Capitolul 5

Ciclurile teoretice ale motoarelor
cu ardere interna cu piston

5.1. Generalitati

Studiul termodinamic al motoarelor cu ardere internd cu piston se face pe
baza unor cicluri teoretice obtinute prin transformarea ciclurilor reale. Aceste
cicluri teoretice sunt de fapt niste cicluri echivalente si reprezinta schematizarea
ciclurilor reale, in vederea aplicarii relatiilor termodinamice necesare studiului
lor.

5.2. Ipoteze de baza ale studiului termodinamic al ciclurilor

Idea esentiald in studiul termodinamic al motoarelor cu ardere interna
este perfectionarea lor prin cresterea randamentului procesului de transformare a
caldurii in lucru mecanic.

Principiul de functionare al motorului cu ardere interna, ca masind
termica, conduce la doua concluzii de baza, si anume:

a) conform primului principiu al termodinamicii, motorul cu ardere
interna nu poate produce lucru mecanic fara consum de caldura;

b) Conform celui de al doilea principiu al termodinamicii functionarea
motorului cu ardere internd este conditionatd de existenta a doud surse de
caldura, aflate la temperaturi diferite: o sursd calda, aflatd in interiorul
motorului $i o sursd rece in exterior, reprezentata de mediul inconjurator.

Aceasta schematizarea a ciclurilor reale ale motoarelor, efectuati in
vederea obtinerii ciclurilor teoretice se face pe baza catorva ipoteze
simplificatoare, grupate astfel:

- dat fiind proportia redusd a combustibilului in aer (aprox. 1/135), in
cadrul ciclului teoretic se poate adopta drept fluid de lucru aerul,
considerat gaz perfect;

- evolutia aerului se face intr-un ciclu inchis, cantitatea de aer ce
evolueaza in ciclu fiind 1 kg;

- valorile presiunii §i temperaturii aerului, la inceputul procesului de
comprimare, p, si T, se considera aceleasi pentru toate tipurile de
cicluri teoretice adoptate;
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- caldurile specifice ale fluidului de lucru, la presiune constanta, ¢, si la
volum constant, ¢, se considera constante cu temperatura;

- neglijand schimbul de caldura pe parcursul procesele de comprimare si
de destindere din ciclul teoretic, ele se vor considera procese
adiabatice, ecuatiile reprezentative avand exponentul k;

- cantitatea de caldurd, degajatd la motoarele reale prin arderea
combustibilului in cilindru se Inlocuieste prin cantitatea de caldura ¢q;,
considerata introdusa din exterior, fara pierderi;

- cantitatea de caldura, care la motoarele reale se pierde catre mediul
exterior se inlocuieste prin cantitatea de cildurd ¢,, considerata
sustrasd ciclului, fara pierderi.

Pe baza acestor ipoteze, din orice ciclu real se poate obtine prin
transformare, un ciclu teoretic echivalent, in care insa nu mai apar procesele de
admisie si de evacuare iar schimburile de caldura cu exteriorul sunt localizate la
extremitatile proceselor de comprimare §i de destindere. Deoarece toate ciclurile
teoretice au aceleasi coordonate pentru inceputul comprimarii, p, si T,, ele se
vor diferentia numai prin natura transformirilor in lungul cérora are loc
schimbul cu exteriorul a cantitatilor de céldura, ¢; si ¢».

In mod evident, valabilitatea concluziilor obtinute din studiul acestor
modele teoretice de motoare, depinde de ipotezele utilizate, deoarece
asemanarea dintre ciclul real si ciclul teoretic rezultat in urma transformarii este
cu atdt mai mare cu cat gradul de simplificare introdus prin ipoteze este mai
redus [5, 45].

5.3. Ciclul teoretic general al motoarelor cu ardere interna

Ciclul teoretic general a fost introdus in teoria motoarelor cu ardere
internd, in vederea studiului termodinamic, de citre Profesorul dr. doc. Emil
Gaiginschi.

