCRULUI MECANIC INDICAT

In cele ce urmeaza vom determina dimensiunile fundamentale ale motorului, conform
cu mersul de calcul prezentat anterior in Capitolul 8. Desfasurarea calculelor va fi realizata in
Excel.

Organizarea calculelor trebuie facutd in asa fel incat sd se poatd modifica orice marime
de intrare (aleasa sau impusd), obtindndu-se rezultatul aferent fara alte manipulari. Pentru
aceasta este necesar sd se organizeze fisierul Excel in acest sens.

In figura 10.1 se exemplifici un mod de organizare a fisierului Excel. Coloanele A, B si
C cuprind date initiale necesare realizarii calculelor, coloanele E si F corespund calculelor de
marimi singulare sau de control, iar coloanele de la H la P sunt rezervate calculului marimilor
ce depind de pozitia pistonului (unghiul ¢ sau volumul V). In coloanele de la H la P inclusiv,
este prezentat doar capul de tabel care cuprinde urmatoarele variabile:

— unghiul ¢in coloana H;

— volumul instantaneu al sistemului gaz V' in coloana I;

— aria instantanee a frontierei sistemului gaz in coloana J;

— cantitatea de caldura introdusa prin ardere Qc(¢) pand in momentul ¢;

— presiunea instantanee paa din cilindru pentru motorul antrenat considerat adiabatic;
— presiunea instantanee pra din cilindru pentru motorul real antrenat;

— presiunea instantanee paa din cilindru pentru motorul adiabatic considerand arderea;

— presiunea instantanee pra din cilindru pentru motorul real, considerand arderea.
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A B C D E F G H 1 J K L M N o P Q
1 Marimi impuse prin tema de proiect Mirimi calculate ©[RAC] V[m3] A[m2] Qcl] paa(Pa] pra[Pa] paA[Pa] prA[Pa] Li[]
2 Numirul cilindrilor i 4 180
3 [Turatia n [rot/min] 4000 Cursa pistonului § [m] 0.0955]
4 Raportul de comprimare e 19 Lungimea bielei L [m]
5 Puterea efectivi P, [kW] 74 Puterea efectiv unitars [W]
& |Presiunea medie efectiva p, [bar] 1171 Durata ciclului tc [s]
7 | Viteza medie a pistonului w, [ms] 1273 Lucrul mecanic efectiv unitar [1]
8 Consumul specific efectiv ¢,. [g/kWh] 200 Cilindreea unitars [m3]
9 | Alungirea relativa a bielei s 03316 Alezajul cilindrului D [m]
10 |Randamentul mecanic nm 0.85 Lucrul mecanic indicat unitar [1]
11 Coeficientul excesului de aer A 15 Consumul orar unitar ch1 [g/h]
12 Doza ciclica [g/ciclu]
13 | Valori initiale pentru parametri legii de ardere
14 | Inceputul arderii . ["RAC] 340 Masa aerului captat [g]
15 | Durata arderii Ag, 70 Masa gaze reziduale [g]
16 | Factorul de performanta a 69 Masa din cilindru 15A [g]
17 [Factorul de forma m 3 Volumul minim [m3]
18 Volumul in ISA [m3]
19 Parametri ce 4 starea motorului Presiunea initial3 pini [Pa]
20 T peretilor T, [K] 400 T initiala [K]
21 [T 4 aer captat -in [SA T[K] 340 Qctot [1]
22 | Coeficientul gazelor reziduale e 0.01 Qclo) (711
23 Coeficient schimb Q [W/(m2K) - «
24 |Constante ce 4 gazul din cilindru si dQp(e) [
25 | Constanta gazului R [T/kgK] 287
26 | Aerul minim necesar (1m0, =Ly [-] 145
27 Puterea colorifica inferioara Hi[V/g] 42500
s 1375

28 Exponentul adiabatic*

Fig. 10.1. Organizarea fisierului Excel

In figura 10.2 se prezinti ecuatia utilizati pentru calculul cursei S, atat in forma
algebrica cat si in forma Excel. S-a utilizat functia ROUND(nr1, nr2) care reda numarul nrl cu
nr2 cifre dupa virgula (punct). Aceastd functie va fi folosita si la calculul celorlalte marimi
fundamentale (lungimea bielei L si alezajul D) cu nr2=4.

FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS  DATA  REVIEW  VIEW

F3 - fr | =ROUND(30*C7/C3,3) 30 W
v »

Marimi calculate

1 4

2
3 n [rot/min] 4000 Cursa pistonului S [m] 0.0955

Fig. 10.2. Calculul cursei pistonului S

“ HOME  INSERT ~ PAGE LAYOUT = FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

F4 - fr | =ROUND(F3/2/c9,4) 9

0.144]

4 g 19 Lungimea bielei L [m]

Fig. 10.3. Calculul lungimii bielei L
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In figura 10.4 este prezentat calculul puterii efective unitare. Se observa ca rezultatul
este inmultit cu 1000 deoarece vom lucra cu puterea efectiva exprimatad in [W] si nu in [kW],
cum este exprimata puterea efectiva totald a motorului in tema initiala.

