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Rezumat: Lucrarea propusi se inscrie in tematica cercetarilor legate de valorificarea biomasei ca resursd energetica alternativa. S-au
studiat diferiti biocombustibili produsi din biomasa si utilizarea lor in motoarele cu ardere interna. Lucrarea prezinta unele rezultate ale
modelarii proceselor termodinamice de ardere din cilindrul motorului alimentat cu benzina, biocarburanti sau cu un amestec benzini-
etanol in diferite proportii. Modelul este implementat in Maple, un sistem de calcul simbolic. Rezultatele modelirii permit o comparare a
influentei biocarburantilor (bioetanol, biogaz, biodiesel) asupra arhitecturii motorului si asupra emisiilor poluante.
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Abstract: The proposed paper is in align with biomass energetic recovery research thematic as alternative energy source.
We study the different biofuels issued from biomass and their utilization in internal combustion engines. The paper
presents some modeling results of the thermodynamic combustion processes inside the engine cylinder fueled with gasoline,
biofuels, or, in different proportion with gasoline —biofuels blends. The model is implemented in Maple, a Symbolic Computation
System or Computer Algebta System. The modeling results allowed a comparison of the biofuels (bioethanol, biogas, biogazole)
influence upon the engine architecture and upon the effluents.

Key words: modeling, algorithm, biomass, biofuels, bioenergy, engine, combustion

Nomenclaturi:
Al aleraj m
A ) raport masic stoechiomeaerric ner-combustibil -
(= citldura spocil1od mues aeralui la volum constant Fike Ky
<« citldura spoecifics masicit a acralui la presiune constanta Liike Ky
I cursa pistonuiui ey
et O coeticienti specitici Meciire: taze a cichulu motor -
[A RSN raport mrasie stocchiometice combustibil-aer -
kK coelicient politropic .
Ko conductanta termmica la volum constant WK
e conductanta termic 1 pPresiune constant a WK
Yy mins=a combustibilalog kg
(439 masa de aer ciclat kg2
oy a=a tomla de paz ciclat (aer + combustibily kg
N, molara a combustibilului ke kol
N, masa molara a acrului ke knrol
N, masa molard a amesteculur dupd prima mjectic Ke Kol
N, masa molarit a amestecului towal Kz /' Knol
0 numarul de meodd Emol
& presiunea Pa
P presiunea atrmosiericd Pa
B presiunea medie a amesitecculol garos bar
P Presiunea in motorul antrenat fHrd combustie bar
Pl puterea calorifica inferioara a combustibilulei Vg
«© wildura J
R constania garzelor perfecte FAkmol.K)
T femperaturn -
T, temperatura medie o garzului K
A Vitera caracteristic ns
Wew wilinndreea m”
w ~za medie a pistonulai s
W eul mecanic g
(&4 voclicient de rranster de caldura W K
£ raportul volumic de comproesie =
ot £ coeticientul de exces de aer -
€ raport mnre combustia la volum constant =i cea la presiune constanta -
T unghinl de intarziere la inchiderea supapei de admisie rad
p avansul la aprindere racd
Indice

Pentru ciclul moror

1 achimisia

itul compresiei
ul combustier 1o volum constamt

g ul combusticed la presiune constantd
Se sihrsitul destinderia

1. As. drd., Facultatea de Energetica, Universitatea ,,Politehnica” Bucuresti, Romania (* Autor corespondent);
2. Prof., Laboratorul de Energetica si Mecanica Teoreticd si Aplicatd LEMTA, Universitatea Henri Poincare, Franta;

3. Prof., Facultatea de Energetica, Universitatea ,,Politehnica” Bucuresti, Rominia.

Revista Romani de Informatica i Automatic, vol. 18, nr. 1, 2008 73



1. Introducere

Combustibilii fosili (carbune, petrol si gaze naturale), sursa energeticd cea mai importanta la ora
actuala, sunt caracterizati de rezerve finite si emisii importante de CO,. O alternativa la combustibilii

fosili sunt rezervele reinnoibile de energie, cele care nu participd sau nu se implica activ in lantul global al
CO,. Acestea sunt: energia hidraulica, energia mareelor, energia geotermald, eoliand, solara, fotovoltaica,
energia inmagazinati de oceane, biomasa.