Acest ciclu are la baza ipoteza conform céreia, atdt introducerea cantitatii
de caldurd, notata ¢q;, cat si cedarea cantitatii de caldura din ciclu, notata ¢, se
fac in lungul unei succesiuni de transformdri termodinamice simple,
caracterizate prin: v = const., p = const. si T = const. In acest mod, rezulta ciclul
reprezentat in fig. 5.1 a, in coordonate p, V si in fig. 5.1 b, in coordonate 7, S,
in care:

9=9 T, 9 si 9> =9 T4, T4y (5.1

Avantajul major al acestui ciclu consta 1n faptul ci, actionandu-se asupra
combinatiilor dintre transformarile in lungul cdrora au loc schimburile de
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caldura, rezultd un numdr mare de cicluri teoretice particulare, considerate
cicluri posibile, care includ toate ciclurile motoarelor termice cunoscute.
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Fig. 5.1 a, b Ciclul teoretic general al motoarelor cu adere interna reprezentat
in coordonate p, Vsi T, S

In acest mod, pe baza ciclului termodinamic general se stabilesc relatii
generale de calcul ce pot fi apoi particularizate, pe baza unor conditii,
obtindndu-se relatii valabile pentru fiecare ciclu termodinamic posibil [45].

O astfel de abordare a studiului termodinamic al motoarelor termice, nu
numai cd oferd o imagine de ansamblu a motoarelor cunoscute, ¢i pune in
evidenta si potentialul existent, oferind date asupra tuturor motoarelor posibile
din punct de vedere termodinamic, chiar dacd nu sunt realizate practic, ceea ce
poate genera idei pentru constructia de noi tipuri de motoare, cu avantaje
termodinamice superioare.

5.4. Ciclurile teoretice ale motoarelor cu ardere interna cu piston
uzuale

Considerand ca punct de plecare diagramele indicate reale ale motoarelor
uzuale, pe baza ipotezelor simplificatoare adoptate, se pot stabili diagramele
teoretice ale acestor motoare.

Facand abstractie de modul in care se realizeazd schimbul de gaze, in
coordonate p, V, intre aceste diagrame, sau cicluri, apar diferente numai in
portiunea caracteristica a procesului de ardere. Aceasta diferentiere conduce la
unul dintre principalele criterii de clasificare a motoarelor cu ardere interna cu
piston si anume cel care are la baza caracterul procesului de ardere.
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Avand 1n vedere ca punctul initial, de inceput a comprimadrii, notat cu a,
conform ipotezelor facute are aceleasi coordonate, (p,, T,), pentru toate ciclurile,
in vederea trasarii ciclurilor teoretice ale motoarelor uzuale se vor inlocui
curbele reprezentative ale proceselor de ardere din ciclurile reale, cu
transformdri termodinamice simple care sa reprezinte cat mai exact aceste
procese reale.

Figura 5.2 a, b, ¢ aratd comparativ, in partea de sus ciclurile reale, iar in
partea de jos ciclurile teoretice echivalente, pentru cele trei categorii de motoare
uzuale, definite in Cap.2 al lucrarii. Aceste categorii sunt notate prin a, b si ¢ si
corespund urmétoarelor tipuri de motoare:

a - motoare cu ardere la volum constant;
b - motoare cu ardere mixtda, la care arderea se desfasoara partial la

volum constant si partial la presiune constantd;

¢ - motoare cu ardere la presiune constantd.

Fig. 5.2 a, b, ¢ Ciclurile reale si ciclurile teoretice echivalente ale motoarelor
cu ardere internd cu piston uzuale
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Curbele care reprezintda la nivelul ciclurilor reale, procesele de
comprimare si de destindere au fost inlocuite, la toate cele trei categorii de
cicluri teoretice, prin curbele corespunzitoare transformérilor adiabate a — c,
respectiv z —d.

La nivelul procesului de ardere, pentru motorul cu ardere la volum
constant, evolutia ¢ — z a fost Inlocuita prin izocora ¢ — z, pentru motorul cu
ardere la presiune constantd, linia ¢ — z s-a inlocuit prin izobara ¢ — z, iar pentru
motorul cu ardere mixtd, evolutiile ¢ - y si y — z au fost asimilate cu izocora ¢ —
y, respectiv izobara y — z. In acest mod, cantitatile de caldura, care la motoarele
reale se introduc prin arderea combustibilului, la ciclurile teoretice se inlocuiesc
prin cantitatile de céldura introduse din exterior, in lungul transformarilor ¢ — z,
fara pierderi. Pe de alta parte, izocorele d — a constituie, pentru toate cele trei
cicluri teoretice, linii de inchidere si, in acelasi timp, unicele portiuni prin care
fluidul de lucru cedeaza céldura catre mediul exterior.

Trebuie mentionat ca aceste cicluri teoretice uzuale, obtinute dupa aceasta
metodologie de lucru, constituie cazuri particulare ale ciclului teoretic general al
motoarelor cu ardere internd, asa cum se va arata pe parcursul acestui capitol.