“ HOME INSERT ~ PAGELAYOUT FORMULAS DATA REVIEW  VIEW

Fs . fr =cs/cz*1000 . »

B C D F
Ly >
5 | P, [kW] ‘ 74 | Puterea efectivd unitard [W] 18500
1 1
Fig. 10.4. Calculul puterii efective unitare P.;
HOME INSERT ~PAGELAYOUT FORMULAS DATA REVIEW VIEW
Fo - v | =60"2/C3 .
£ - 6y
[, =—
o
B C D F
6 | p. [bar] | 11.71 ‘ Durata ciclului tc [3] i 0.03
Fig. 10.5 —Calculul duratei ciclului exprimata in secunde
(motor in 4 timpi nr. de rotatii pe ciclu j=2)
HOME INSERT ~PAGELAYOUT FORMULAS DATA REVIEW VIEW
F7 - fe | =Fs*s
of ¢ ale
B F
7 ‘ w, [ms] 555

Fig. 10.6-Calculul lucrului mecanic efectiv unitar Le;
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Figura 10.7 ilustreaza calculul cilindreei unitare Vs;. Numarul 100000 ce apare in formula
din Excel reprezinta factorul de conversie al presiunii din [bar] in [Pa].

FILE HOME INSERT ~ PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

3 L
Fe M fe | =F7/(C6*100000) _ Let
> VSl -
Pe
B F
8 \ ¢ [/kWh] \ 200 Cilindreea unitaré [m3] " 0.000474

Fig. 10.7. Calculul cilindreei unitare Vs,

Figura 10.8 ilustreazd calculul alezajului D. Pentru extragerea radicalului s-a utilizat
functia din Excel SQRT (NR), unde NR este rezultatul pentru expresia de sub radical. S-a
utilizat si functia ROUND (NR, 4) ca si la cursa S si la lungimea bielei L ce reduce numarul
zecimalelor la 4 (zecimi de milimetru).

FILE HOME INSERT ~ PAGE LAYOUT FORMULAS DATA REVIEW VIEW

F9 - ft =ROUND(SQRT(4*F8/PI()/F2)4)
B C F
=
9 | A 0.3316 Alezajul cilindrului D [m] 0.0795

Fig. 10.8. Calculul alezajului D

In figura 10.9 se prezinti calculul consumului orar de carburant corespunzitor unui
singur cilindru cni exprimat in [g/h]. Numarul 1000 din formula Excel aferentd formulei
algebrice converteste [kW]-ul din unitatea de masurd a consumului specific efectiv cse [kWh]
in W.
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FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT = FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

F11 - fr | =C8*F5/1000

—»Cp =€, Pcl

11 1.5 Consumul orar unitar chl [g/h]

Fig. 10.9. Calculul consumului orar de carburant c;,

FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

F12 M fe | =Fu1/30/c3

Doza ciclica [g/ciclu] 0.0308333|

Fig. 10.10. Calculul dozei ciclice m.

B) DETERMINAREA MASEI SI PRESIUNII INITIALE DIN CILINDRU, REPREZENTAREA
LEGII DE ARDERE DE TIP VIBE (WIEBE), A VOLUMULUI SI ARIEI TOTALE A
SISTEMULUI GAZ

Elementele teoretice aferente acestui titlu sunt prezentate in capitolul 9.

FILE HOME  INSERT ~ PAGE LAYOUT FORMULAS DATA REVIEW  VIEW { i
" | m,
F14 - Jr | =c11rF12+cas —> nr: =A 7)]_, ‘T ]

\ m, )

13

B C D F

14 | 0i [ORAC] 340 Masa aerului captat [g] 0.670625

Fig. 10.11. Calculul masei de aer captate in cilindru m,
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FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

F15 - Fe | =R1arc22/(1-c22) > m,, =m, e —

B
15| A9, ['RAC]

Masa gaze reziduale [g]

Fig. 10.12. Calculul masei gazelor reziduale mg,

FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS  DATA  REVIEW  VIEW

F17 - Jr | =F8/(ca-1) > T

Volumul minim [m3]

Fig. 10.13. Calculul volumului minim V.

Figura 10.14 ilustreaza calculul volumului la momentul ¢gisa=180. in formula Excel se
observi transformarea unghiului din [PRAC] in radiani cu utilizarea valorii numirului 7
(exprimatd in Excel prin expresia PI()) impartita la 180. S-a realizat aceasta transformare
deoarece functiile trigonometrice din Excel trebuie s aiba argumentul numar real.

m HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

F18 - S | =F17+4F8/2*(1-COS(180*P1()/180)+C9/2*SIN(180*PI()/180)A2) Ve, /'{ i
y @ S ) b . y4
) = V. +=(1- cos(®) + 3 (sin(®)’)
B F
18 | Volumulin ISA [m3] 0.0005003_

Fig. 10.14. Calculul volumului la momentul ¢ss4 (=180 adica volumul este maxim)

In relatia din Excel pentru calculul presiunii initiale in cilindru din figura 10.15 apare o
impartire la 1000, pentru a corela unitatile de masura utilizate (constanta gazului R apare in

[J/(kgK)] si trebuie introdusa 1n [J/(gK)] pentru cd masa mci din cilindru este in grame).
HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

mRT
l/

1sa

F19 - Jv || =Fi6*c2s/1000*C21/F18 pp =

19 |llui Presiunea initiala pini [Pa] 132125.97

Fig. 10.15. Calculul presiunii initiale din cilindru
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Generarea valorilor pentru unghiul ¢ ce defineste pozitia pistonului intre 180 si 540
[’RAC] este prezentatd in figura 10.16. Sub capul de tabel se introduce valoarea de 180. Pe
urmatoarea cdsutd de pe coloand se scrie formula de generare (=valoarea anterioara +1) si se
apasa tasta Enter. Apare valoarea 181 in dreptunghi. Se pune cursorul pe coltul din dreapta jos
al acestei casute si tindnd mouse-ul apasat se coboara pe coloand, conform sagetii verticale din
figura pana se atinge valoarea de 540 pentru unghiul curent .