Legea din 2000 privind ,Cercetarea §i dezvoltarea biomasei”, defineste biomasa (sursd energetica
regenerabili), ca fiind ,,orice substanta organici, disponibila periodic sau reinnoibila, care include recolte
agricole, copaci, lemn §i deseuri de lemn, plante (inclusiv plante acvatice), ierburi, fibre si reziduuri
animale, reziduuri municipale si alte materiale reziduale.” Prin extensie biomasei i se pot asocia deseurile
animale, deseurile municipale si turba.

Pentru a inlocui combustibilii clasici pentru transport, au fost dezvoltate doua strategii care diferd, in
principal, din punct de vedere al constructiei motorului. O abordare pe termen lung favorizeaza motoarele
electrice, actionate cu pile de combustie, care functioneaza fard si producd emisii. Un alt concept care
poate fi implementat intr-un timp scurt se bazeaza pe dezvoltarea motoarelor care folosesc combustibili
alternativi. Desigur, sunt analizate si diverse solutii hibride.

Punctul comun al tuturor conceptelor este dat de faptul ca ele vor avea viitor numai pe baza surselor
regenerabile de energie. De asemenea, acesle tehnologii trebuie si fie disponibile la preturi acceptabile, sa
contribuie substantial la reducerea emisiilor de CO; si sd dezvolte un potential mare pentru inlocuirea
combustibililor conventionali.

Aceste cerinte sunt excelent indeplinite de catre biocombustibili, ca biodieselul, uleiul din rapitd,
bioetanolul, biometanul, biogazul, sau de combustibili sintetici care la momentul actual sunt in curs de
dezvoltare. Combustibilii sintetici au practic aceleasi caracteristici ca §i combustibilii fosili §i pot fi
folositi in motoare cu modificari destul de simple.

Biocombustibilii sunt usor de stocat si reprezintd o alternativa serioasd cu o mare prizi la public din
punct de vedere al pretului. Investitiile mari in tehnologiile si infrastructurile noi nu sunt neapirat
necesare pentru utilizarea biocombustibililor.

Printre solutiile studiate, biocombustibilii oferd reale perspective si reprezintd un domeniu de actualitate.

Articolul prezinti citeva rezultate ale modelarii proceselor termodinamice de combustie din cilindrul
motorului. Modelarea termodinamica se poate face urmérind diferitele cicluri prezentate in figura 1:

. ciclul Otto (combustia se produce la volum constant)

. ciclul Diesel (combustia se produce conform unei izobare)

ciclul mixt: reprezintd o combinatie intre cele doua cicluri clasice, in care o parte din combustibil
arde la volum constant si alta la presiune constanta. Acest tip de abordare permite o reprezentare mai
realisti. Ciclul mixt se apropie mai mult sau mai putin de unul din cele doua cicluri clasice, in functie
de reglajele care determind injectia combustibilului.
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Figura 1. Ciclurile termodinamice ale motorului [2]
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2. Modelul motorului in ipoteza: cildura intrati cu combustibilul impusi

Pentru a-i putea studia functionarea, s-a realizat modelarea motorului cu ardere interna utilizand limbajul
Maple. Studiul facut reprezinti o abordare in ipoteza cildura intrata cu combustibilul impusa.

Au fost declarate la inceput toate variabilele si toti parametrii utilizati in cadrul modelului, dupd cum este
prezentat in Ecranul de comanda 1.