5.5. Analiza ciclului teoretic mixt

Desi studiul ciclurilor teoretice ale motoarelor cu ardere internd cu piston
se face dupa modelul ciclului teoretic general, pentru simplificare, generalizarea
se va limita la nivelul ciclului teoretic mixt, adica ciclul motoarelor cu aprindere
prin comprimare cu regim rapid de functionare.

Celelalte cicluri, adica ciclul motoarelor cu aprindere prin scanteie si
ciclul motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim lent de functionare
constituie cazuri particulare ale ciclului teoretic mixt. Din acest motiv, relatiile
de calcul se vor stabili numai pentru ciclul teoretic mixt, deoarece ele sunt
valabile si pentru celelalte doud cicluri, aplicand conditiile de particularizare
specifice [45].
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Fig. 5.3 a, b Reprezentarea ciclului teoretic mixt in coordonate p, V i in
coordonate T, S.
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Figura 5.3 a contine reprezentarea ciclului teoretic mixt, in coordonate
p, V, iar fig. 5.3 b reprezentarea in coordonate 7, S.

Considerand, conform uneia dintre ipotezele introduse, ca in punctul
initial al ciclului, notat cu a, parametrii termodinamici, (p,, T,) sunt cunoscuti,
tinand seama de natura transformarilor se pot stabili expresiile parametrilor din
varfurile ciclului. In acest scop se introduc urmitoarele notatii, fiecare dintre ele
avand o semnificatie:

Ve
&= 7 - raport volumetric de comprimare;
s Ve |
Ty - raport de destindere;
pP= 7 = 7 - raport de destindere prealabila;
y c
L _Pr_p -
z = » - » - raport de crestere a presiunii;

Inmultind intre ele al doilea si al treilea raport , adica:

_Vz Vd_Vd_Va_
S A A 62)

se obtine urmatoarea relatie Intre aceste caracteristici ale ciclului:
E=p-6 (5.3)

Aplicand relatiile dintre parametrii termodinamici, pentru fiecare dintre
transformarile care alcatuiesc ciclul, cu notatiile de mai sus, parametrii din
varfurile a, ¢, y, z, d ale ciclului vor fi:

a: (p,siTy)

V. k V k-1
.p.=p. || =p, & T =T -| =& =71 -&""
C.pc pa I/L pa S1 c a V a
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y: 2, =A-p.=p, A " si 7;:/12'7;:7;'/12"&_1

z

k-1

Z:pZ:py:pa-/'LZ-gk si T;:p.]—;}:]—;.ﬂ'z.p.g

7Y ¢
&
A IR DR

1 k-1 s k-1
1;=Tz-(gj =Ta-ﬂz-p-[3j =T,-4.p" 54

unde k reprezintd, asa cum s-a aratat, exponentul adiabatic al proceselor de
comprimare si destindere.

In continuare, pe baza acestor expresii obtinute se vor calcula cantitatile
de caldura schimbate in cadrul ciclului teoretic mixt.
Astfel, cantitatea de caldura ¢q;, introdusa in ciclu, va fi:

0=+, =4,+4,. =c,(T,-T.)+c,(T.-T,) 5.5

sau dupa inlocuire,

¢ =c,(T A" ~T,e" )+e, (T Ape™ ~T,1e"") (5.6)
si cum:
z—f =k (5.7)
obtinem:
¢, =¢Te" (A ~1)+k=2 (p-1)] (5.8)

Cantitatea de caldura ¢,, pierduta din ciclu, va avea expresia:

0 =00 =¢,(T,~T,)=c, (TP ~T,)=cT,(Ap" -1)  (59)
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deci:
0, =¢,T,(Ap" 1) (5.10)

Expresia generald a randamentului termic al transformarii este:

. =4t D (5.11)
a4 4
Prin inlocuire se obtine:
| T, (Ap' -1
n, =1= Cv]-;zgkA I:(ﬂ’z —1)+kﬂz (p_l):l (5.12)

Dupa simplificare si grupare convenabild, expresia randamentului ciclului
teoretic mixt capatd forma finala:

A.p" -1 1
A —1+kA (p-1) " (5-13)

77;m =1-

5.6. Particularizari ale ciclului teoretic mixt
5.6.1. Ciclul teoretic al motoarelor cu aprindere prin scinteie

Figurand din nou, atat in coordonate p, V, cat si in coordonate 7, S,
ciclul teoretic cu introducere de caldura la volum contant (fig. 5.4 a, b), care este
ciclul teoretic reprezentativ al motoarelor cu aprindere prin scanteie, se observa
ca el provine, de fapt, din ciclul teoretic mixt, prin suprimarea procesului y — z,
proces care corespunde introducerii, la presiune constanta, a cantitatii de caldura
qip-