“ HOME MSERT PAGE LAYOUT FORMULAS DATA REVIEW VIEW

Hi . i HIe1

» 0+1
B C D 1§ F T
1 Marimi calculate o[RAC] V[
2 i 4 180
3 n [rot/min] 4000 Cursa pistonului S [m] 0.0955 181|
4 g 19 Lungimea bielei L [m] 0.144 1
5 P. kW] 74 Puterea efectiva unitara [W] 18500 v

Fig. 10.16. Generarea valorilor pentru unghiul @

In figura 10.17 se genereazi valorile volumelor ¥ in functie de unghiul curent . Pentru
trecerea la radiani, necesara pentru calculul functiilor sinus si cosinus, se utilizeaza functia de
conversiec RADIANS(¢@) care are argumentul in grade. Se calculeaza prima valoare sub capul
de tabel (corespunzitoare unghiului de 180 [’RAC] similar cu calculul volumului in ISA). Se
blocheaza in formuld toate valorile ce rdman constante volumul minim V., cilindreea Vs si
raportul adimensional al bielei A» punand semul $ intre litera ce denumeste casuta in care se afla
valoarea aferenta si prima cifra (F17 blocat devine F$17). Dupa ce s-a scris corect formula se
apasa tasta Enter. Rezultatul apare in dreptunghi, se pune cursorul in coltul din dreapta jos astfel
incét coltul sa fie marcat cu o cruciulita si se face dublu clic cu mouse-ul. Se poate tine mouse-
ul apisat si si se parcurgi coloana pani cand unghiul devine 540 ["RAC].

“ HOME INSERT PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

12 - f\ =FS17+FS8/2*(1-COS(RADIANS(H2))+C$9/2* SIN(RADIANS(H2))A2) /

——V(p =V + Vs1 (l — cos(@) —%(sin(c)):)

2

|

1 Marimi calculate ¢ [RAC] Vv [m3]

Fig. 10.17. Generarea volumelor functie de unghiul ¢
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0,0006

0,0005

0,0004

0,0003

0,0002

Volumul cilindrului [m3]

0,0001

180 220 260 300 340 380 420 460 500 540
Unghi [grade RAC]

Fig. 10.18. Variatia volumului (pe cursele comprimare si destindere)

FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

12 - S || =P10*F$9r2/244%12/FS9

Formula Bar

C D E
1 Marimi calculate

Fig. 10.19. Generarea ariilor frontierei A(@) a sistemului gaz
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0,04
0,035
0,03
0,025
0,02
0,015
0,01
0,005

0
180 220 260 300 340 380 420 460 500 540

Unghi [grade RAC]

Aria totalda [m2]

Fig. 10.20. Variatia ariei totale a sistemului gaz

Figurile 10.21, 10.22, 10.23, 10.24 si 10.25 descrie modul de calcul a cantitatii de

energie termica degajata prin ardere, Qc, prin utilizarea functiei logice IF. Astfel, in figura 10.21
se defineste functia ajutatoare:

0 dacagp < ¢,

f(x)=|2daca ¢, < ¢ < ¢,
ldaca o> ¢,

In aceasta functie constantele 1 si 2 sunt introduse pentru a fi inlocuite. Astfel, 2 se
inlocuieste cu expresia lui Qc( @), iar similar 1 cu Qctot , ale caror expresii se determina in figurile
10.22 51 10.24. De fapt, numerele 1 si 2 sunt numere tehnologice ce vor fi inlocuite cu expresiile
amintite (sunt marcate cu sageti in figura 10.21), iar functia ajutatoare f{x) implementata in
figura 10.21 este o functie logicd compusa din doua IF-uri.

FILE HOME  INSERT ~ PAGE LAYOUT FORMULAS  DATA  REVIEW  VIEW

K2 - Fe | 2IF(H2<C$14,0,IF(H2<C514+0515.2,1))
C D | J K
1 Marimi calculate ¢ [RAC]
2 4 180 0.0005 0.035099
3 4000 Cursa pistonului S Iml 0.0955 181 0.0005 0.035098

Fig. 10.21. Definirea unei functii logice IF in IF-functia ajutatoare f(x)
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In figura 10.22 se prezinti calculul lui Qciwor. Valorile ce definesc aceastd mirime sunt
blocate utilizand $.

FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

F21 - X o fv | =Fs12*cs27

—> Qr.:u: = H. Mo

14

21 340 Qctot [J] =F$12*CSp7

Fig. 10.22. Calculul caldurii totale introduse prin ardere pe ciclu
(expresia va inlocui constanta 1)

In figura 10.23 se inlocuieste (utilizand procedura Copy-Paste) cifra tehnologica 1 cu
expresia lui Qctot construita anterior.