Ecran de comandi 1

Tools Window  Help

Fie

D2BSH 2% 5¢ T BT -

Edit View Insert Format

irext] Math | maple Pict

| P Symbal Recogniion

[ — cve =780, cpe = 1074; gama =13,

In mod normal, modelarea proceselor din ciclul motorului se facea pentru o singura configuratie specifici
(Otto, Diesel sau mixt fix). Modelul propus introduce un parametru 6 ce permite varierea proportiilor celor
doua faze ale procesului de ardere (volum si presiune constantd), Astfel, ciclul diesel va corespunde la 6=0,
ciclul Otto la =1 si un ciclu mixt mediu va corespunde, de exemplu, la 6=0.5 (figura 2 si figura 3).
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Vimin Vmex ¥ kil i
Figura 2. Ciclul mixt teoretic [2] Figura 3. Ciclul mixt real

Pentru fiecare tip de combustie, o parte din caldurd este cedatd peretilor. Trebuie deci introdusi
notiunea de conductanta de pierderi termice K, et Ky, pentru cildura introdusi cu combustibilul pentru
partea de ardere la volum constant Q. si respectiv la presiune constanti Qcp, precum si o temperaturi a
peretilor motorului T,=480K.

Pentru a determina temperaturile la finalul fiecarui tip de ardere, se pot scrie bilanturile termice. Astfel,
pentru combustia la volum constant avem:
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Ty +T
ch=mn«'Cv‘(T3-T2)+va'(“'3:—2—Tp)"2?L ] (1)
Q. =0-m; -PCI  [J] (2)

In relatia (1), pentru a transforma pierderile termice K, -(Egjipr) [W] in caldurd pierdutd [J], am

estimat ca in cazul combustiei la volum constant, timpul de propagare al flacirii, pentru o vitezi de propagare a
frontului de flacara de 25 [m/s] este: ’:—SL - Aceasta modalitate pentru calculul timpului de ardere este specifici

motoarelor cu aprindere prin scanteie, in care arderea se produce la volum constant.

Masa totalid de gaz ciclat (aer + combustibil) pentru transformarea 2-3, m,, , se determina tinind cont ca

injectia de combustibil se face in doua puncte: prima datd in punctul 2, la sfargitul compresiei, unde se
injecteazd masa de combustibil & my si apoi , in punctul 3, unde se injecteazi masa de combustibil (1-0) my.

Pornind de la ecuatia (1) putem calcula temperatura la sfarsitul procesului de combustie la volum constant Tj.

Algoritmul implementat in Maple pentru realizarea acestui calcul este laborios, deoarece toate marimile ce
intervin in calcul trebuie declarate in functie de toate variabilele de care depind, in aceeasi ordine de aparitie in
program; in plus, in ecuatia (1) atat cildura specifici ¢, (calculati pomnind de la polinoamele publicate in
»labelele Thermochimice JANAF” [14]), cit si conductanta de pierderi termice K, (produsul dintre
coeficientul de transfer de cildura si suprafata de transfer de cildura), depind de temperatura Ts. Astfel, aceasti
ecuatie complicata obtinutd, se poate rezolva printr-un algoritm iterativ, presupunind o valoare de inceput
pentru temperatura T si determinénd, in final, valoarea exacti a acesteia cind diferenta dintre doua valori
succesive se incadreazi in limitele tolerate de erori. Ecuatia simplificata de calcul a temperaturii T3, obtinuta in
final este ilustratd in Ecranul de comanda 2.

Ecran de comandi 2
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Analog, putem scrie bilantul termic pentru arderea la presiune constanti.

T, +T 30 (V- Vs)
QCP:mt'cp-(T47T3)+Kp.,~(—3—2—‘—Tp)-?W:‘_—V; (] €)
Qcp :(176)'IHT'PCI [‘]] (4)
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ce

SEE E TRy

T3+Ty

Vom scrie bilantul tot in termeni de caldura si, pentru a transforma pierderile termice K, -( -Ty)

[W] in caldura pierduta [J], tinem cont de durata transformérii termice 3-4. Pentru cazul combustiei la presiune
constantd, timpul este estimat la; 22 Y3 =Vs) o L N7 S0 e ) [4]. Intr-o prima aproximatie, am
N (Vi -Vy) N = (Vi-Vy)
decis sa neglijam unghiul de intarziere la inchiderea supapei de admisie §i unghiul de avans la aprindere, care

este de ordinul a aproximativ 10 grade.