In acest mod, punctul z se deplaseazd in locul punctului y. Aceasta
operatie se numeste particularizare si conduce la conditia:

p=1 (5.14)

si implicit la o a doua conditie, derivatd din relatia stabilitd anterior intre
caracteristicile ciclului teoretic mixt:

E=0 (5.15)
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Fig. 5.4 a, b Ciclul teoretic cu introducere de caldura la volum contant

Se obtine astfel un ciclul termodinamic fundamental, la care atat
introducerea céat si cedarea de caldurd se fac la volum constant si care se
numeste ciclu izocor.

Particularizarea expresiei randamentului ciclului teoretic mixt, prin
introducerea celor doud conditii de mai sus (p = [/ si € = ¢), conduce la
urmatoarea forma a randamentului ciclului izocor:

1

17, =1- = (5.16)

5.6.2. Ciclul teoretic al motoarelor cu aprindere prin comprimare
cu regim lent de functionare

Ciclul teoretic cu introducere de caldurd la presiune contanta, care este
ciclul teoretic reprezentativ al motoarelor cu aprindere prin comprimare cu
regim lent de functionare, este trasat in coordonate p, V, si in coordonate 7, S, in
fig.5.5a, b.

Acest ciclu deriva din ciclul teoretic mixt, prin suprimarea procesului ¢ —
», de introducere la volum constant a cantitatii de caldurd q;y. in acest fel,
punctul ¢ se deplaseaza in locul punctului y, particularizare care conduce la
conditia:

A =1 (5.17)
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Fig. 5.5 a, b Ciclul teoretic cu introducere de caldura la presiune contanta

Acest ciclu deriva din ciclul teoretic mixt, prin suprimarea procesului ¢ — y, de
introducere la volum constant a cantitatii de caldura ¢;y. In acest fel, punctul ¢
se deplaseaza in locul punctului y, particularizare care conduce la conditia:

A =1 (5.18)

Introducand in relatia randamentului ciclului teoretic mixt, conditia A, = /
se obtine, ca un caz particular, expresia randamentului termic al ciclul teoretic al
motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim lent de functionare:

n, =1—k(p_1)-gk_1 (5.19)

Pe baza reprezentarilor in cele doud tipuri de coordonate, precum si a
relatiilor de calcul a randamentului termic se analizeaza influentele diversilor
factori, in special a parametrilor care determind configuratia ciclurilor, asupra
acestui tip de randament [6, 17, 45].

5.7. Influente asupra randamentului termic al ciclurilor teoretice

5.7.1. Influente asupra randamentului termic al ciclului teoretic al
motoarelor cu aprindere prin scinteie

Deoarece, prin ipotezele initiale s-au considerat céldurile specifice
invariabile in raport cu temperatura, tindnd seama de raportul,
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(5.20)

rezulta ca si exponentul adiabatic este constant cu temperatura.
In aceste conditii, analizdnd expresia randamentului termic al ciclului
teoretic al motoarelor cu aprindere prin scanteie,

n, =l-—5 (5.21)

reiese dependenta acestuia doar de raportul volumetric de comprimare, &. Astfel,
randamentul creste odatd cu cresterea valorii raportului volumetric de
comprimare, &, variind deci in acelasi sens cu acesta, asa cum se arata in  fig.
5.6 a [45].
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Fig. 5.6 a, b Dependenta randamentului termic de variatia raportului de volumetric de
comprimare

Dupa cum se observa, in domeniul rapoartelor mici, randamentul termic
al ciclului teoretic al motoarelor cu aprindere prin scanteie este mai sensibil la
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modificarile raportului volumetric &. La valori mai mari ale lui &, cresterea
randamentului termic devine insd progresiv mai lentd, pentru ca apoi sa tinda
asimptotic citre valoarea I. In vederea efectudrii unor optimizari, in fig. 5.6 b
este redatd o reprezentare mai exacta a variatiei randamentul termic al ciclului
teoretic al motoarelor cu aprindere prin scanteie, pentru valoarea k = 1,35 [10].