E HOME  INSERT  PAGE LAYOUT = FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

T B 2IFH2<C814,0 IF(H2<CS14+C515,2 F$12*C$27))
C D E
1 Marimi calculate 9 .~ = H. m_, ¢ [RAC]  V[m3]
2 o o 180  0.0005 0.035099

Fig. 10.23. Introducerea lui Q. In functia IF

Figura 10.24 prezintd construirea functiei Qc(¢). Singurul parametru neblocat din
expresia caldurii degajate prin ardere este unghiul ¢.

m HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW ; o m+1
_ X P — Pia
Qc(@) = Qo | 1 —exp|—a

N Y78

F22 - X fr | =F$12%CS27*(1-exp(-CS16%((H2-C$14)/CS15)A(CS17+1))

c D E F G H [ J
22 0.01 Qclo) [1] =F$12%C527* (1-exp(-C$16*((H2-C514)/C$15)7(C$17+1))

Fig. 10.24. Construirea functiei Qc(¢)

Numarul tehnologic 2 din functia f{x) este si el inlocuit prin procedura Copy-Paste cu expresia
construita in figura 10.24, rezultand functia logicd cu dublu IF prezentata in figura 10.25, ce
permite calculul legii de ardere (fig. 10.25). Dupa generarea valorilor legii de ardere Qc(¢)
aceasta se reprezintd grafic conform figurii 10.26.
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FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

g R B HeCS 14 0 JFHOCS 1441 SIS T 1B COL 6 HCS 1 YCS ST T LS 12%C52T)
c D H i ) K
1 @ — @\ ) AL VimE A lmZ el
2 4 (@) = 1—exn| —a (_‘“) | 180 0.0005 0.035099[517+
‘. — (. |
3 4000 Qcle Queor P A, 181  0.0005 0.035098
4 19 182 0.0005 0.035095

Fig. 10.25-Calculul legii de ardere

1400

1200

1000

800

600

400

Legea de ardere [J]

200

0

180 220 260 300 340 380 420 460 500 540
-200
Unghi [grade RAC]

Fig. 10.26. Legea de ardere (de degajare a caldurii)
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C) CALCULUL DIAGRAMEI INDICATE PENTRU MOTORUL CONSIDERAT ADIABATIC

Elementele teoretice aferente acestui titlu sunt prezentate in capitolul 9. Se considera
patru cazuri pentru calculul diagramei indicate:

1-motor adiabatic antrenat (fara ardere paa)

2-motor adiabatic cu ardere (paA)

3-motor real (cu ardere) si schimb de caldura prin pereti (prA)
4-motor real antrenat (fara ardere pra))

Pentru inceput se initializeaza coloanele de calcul pentru presiunile in cele patru cazuri, cu
presiunea initiald calculata anterior conform figurii 10.27.

FILE HOME  INSERT = PAGE LAYOUT  FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

02 - Jr | =F16*C25/1000*C21/F18 > L RT
P
ISA
F G H | J K M N o
©o[RAC] V[m3] A[m2] Qcl] paa[Pa] pra[Pa L
2 180 0.0005 0.035099 0 132126 132126 132126

Fig. 10.27 —Initializarea presiunilor de inceput al ciclurilor
(pentru cele 4 cazuri considerate)

Sub presiunea paa de la Inceputul ciclului, se introduce formula de recurentd pentru
calculul presiunii pentru un motor antrenat (fara ardere) si adiabatic (fara schimb de caldura
prin pereti), conform figurii 10.28. Se blocheaza toate marimile din formula de recurenta care
nu au indicele i. Pentru completarea coloanei se procedeaza prin analogie cu figura 10.16.

FILE HOME  INSERT  PAGE LAYOUT  FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

o Vigr + Vi = k(Viyy = V)]
DL [ A A (A )

G H | J K L

13 - S| =L27(13+12-C$28*(13-12))/(13+12+C$28* (13-12))

B C D E
1 Marimi calculate Cl V[m3] A[m2] Qc[)] paa [Pa] p
2 i 4 180 0. 51 0 132126
3 1 [rot/min] 4000 Cursa pistonului S [m] 0.0955 181 0.0005 0.0351 132135.

Fig. 10.28. Calculului presiunii paa (motor antrenat adiabatic)
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Motor adiabatic antrenat
8000000
7000000
6000000
5000000
4000000
3000000

Presiune [Pa]

2000000
1000000
0
180 220 260 300 340 380 420 460 500 540
Unghi [grade RAC]

Fig. 10.29. Variatia presiunii paa din motorul adiabatic fara ardere

Pentru calculul presiunii in motorul considerat adiabatic dar cu ardere paa, se utilizeaza
formula de recurenta ce cuprinde si legea de ardere. Cum aceasta a fost calculata deja, vom
folosi valorile ce apar in coloana respectiva. Pentru a reduce efortul de scriere, putem sa
utilizdm formula de la motorul adiabatic fara ardere, utilizand procedura Copy-Paste dar, avand
grija ca in formula finald si apard doar presiuni din aceeasi coloan! In figura 10.30 sunt
prezentate ecuatiile ce rezultd pentru paa (motor adiabatic cu ardere).