Pentru a determina debitul total de gaz ciclat (aer + combustibil) m, , am tinut cont ¢ in punctul 3 injectim
restul de combustibil (1-0) my.

Caldurile specifice ¢, si ¢, care intervin in ecuatiile ( 1) 5i (3) au fost calculate in fiecare punct al ciclului in
functie de temperatura instantanee, pornind de la polinoamele publicate in ,,Tabelele Thermochimice JANAF”

[14] (conform Ecranului de comanda 3), ca si calduri specifice ale amestecului de gaze de ardere rezultate in
urma combustiei, ponderate cu procentele masice (fira a considera in prima instanta fenomenul de disociatie).

Ecran de comandi 3
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Pentru a calcula coeficientul de transfer de cildura in cadrul modelului s-au utilizat 5 corelatii diferite:

a) Relatia lui Woschni (1965-1968) [7]

0.8
v
a=0013.—2t " [WmK] )
o
unde viteza caracteristici este:
T (6)

v=C,-w+(C, 2L 1. -
1 2 PV, (P, — o)

b) Relatia lui Woschni (1965-1968) [8]

Ts 4 TP 4
o8 100) 700 [W/m*K] 7
W
a=5173 0P+3?4w,c,,\,__u_, (7
T, ALY T-Tp

¢) Relatia lui Jaclitch (1929) (8]

¢=0.2445.p." T, "™ .(141.24- w) [W/m*K] (8)
g g
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unde n=0.394+1.68510°T, (9)
d) Relafia lui Nusselt (1923) [8]

“ﬁl EITEW [W/m?K] (10)

a=115-3{p’s T, - (1+1.24-w) + 0.0004206

e) Relatia lui Woschni (1965-1968) [5]

P (€ oW+ €y 2 _p)
. Fipipay e e [Wm*K] (1D

a=110-

TBD.SJ ] ALO.Z

Valoarea presiunii p; (calculati teoretic), care este presiunea maxima a ciclului motor a fost verificati in
functie de un criteriu de rezistentd a materialelor pentru peretii subtiri (grosimea peretilor cilindrului fiind de
ordinul a 3-5 mm):

p2cq
S2e 7 [Pa] (12)

unde:
- D este diametrul mediu al cilindrului motor [m];
- e- grosimea cilindrului motor [m];

- o,-tensiunea admisibild a materialului (fontd de aluminiu tratati) [Pal].

Corelatia (12) este valabila pentru un calcul static, dar se urmdregte pe viitor a se imbunatatii modelul
tinéind cont si de fenomenele dinamice din interiorul cilindrului si de oboseala materialului.

3. Interpretarea rezultatelor obtinute

Modelul elaborat permite stabilirea unei corelatii de calcul pentru coeficientul de transfer de caldura, care si
aproximeze mai bine pierderile termice pentru fiecare geometrie a motorului considerata si fiecare tip de
combustibil utilizat. Am aplicat modelul pentru benzini si bioetanol.

S-a studiat, de asemenea, §i variatia temperaturii in toate punctele ciclului motor in functie de parametrul 0.
Variatiile de temperaturd pentru corelatia b sunt prezentate in figurile 4 si 5. Valorile si variatia obtinutd au fost
validate cu cele existente in literatura de specialitate pentru motoarele cu ardere interni ( Tabelul 1). In figurile 4
$1 5, se poate observa ci sunt respectate conditiile pentru motorul Otto si Diesel: pentru 60, avem To=Ts, si
pentru 0=1, avem T5=T,.