Trebuie 1nsa observat ca, in realitate, exponentul k, chiar in ipoteza
constantei acestuia, prin valoarea sa poate influenta valoarea randamentului
termic si implicit pe aceea a randamentul indicat, respectiv a randamentul
efectiv al motorului. Astfel, odatd cu saracirea intensd a amestecului creste
proportia gazelor biatomice din componenta acestuia, gaze care au calduri
specifice mai mici, ceea ce atrage majorarea valorii lui k si implicit, cresterea
randamentului termic al motorului. In plus, gazele biatomice pot determina o
reducere a intensitatii disocierii pe durata arderii. De aici si interesul pentru
utilizarea amestecurilor foarte sarace in motoarele cu aprindere prin scénteie.

Concluzia formulatd mai sus, privind dependenta dintre randamentul
termic al acestui ciclu si raportul volumetric de comprimare se poate extinde si
asupra ciclurilor reale ale motoarelor cu aprindere prin scanteie, evident cu
rezerva impusd de ipotezele simplificatoare adoptate. In acelasi timp trebuie
avut 1n vedere ca randamentul termic constituie numai unul dintre factorii care
determina randamentul ciclului real.

5.7.2. Influente asupra randamentului termic al ciclului teoretic al
motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim lent de

functionare

Reluadnd expresia randamentului acestui tip de ciclu:

(5.22)

si tindnd seama de constanta exponentului adiabatic k, se observa ca, spre
deosebire de cazul precedent, valoarea acestuia depinde de doi factori si anume,
de raportul volumetric de comprimare ¢ si de raportul de destindere prealabila p.
Pentru a studia dependenta randamentului 7,, de acesti doi factori se vor
considera urmatoarele cazuri:
a) modificarea raportului volumetric de comprimare & valoarea lui p
ramanand constanta;
b) modificarea raportului de destindere prealabila p, valoarea lui & ramanand
constanta.
¢) modificarea simultand a celor doud rapoarte, raportul volumetric de
comprimare ¢ §i raportul de destindere prealabild p
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Punand in discutie cazul a) se construiesc doua cicluri teoretice, ambele
reprezentate in fig. 5.7 a, b, in coordonate p, V' si T, S, cicluri care respecta
conditia enuntatd, astfel Incat:

si. pl= p” (5.23)
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Fig. 5.7 a, b Cicluri teoretice izobare obtinute in conformitate cu cazul a)

Analizand fig. 5.7 b, reiese ca aria (m ¢’z’n m) > aria (m ¢”z”n m); cum insa
aceste arii sunt proportionale cu cantitatile de céldurd introduse prin
transformarile ¢’- z’si ¢”- z”, adica cu ¢;’, respectiv cu ¢; % evident vom avea:

q:"> q1” (5.24)

Pe de alta parte, cedarea de caldura se face, pentru ambele cicluri, de-a Iungul
transformarii d — a, ariile corespunzatoare fiind comune si deci egale, astfel incat
cantitdtile de caldura ¢,’si ¢,” vor fi, la randul lor egale:

g = q7 (5.25)

Cum insa randamentul termic al unui ciclu teoretic are expresia generala:
9.~ 49 q,

n =——-=1--= 5.26
g q9, q, ( )
randamentele celor doua cicluri analizate vor fi:
1 —_ q '2 " q "
n, === opt, =1-=2 (5.27)
1 q

In conditiile date, relatia care se stabileste intre randamente este:

n' > 1" (5.28)
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ceea ce aratd cd, in acest prim caz analizat, randamentul termic al ciclului
teoretic al motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim lent de
functionare depinde in mod direct de raportul volumetric de comprimare, el
crescand odata cu majorarea lui acestuia.
Cazul b) pune in discutie doua cicluri, continute, de asemenea in ambele
tipuri de coordonate, in fig. 5.8 a, b si obtinute pe baza conditiilor stipulate,
traduse prin urmatoarele relatii intre parametrii definitorii ai configuratiei lor:

' "

g'=&" ¢ p'>p" (5.29)

Zl

c d

d"f
|
a |
] ] |

m n" nr

b)

Fig. 5.8 a, b Cicluri teoretice izobare obtinute in conformitate cu cazul b)

Printr-un rationament similar cazului precedent se obtine din nou conditia
suplimentara:

qi > qi 7 (530)

completata insa cu o altd inegalitate, adica:

q:"> q,” (5.31)

deoarece aria (m ad’n’m) > aria(mad”n”m).