m HOME  INSERT = PAGELAYOUT ~FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

=(2*(CS28-1)" (3-K2)N2*(13+12-C8* (B-R/3H2eCS28%(3-12) B = g B 0 RE
Piv " Slicer Timeline Hyperink Text Header i Y
Box & Footer

Tablas Illustrations AddFins Charts ; Sparklines Filters 'Links

& i Text Sy
et PR .Y . f.
N3 . S =12(C528-1)(K3K2)N2¥(13412-C528*(13-12))/(13H12+C528* (13-12) ilr= IHQ ] - Yol |+ p; [I il + I i K ” Wl Y I]

VotV +kV, -7
B C D E F - K" L’
3] 1 [rot/min] | aom Cursa pistonulu § [m] 0.0955 181 00005 00351 0D 132135

M

Fig. 10.30 — Calculul presiunii din motorul adiabatic cu ardere paA
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Presiune [Pa]

paA [Pa]

14000000
12000000
10000000

8000000

6000000

Presiune [Pa]
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2000000

0180 220 260 300 340 380 420 460 500 540
Unghi [grade RAC]
Fig. 10.31. Variatia presiunii paA pentru motorul adiabatic cu ardere
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6000000 paa [Pa]

paA [Pa]
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180 220 260 300 340 380 420 460 500 540
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Fig. 10.32. Diagrame indicate suprapuse pentru motorul adiabatic cu ardere paA
si fard ardere paa
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D) CALCULUL DIAGRAMEI INDICATE CU LUAREA IN CONSIDERARE A
PIERDERILOR DE CALDURA

Elementele teoretice aferente acestui titlu sunt prezentate in capitolul 9. Pentru calculul
presiunii in motorul real, adica luand in considerare atat arderea cat si pierderile de caldurd, ne
vom construi formulele necesare pentru dQpi+i.

In figura 10.33 se prezinta calculul coeficientului de schimb de cildura, iar in figura
10.34 calculul pentru cildura pierduta prin pereti dQpi+1. In formula din Excel presiunea trebuie
introdusa in bar (de aceea se Imparte cu 100000), mai apare o impartire la 1000 1n paranteza in
care se calculeaza temperatura (R se introduce in [J/(gK)] deoarece masa mcii este in grame).

Se blocheaza marimile constante micis, R, wp.

Presiunile ce intervin in relatiile de calcul din Excel trebuie sa fie din aceeasi coloana!
In cazul de fata, coloana este O.

FILE HOME = INSTPT  PAATIAVAIIT  FADAAIN AC  MATA  DRACWAL

% cut =130%12A-0.06* (02/100000)"08 (02*12/F$16/(CS$25/1000))7-0.4*(CS7+1.4)70.8 um QY [
& Copy -
U~ D-A-~l= L =6 o= | L1 € <05 9 | <& MU LONGMmONA) rOMMATas LeN | NS Ueiete rormat Sort& F
¥ Formatpainter © 1 YT T AT AT S F S £22 ElMegesiCenter - $ - % % >% Formatting - Table~ Styles~ - - | & Clear Filter = S
Clipboard 1 Font [} Alignment 1 Number ] Styles 0.4 Cells Editing
7. —0.4
F23 - fr | =130%121-0.06*(02/100000)10.8*(02*12/F$16/(C$25/1000))A-0.4*(C$7+1.4)A0.8 006 08 PV 08
— 7
OO = 130 ) ( (w, +1.4)
' mR

a; =130V, p v,
B C D E F G H | J K L M N o
23 Coeficient de schimb de céldura [W/(m2K| 207.15863| 201 0.00049 0.03456 0 136110 136110

Fig. 10.33. Calculul coeficientului de schimb de caldura o

FILE HOME INSERT PAGE LAYOUT  FORMULAS DATA  REVIEW  VIEW

.

& cu - . p V. -0.4 a0 l ) - C7
Qe = 130Vt (B (w +10)™ | (B2 - |4, 22
ﬂavsts % For ¢ Qr 1 I pl (I”R ( s ) (”IR P 4 I (j n 4

Clipboa v
F24 - Jx =1307127-0.06* (027 1U000U)AU 8" (02" 12/FS16/ (LS 25/ 1000))7-U.4" (LS /41.4)00, 87 (027 12/FS 16/ (CS 25/ 1000)- US 20 J2/6/CS3 .
=130*12/-0.06*(02/100000)A0.8* (oz*|2/F516/(CS.25/1000))A 0.4*(CS$7+1. 4)A0 8* (02 \2/F516/{C525/1000) C520}*J2/6/C$3

24 hm §i cmbumnlul dQp(g) [1] -0. 033326 202 0.00049 0. 03451 0 136512 136512

Fig. 10.34. Calculul caldurii schimbate prin pereti pe pas de calcul

Pentru implementarea relatiei de recurenta ce determind variatia presiunii din motorul
cu ardere si cu schimb de céldura, se poate utiliza procedura de completare a relatiei de
recurentd folositd la motorul adiabatic cu ardere, introducand relatia de schimb de céldura

obtinutd 1n figura 10.30, in care se schimba presiunea cu cea din noua coloana (vezi sagetile din
figura 10.35).
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=(2*(C528-1)"(K3-K2-0)+02(13+12-C528*(13-12))/(13+124C528"(13-12))
4 ¥
presiunea noud
: : H I ) K L M N 0
e @[RAC] V[m3] A[m2] Qcl)] paa [Pa] pra[Pa] paA [Pa] prA [Pa] 3
0 va fi inlocuit cu expresia caldurii schimbate prin pereti 180/ 0.0005| 0.0351 0] 132126 132126 132125.97| 13212597
181' 0.0005| 0.0351 0] 132135 132134.73|=(2%(C528-1