1400 - - 1400 — —
1300 1300 |
1200 1200 +—
1100 +— 1100 -
~—1000 - ~1000 -
x =
=900 - =900 |
800 800 -
700 700
Ly 600 -
500 T T —— 500 - e T T
0 0102 03 04 05 06 07 08 09 1 0 01020304 0506070809 1
] '
Figura 4. Variatia temperaturii cu Figura 5. Variatia temperaturii cu parametrul 6
parametrul 6 (corelatia b) - benzina (corelatia b) - bioetanol
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Tabelul 1. Valorile temperaturii [K] in punctele reprezentative ale ciclului motor

Date din literatura de specialitate [15], [16], [17] — ciclul Date din model

Diesel
T, T, T, Ts T, T, T, Ts
320...350% 750...1100% | 1800...2800 | 1000...1200 | 300 | 632 | 1133...1272 | 604...641
330...400%* | 800...1200%*

*A (motor cu aspiratie normald)
**§ (motor supraalimentat)

Valorile din literatura de specialitate sunt estimate pentru un motor cu o turatie de 5000 rot/min si putere
maximi. Pentru o turatie redusi de 1500 rot/min (ca in cazul modelului), timpul de transfer de caldurd catre
pereti este mai mare, in consecintd, si fluxul transferat; deci, temperatura amestecului gazos ce se glseste in
interiorul cilindrului este mai mica.

Pentru temperaturile T, (sfargitul compresiei) si Ts (sfargitul destinderii), care sunt puternic dependente de
coeficientul politropic, diferentele sunt date de faptul ca acesta a fost mentinut constant (valoare din literatura
de specialitate k=1.3) in conceperea algoritmului modelului, dar in realitate, el este dependent de legea de
transfer de cildura pentru compresia 1-2 si respectiv pentru destinderea 4-5. Pe viitor se are in vedere
imbunititirea modelului prin calcului coeficientului k plecand de la definitia caldurii specifice politropice [9].

Pe baza aceluiasi principiu utilizat la studierea variatiei de temperaturd, se poate analiza si variatia
coeficientului de transfer de caldura (figura 6).
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Figura 7. Coeficientului de transfer de caldura
[kW/m2/K] calculat cu diferite formule pentru
acelasi motor [8]

Figura 6. Variatia coeficientului de transfer
de cilduri cu parametrul 8 - benzind

Variatia valorilor obtinute cu ajutorul modelului pentru coeficientul de transfer de cildurd pentru
partea de combustie izobara (3-4) este prezentata in figura 6. Se observi ca, in functie de corelatia aleasa,
acest coeficient este foarte variabil. Daca se compari rezultatele prezentate in figura 6 cu cele din figura
7, se observa cii ordinul de marime obtinut este acelasi cu cel din literatura de specialitate.

Diferentele dintre curbele prezentate in cele doud figuri de mai sus, sunt datorate in special
fenomenului de convectie, care este luat in considerare cu prea mare intensitate in corelatia utilizati, iar in
camera de combustie turbulentele nu sunt asa intense sau nu este luat in considerare cu suficienti
intensitate, cand turbulentele din camera de combustie sunt considerabile. Pe l4ngd aceste aspecte, mai
intervine si faptul ci relatiile ce estimeaza coeficientul de transfer de cildurd sunt specifice tipului de

geometrie a motoarelor pe care au fost determinate experimental.
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6. Concluzii

Scopul acestui studiu a fost stabilirea corelatiei ce poate aproxima cel mai bine pierderile termice in
motor. Acest lucru este dificil de realizat deoarece analiza transferului de calduri in interiorul motoarelor
se poate face utilizand diferite relatii empirice de calcul ce difera doar prin cativa coeficienti, §i care
riman specifice tipurilor de motoare pe care au fost determinate experimental.

Domeniul biocarburantilor este un domeniu inca putin explorat, aceastd modalitate teoretica de calcul
putand ajuta in acest sens, completand studiile experimentale.

Odata rezolvati aceastd problema, putem calcula si ceilalti parametri ai motorului, lucrul mecanic,
celelalte pierderi, randamentul etc. Se poate studia chiar influenta altor combustibili sau a amestecurilor
pentru un motor cu o geometrie data.

Modelul realizat permite, de asemenea, si studierea tipului optim de combustibil (sau amestec) ce
poate fi utilizat pentru un motor cu o geometrie datd si parametrii impusi. De asemenea, permite $i
studierea influentei pe care o au diferiti parametri ¢, 6, RAP, T, asupra performantei unui motor. Modelul
poate fi imbunatatit introducénd influenta disocierii sau a oboselii materialului (in studiul mecanic).
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