In aceste conditii, odati cu variatia cantititii de cildurd ¢; se modifica si
cantitatea de caldura gq,, astfel incat, in cadrul acestui tip de ciclu, la cresterea in
decursul unei transformari izobare, a cantititii de cédldurd ¢;, cantitatea de
caldura ¢, se modifica dupa izocora, inregistrand din acest motiv o crestere mai
accentuati. In consecinti, raportul ¢/, nu riméane constant, ca in cazul
precedent, ci se majoreaza, ceea ce atrage o relatie intre randamente de tipul:
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n', <n", (5.32)

In concluzie, la cresterea raportului de destindere prealabild p, atunci
cand raportul volumetric de comprimare & ramdne constant, randamentul
termic al ciclului teoretic al motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim
lent de functionare scade.

Pentru cel de al treilea caz, cazul ¢), conditiile enuntate se vor pune sub
forma:

e'>e" i p'<p" (5.33)

Fig. 5.9 a, b Cicluri teoretice izobare obtinute in conformitate cu cazul c)

ceea ce conduce la ciclurile din fig. 5.9 a, b. Drept conditie suplimentara se
introduce egalitatea:

"= q.” (5.34)

Pe de alta parte, aria (m a d’n”m) < aria (m a d” n” m), ceea ce conduce la o
relatie intre cantitdtile de caldurd cedate, la nivelul acestor cicluri, de tipul
urmator:

9’ < q” (5.35)
Avand 1n vedere relatiile de definitie ale randamentelor celor doua cicluri

se obtine:

n'>n", (5.36)

Se mentioneaza ca aceastd inegalitate nu se mentine Tnsd pentru toate
relatiile dintre cantititile de cdldura introduse in ciclu.

In fig. 5.10 se reda, in mod sintetic, variatia randamentului termic al
acestui tip de ciclu, in functie de raportul volumetric de comprimare &, pentru
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diverse valori ale raportului de destindere prealabila p, considerandu-se valoarea
exponentului adiabatic, k = 1,35 [10].
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Fig. 5.10 Variatia randamentului termic al ciclului cu presiune constantd in
functie de raportul volumetric de comprimare pentru diverse valori ale
raportului de destindere prealabila p

5.7.3. Influente asupra randamentului termic al ciclului teoretic al
motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim rapid de
functionare

Aceasta categorie de motoare, prezinta o importantd deosebita, deoarece
ea include motoarele Diesel pentru autovehicule rutiere, pentru tractoare si
magini agricole, precum i motoare pentru masini si utilaje de constructii , etc.,
concluziile obtinute in urma studiului putand fi deosebit de utile in vederea
proiectarii i optimizarii lor.

Analizand expresia randamentului termic al ciclului teoretic al motoarelor
cu aprindere prin comprimare cu regim rapid de functionare,

p o=1- Ap" -1 - 1
" A -l+kA (p-1) (5.37)

se constatd cd, daca se considerd constant exponentul adiabatic, k, atunci
valoarea randamentului depinde de trei factori si anume de rapoartele &, A, si p,
care constituie, de fapt, caracteristici ale ciclului.

Posibilele modificari ale conditiilor de evolutie din acest ciclu teoretic
conduc, in esentd, la trei cazuri care prezintd interes pentru studiul teoretic.
Aceste situatii vor fi, pe scurt, grupate astfel:
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a) modificarea raportului volumetric de comprimare &, valoarea parametrilor
A ,si p raimanand constanta;,
b) mentinerea constantd a raportului volumetric de comprimare g,
modificandu-se valoarea parametrilor A, si p;
¢) modificarea simultana atat a raportului volumetric de comprimare &, cat si
a parametrilor A, si p.
Ca o conditie suplimentard, in cazurile b) si ¢), cand se modificd valoarea
parametrilor A, si p se va considera si invarianta cantitatii de caldura introduse in
ciclu, adica ¢; = const.
Cazul a) este unul dintre cele mai interesante pentru studiu, deoarece
concluziile care se desprind sunt de utilitate practica. Conditiile acestui caz se
transcriu sintetic astfel:

e'Fe"#e”.,  A=AT=AT.; pl=p’=p”.; (538)

Pe aceste baze se construiesc doua cicluri, redate in ambele tipuri de coordonate
in fig. 5.11 a, b, ai céror parametri de configuratie indeplinesc relatiile de mai
jos, adica:

e’>¢e”; A'=A17; p'=p” (5.39)
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Fig. 5.11 a, b Cicluri teoretice mixte obtinute in conformitate cu cazul a)
Ariile reprezentative din diagrama 7, S, conduc in mod facil Ia

urmatoarea observatie, relativ la cantitatile de caldurd schimbate in cadrul
ciclului:

6]1,> QJ” Sl q2,: QQ” (540)
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In conditiile stabilite, pe baza relatiilor de definitiec a randamentelor
termice a celor doua cicluri, se obtine:

n', >n", (5.41)
ceea ce arata ca in acest caz de studiu, randamentul termic al ciclului teoretic al
motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim rapid de functionare,
variaza in acelagi sens cu raportul volumetric de comprimare & adica la
cresterea lui & cdnd valoarea parametrilor A, si p ramdne constantd,
randamentul termic creste.