Fig. 10.35. Utilizarea relatiei de recurentd pentru paA
la construirea relatiei de recurenta pentru prA

In figura 10.35 s-a introdus in relatia de recurenti pentru paA un minus zero (-0), zero ca
cifra tehnologica. In figura 10.36 aceasta ciftd este inlocuita prin procedura Copy—Paste cu relatia
construitd Tn figura 10.34 pentru cédldura schimbata. Dupa calculul primei valori cu relatia de
recurentd se procedeaza ca in figura 10.16.

2(k-1) (Qci+1 — Qi = (Qpis1 — pr)) + i Vigr + Vi = k(Vigy — V)] Zﬁ;‘mbtm ’
Vier Vi + k(Vig — )]

‘p£+1 =

Symbols
=(2*(C528-1)*(K3-K2-130*12*-0.06*(02/100000)0.8*(02*12/F516/(C525/1000))*-0.4%(C57+1.4)70.8*(02*12/F516/(C525/1000)-C520)*12/6/C53)+02* (13+12-C$ 28 (13-12)))/(13+124C528*(13-12))

c D E F G H o t— ) K L M N 0
Marimi calculate @[RAC] V[m3] A [m2j- Qc -paa [Pa] pra[Pa] paA[Pa] prA [Pa]
4 180 0.0005 0.0351 0 132i2‘6 132126 132125.97 132125.97
4000 Cursa pistonului § [m] 0.0955 181  0.0005 0.0351 0 132135 13213:4..74' 132159.71

Fig. 10.36. Construirea relatiei de recurenta pentru pentru presiunea prA
(presiunea din cilindru cu ardere si cu luarea in considerare a schimbului de caldura)

prA [Pa]

14000000
12000000
10000000
8000000
6000000
4000000
2000000

0

180 220 260 300 340 380 420 460 500 540

Unghi [grade RAC]

Presiune [Pa]

Fig. 10.37. Variatia presiunii pentru motorul real cu ardere si schimb de céldura



84 Procese in motoare cu ardere interna cu piston

Pentru calculul variatiei presiunii din motorul real antrenat (cu schimb de cdldurd) se
poate utiliza relatia de recurentd anterioara din care se sterg termenii ce reprezintd arderea si se
modifica litera ce corespunde presiunii cu cea aferentd noii presiuni (in cazul de fatd O se
schimba cu M).

20 = 1) (=(Qpis1 = Q1)) +Pi Vs + Vi = k(Vigs = V)]

Piv1 =
Vitr + Vi + k(Vipr — V2]
Text Symbols

‘:(2‘: 2$28-1)%(-130*12A-0.06*(M2/100000)"0.8*(M2*12/F$16/(C525/1000))A-0.4%(C57+1.4)A0.8%(M2*12/F$16/(C525/1000)-C520)*12/6/CS3 )+ M2*(13412-C528%(13-12)))/(13412+C528% (13- ‘ﬂ

C D E F G H | J K L M N 0
‘:I Marimi calculate @ [RAC] V[m3] A [m2] Qe [J] paa [Pa] pra [Pa] paA [Pal prA [Pa]

4 180/ 0.0005 0.0351‘ 0 132126| 132125.97| 132125.97 132125.97

4000 Cursa pistonului S [m] 0.0955 181 0.0005| 0.0351 0 132135]3*(13-12)) 132134.73 132159.71

Fig. 10.38 — Relatia de recurentd pentru presiunea pr, din motorul real antrenat
(cu schimb de céldura si fara ardere)

pra [Pa]
8000000
7000000
6000000
5000000
4000000
3000000
2000000
1000000

0
180 220 260 300 340 380 420 460 500 540

Unghi [grade RAC]

Presiune [Pa]

Fig. 10.39. Diagrama indicata pentru motorul antrenat dar cu schimb de caldura
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14000000
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10000000

8000000

6000000

Presiune [Pa]

4000000

2000000

0
180 220 260 300 340 380 420 460 500 540

Unghi [grade RAC]

Fig. 10.40. Diagramele indicate suprapuse pentru ciclurile cu ardere si fara ardere,
pentru motorul real (cu schimb de caldurd)

In figura 10.41 se observa ca presiunile maxime sunt mai mari la motorul adiabatic
decat la cel cu schimb de caldura.

14000000
12000000
10000000
aa[Pa
8000000 paa [Pal]
- = = pra[Pa]
———————— prA [Pa]

4000000

2000000

0
180 220 260 300 340 380 420 460 500 540

Fig. 10.41 — Cele patru diagrame indicate (deschise) suprapuse
(pentru toate cazurile considerate)
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14000000

12000000

10000000

8000000

6000000

Presiune [Pa]

4000000

2000000

0
0 0,0001 0,0002 0,0003 0,0004 0,0005 0,0006

Volum [m3]

Fig. 10.42. Diagrame indicate (inchise) suprapuse in coordonate (p, V)
(presiunile ciclului adiabatic cu ardere paA
si presiunile ciclului cu schimb de caldura si ardere prA)

E) CALCULUL LUCRULUI MECANIC INDICAT $I A PUTERII EFECTIVE UNITARE.
VERIFICAREA ATINGERII PERFORMANTELOR IMPUSE

Elementele teoretice aferente acestui titlu sunt prezentate in capitolul 9.
{03+02)/2*(13-12)

— ’.@[VH_V: |

C D E k: Rl H | | K L L P

Marimi calculate @ [RAC] V[m3] A{m2l—aQcll] paa [Pa] pr L]

4 180 0.0005 0.0351 0 132126 13712597 . 132125.97 132125.97 1]
4000 Cursa pistonului § [m] 0.0955 181 0.0005 0.0351 0 132135 132159.71 132134.73 132159.h -0.00319]
Fig. 10.43. Determinarea lucrului mecanic pe pas de calcul

In figura 10.43 se prezinti ecuatia de calcul pentru lucrul mecanic intre doua unghiuri
succesive (aria trapezului cu laturile pi si pi+1 si cu inaltimea Vi+1- Vi). Se observa ca sub capul
de tabel Li [J] s-a initializat coloana cu zero iar In urmatoarea casuta s-a calculat aria primului
trapez. Se apasd dublu clic pe mouse-ul pozitionat in coltul din dreapta jos si se obtin ariile
tuturor trapezelor ce insumate dau lucrul mecanic indicat brut.
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fr | =sum(p2:r362

) -1 4
\>L_ =L, =Y‘M|V_J -V

E F G
Lucrul mecanic indicat brut Lib [J} 707.31199

Fig. 10.44. Calculul lucrului mecanic indicat brut

Jr | =F27*C10

\ Lel =Mm L:J,

F G
Lucrul mecanic indicat brut Lib | 707.31199
Lucrul mecanic efectiv [J] 601.21519

Fig. 10.45. Calculul lucrului mecanie efectiv (unitar)

Impartind lucrul mecanic efectiv la durata ciclului, se obtine puterea efectiva unitara
calculata.

Je | =F28/F6
» P = L,
L3 ;:‘
E Sha, [ IS
Lucrul mecanic efectiv [J] . 601.21519
Puterea efectiva unitara {W] "‘l 20040.506_|

Fig. 10.46. Calculul puterii efective unitare
Daca notam cu Peit puterea efectivd unitard data initial prin tema de proiectare si cu

Peic puterea efectivd unitard rezultatd prin calcul, putem calcula eroarea relativa err prin
formula:

err =226 ell (10.1)
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In figura 10.47 se calculeazi aceasta eroare relativa.

Jr || =(F29-F5)/F5

E F G
Puterea efectivd unitard {W] 20040.506

Eroarea relativa err A 0.0832706_|

Fig. 10.47. Calculul erorii relative pentru puterea efectiva unitara

Pentru a reduce aceastd eroare de 8.33%, putem modifica unul sau mai multi dintre
parametrii adoptati. De fapt, o parte dintre parametrii adoptati pot fi modificati prin actionarea
asupra sistemului sau sistemelor ce ii determind. Spre exemplu, legea de ardere reald este
determinatd de sistemul de injectie prin legea de injectie, si structura jetului de carburant, de
arhitectura camerei de ardere (ce induce anumite miscari pentru gazul din cilindru), de nivelul
parametrilor termodinamici din cilindru etc. In figura 10.48 se prezinta valorile acestor ultime
calcule cu datele anuntate initial.

@, [[RAC] 340 Masa aerului captat [g] 0.670625

| A, ["RAC] 70 Masa gaze reziduale [g] 0.006774

a 6.9 Masa din cilindru ISA [g] 0.677399

m 2 Volumul minim [m3] 2.633E-05

Volumul in ISA [m3] 0.0005003

ui Presiunea initial3 pini [Pa] 132125.97

T, [K] 450 Temperatura initiala [K] 340

T[K] 340 Qctot [7] 1310.4167

Ver 0.01 Qclo) [7] 1310.4167

Coeficient de schimb de caldurd [W/(m2K 207.15863

dru si carburantul dQp(e) [J] -0.033326
R [I/kgK] 287
(my/m.)s=Lyn [-] 14.5

H; [J/g] 42500 Lucrul mecanic indicat brut Lib [J] 707.31199

k 1.375 Lucrul mecanic efectiv [J] 601.21519

Puterea efectivd unitard {W] 20040.506

Eroarea relativé err 0.0832706

Fig. 10.48. Rezultate finale cu datele initiale din tabelele (10.2-10.4)

Legea Vibe aleasa poate fi folosita ca un reper pentru cei ce stabilesc legea de injectie
si restul elementelor ce determina legea de ardere. In cazul nostru, putem actiona pentru a
scidea eroarea relativa err modificAnd momentul de inceput al arderii din 340 [°’RAC] (avans
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de 20 grade fatda de PMI) in 350 ['RAC] (avans de inceput al arderii de 10 grade). Se obtin astfel
rezultatele din figura 10.49, unde err este de 2.21%.