Se mentioneaza, cu titlu de observatie, ca aceastd dependentd se mentine
chiar si cu modificarea parametrilor A, si p, dar cu o relatie intre cantitatile de
caldurd introduse, ¢;, care sd asigure in permanentd constanta cantitatilor de
cilduri ¢, adica g, = const. In acest caz, conditiile de legatura se pot rezuma la:

e’ >e"> ¢ 51 q2/: 6]2”: 6]2”’ (542)

Cazul b) este un caz tipic motoarelor Diesel, el referindu-se practic, la
situatia cand pentru acelasi raport volumetric de comprimare se studiaza
influentele care apar la modificarea celorlalti doi parametri caracteristici ai
ciclului, A; si p, ajungindu-se la concluzii extrem de interesante, care in final,

pun de fapt bazele studiului comparativ al ciclurilor teoretice uzuale.
Conditiile definitorii ale acestui caz se pot pune sub forma:

e'=e"=¢"..; AT <L <AL".. pT>p’>p”.;(543)

cu respectarea insa a conditiei suplimentare, mentionate mai sus, care apare in
acest caz si anume:

o' =qa"=q” (5.44)

Trecandu-se la reprezentdri, aceste conditii sunt satisfdcute de trei cicluri,
corespunzand celor din fig. 5.12 a, b. La nivelul diagramelor aferente acestor
cicluri, compararea ariilor corespunzitoare conduce la urmatoarea relatie intre
cantitdtile de caldura cedate:

"< g’ < g, (5.45)

de unde rezulta, la nivelul randamentelor termice, inegalitatea:
n ' m
n. >mn,>1m, (5.46)
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Astfel, 1n acest al doilea caz analizat se pune in evidenta faptul ca atunci
cdnd se mentine constant raportul volumetric de comprimare & modificandu-se
valoarea parametrilor A, si p, randamentul termic al ciclului teoretic al
motoarelor cu aprindere prin comprimare cu regim rapid de functionare,
variazd in acelasi sens cu A, §i in sens invers cu p.

A

Fig. 5.12 a, b Cicluri teoretice mixte obtinute in conformitate cu cazul b)

Asa cum s-a ardtat, aceastd concluzie este deosebit de utild in studiul comparativ
al ciclurilor teoretice uzuale. Cu ajutorul fig. 5.12 a se pune in evidenta ca
modificarea parametrilor 4, si p poate conduce la transformarea ciclului teoretic
mixt Intr-unul dintre cele doua cicluri teoretice uzuale, studiate anterior, asa cum
de altfel, s-a aratat in cadrul paragrafelor 5.6.1. si 5.6.2.  Astfel, ciclul teoretic
mixt devine, la limitd, fie ciclu izocor, daca p = 1, fie ciclu cu introducere de
caldurd la presiune contantd, adica ciclu izobar, dacd A, = 1. Intr-o astfel de
interpretare, relatia randamentelor devine, la limita:

77[‘, > 77tm > 77[1) , (5 47)
conditiile initiale transformandu-se corespunzator, adica :
& T&m= gp sl qiv = qim = qlp (548)

Influenta simultand a celor doi parametri, A, si p asupra randamentului
termic al ciclului teoretic mixt, cand raportul volumetric de comprimare & si
cantitatea de caldurd introdusa in ciclu, ¢q;, se mentin constante este reprezentata
in fig. 5. 13. Se mentioneaza, ca din punct de vedere analitic, aceasta influenta
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se exprimd printr-o relatie de dependentd intre randamentul termic, 7, si
parametri A, si p, care tine seama si de faptul cd distributia
caldurii intre procesul de introducere izocor si procesul de introducere izobar,
poate fi diferita (¢, = ¢, + g, = const.).