sz [HRAC} 350 Masa aerului captat [g] 0.670625

| AQ, [GRAC} 70 Masa gaze reziduale [g] 0.006774

a 0.9 Masa din cilindru ISA [g] 0.677399

m 2 Volumul minim [m3] 2.633E-05

Volumul in ISA [m3] 0.0005003

i Presiunea initiald pini [Pa] 132125.97

T, [K] 450 Temperatura initiala [K] 340

T[K] 340 Qctot [7] 1310.4167

Yar 0.01 Qcle) [J] 1310.4167

Coeficient de schimb de cdldurd [W/(m2K 207.15863

dru si carburantul dap(o) [1] -0.033326
R [I/keK] 287
(ny/Me)s=Lon [-] 14.5

H; [J/g] 42500 Lucrul mecanic indicat brut Lib [J] 666.79834

k 1.375 Lucrul mecanic efectiv [J] 566.77859

Puterea efectivi unitard {W] 18892.62

Eroarea relativd err 0.0212227

Fig.10.49. Efectul modificarii momentului de inceput al arderii asupra erorii relative

Cu aceste modificari, graficele ce reprezinta diagramele indicate se modifica presiunea
maxima scazand semnificativ, dupa cum se observa in figurile 10.50 si 10.51.

Se constata cd, pe langa fapul ca eroarea err s-a micsorat ajungand in limita acceptata
(sub 5%), si presiunea maximd la motorul real (cu ardere si schimb de caldurd) a scazut
semnificativ de la pmax=118.6 [bar] la pmax= 79.67 [bar], ambele valori fiind de fapt admisibile
(presiunea maxima in cilindru la un motor turbosupraalimentat poate depasi 220 [bar] —vezi
[18]). Riscul unei astfel de modificari consta in posibilitatea aparitiei supraincalzirii motorului
datorita deplasarii arderii in destindere.
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Fig. 10.50 - Cele patru diagrame indicate (deschise) suprapuse
(pentru toate cazurile considerate), cu avansul de inceput al arderii micsorat
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Fig. 10.51 - Diagrame indicate (inchise) suprapuse in coordonate (p, V)
(presiunile ciclului adiabatic cu ardere paA si presiunile ciclului cu schimb de caldura si ardere prA)-
cu avansul de Inceput al arderii micsorat

Modificarea momentului de inceput al arderii de la 340 la 350 grade RAC s-a facut fara
modificarea celorlati parametri ce definesc legea de ardere, in realitate acest fapt este imposibil.
Intarzierea Inceputului arderii se face prin intarzierea Inceputulului injectiei care se va face la
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valori mai mari ai parametrilor presiune si temperatura din cilindru. Efectul este o micsorare a
perioadei de intarziere la autoaprindere si implicit o micsorare a cantitatii de amestecuri
preformate fapt ce duce la modificarea factorului de forma al legii de ardere. Evident, teoretic
este posibil sa se modifice si ceilalti parametri ce definesc legea Vibe.

In spatele legii de ardere se afld legea de injectie cu structura jetului, miscirile
organizate din cilindru, starea gazului din cilindru, fenomenele de vaporizare si difuzie si nu in
ultimul rand reactiile chimice exoterme dintre carburant si comburant. Solutia la care am ajuns
trebuie sd poata fi atinsd prin manipularea din proiectare a fenomenelor amintite, altfel spus
legea de ardere la care am ajuns reprezinta doar un reper pentru cei ce aleg sistemul de injectie,
arhitectura camerei de ardere, sistemul de supraalimentare etc.

Se poate modifica temperatura initiald 7" alegdnd o valoare mai micad (presupunand
existenta unui racitor intermediar) sau se poate modifica temperatura peretilor 7} la o valoare
mai micd (prin managementul sistemului de ricire sau/si al supraalimentarii). Modificarea
temperaturii initiale duce si la modificarea presiunii intiale si a celorlati parametri calculati, la
fel ca si modificarea coeficientului de gaze reziduale cu ajutorul sistemului EGR de reciculare
a gazelor de ardere. Se poate chiar micsora consumul specific efectiv de carburant. Evident ca
este de dorit ca orice modificare sa poata fi realizata si practic.

In concluzie, diagrama indicati obtinuti este doar o aproximatie a realitatii, dar ofera
un reper pentru calculele de anteproiect si pentru cei ce proiecteaza sistemele ce echipeaza
motorul si interactiunile dintre acestea. O altd foarte importanta aplicatie a fisierului de calcul
construit este faptul cd oferd posibilitatea evidentierii modului in care sunt influentate
performantele dacd se modifica un anumit parametru.

In prezent existi programe specializate de calcul pentru motoare termice care permit
simularea desfasurarii fenomenelor din toate volumele ce sunt traversate de fluidul de lucru, cu
luarea in considerare a caracteristicilor tuturor sistemelor ce deservesc sistemul gaz din cilindru.
Printre acestea amintim pachetele de programe AVL BOOST si AVL FIRE sau KIVA. Lucrarea
de fatd este si o invitatie pentru cei ce o vor parcurge pentru a face pasul spre utilizarea unui
program de calcul de firma pentru studiul comportarii motoarelor.
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