%

A=/ A=Amex A

P Pmax P=r

Fig. 5. 13 Influenta simultana a celor doi parametri, A, si p asupra randamentului
termic al ciclului teoretic mixt

Cazul c¢) are in vedere modificarea simultana a celor trei caracteristici ale

ciclului, cu aplicarea criteriului referitor la constanta cantititii de cildura
introduse. Aceste aspecte se redau prin urmatorul sir de conditii:

e'te"te”.,  A=AT=AL".. p'=p’=p”.; (549)

q1/: q]//: q]/// (550)

Doua dintre posibilele cicluri teoretice mixte care respectd aceste conditii sunt
reprezentate in fig. 5.14, relatiile Intre parametrii fiind:

e’ >¢e”; A< A7 p’ < p” st g =q;” (551
Asa cum se observa, aria (m a d’n’m) < aria (m a d”n”m), ceea ce implica
6]2,< 6]2” (552)

si, in final:
'

"
nzm> 77[”

n

(5.53)
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Fig. 5.14 a, b Cicluri teoretice mixte obtinute in conformitate cu cazul c)

Relativ la acest al treilea caz, se concluzioneaza ca modificarea simultand a
parametrilor € A, si p, cu mentinerea constantd a cantitatii de caldura q,
determina o variatie a randamentului termic in acelasi sens cu raportul
volumetric de comprimare & §i sens invers cu cei doi parametri A, si p [18, 45].

5.8. Comparatii intre ciclurile teoretice uzuale ale motoarelor cu
ardere interna cu piston

Studiul ciclurilor teoretice se completeaza cu o analizd comparativa a lor,
avand drept scop stabilirea ciclurilor, corespunzatoare unor motoare existente,
care, in anumite conditii determinate, asigurd cel mai bun randamentul termic. in
acelasi timp, prin aceastd analiza se stabilesc si solutiile optime pentru marirea
randamentului termic. Cu alte cuvinte, prin analiza comparativd a ciclurilor
teoretice se poate pune in evidentd care tip de motor transforma mai avantajos
caldura 1n lucru mecanic, in anumite conditii de functionare.

Aceste concluzii pot fi extinse la nivelul motoarelor reale, cu rezerva
impusa 1nsd de ipotezele simplificatoare introduse la transformarea ciclului real
in ciclu teoretic echivalent. Tocmai din acest motiv, o astfel de analiza trebuie
facuta in cadrul unor criterii care sa determine complet configuratia ciclurilor si
sd asigure calculul randamentului termic.

Criteriile de comparatie introduse trebuie sa reflecte cat mai exact
conditiile reale de functionare ale motoarelor, tindnd seama si de factorii care se
iau In consideratie la proiectarea lor.

Avand in vedere dependenta pronuntatd a randamentului termic de
valoarea raportului volumetric de comprimare, acesta poate fi considerat factorul
principal la formularea criteriilor de comparatie intre cicluri. In cadrul acestui
principal criteriu se disting doua grupe de criterii de comparatie §i anume:

78



A. Grupa de criterii caracterizare prin egalitatea rapoartelor volumetrice
ale ciclurilor care se compara,

& TEn=2¢& (5.54)

B. Grupa de criterii caracterizate prin valori diferite ale rapoartelor
volumetrice apartinand ciclurilor care se compara,

& Fem# & (5.55)

Pentru criteriile din grupa A se adaugd suplimentar o serie de conditii,
dintre acestea retindndu-se cea mai relevantd si anume aceea ca ciclurile
comparate sd evolueze intre aceleasi adiabate. Cu aceste criterii si conditii se

construiesc cele trei cicluri din fig.5. 15 a, b. Cum aria (m a d n m) este comuna
acestor cicluri, cantitatile de caldurd cedate sunt egale intre ele, adica:

9> = 9om = 42 (556)

Pe alta parte, compararea ariilor aferente cantititilor de caldurd introduse
in cele trei cicluri, conduce la urmatoarea relatie intre acestea:

Qip<q9im < qiv» (5.57)

astfel Incét, in final, relatia intre randamentele termice ale acestor cicluri este:

n, > m,> 1, (5.58)
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Fig.5. 15 a, b Cicluri teoretice care satisfac criteriile grupei A
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Se poate astfel concluziona ca, in situatia functionarii cu aceeasi valoare
a raportului volumetric de comprimare, dintre ciclurile teoretice uzuale ale
motoarelor cu piston, ciclul izocor are cel mai bun randament termic, fiind
urmat apoi de ciclul mixt si de ciclul izobar.

Pe de altd parte, compararea randamentelor termice, in ipoteza ca
rapoartele volumetrice de comprimare sunt aceleasi are insd un caracter
artificial, deoarece motoarele care functioneaza dupa aceste cicluri au rapoarte
mult diferite; in acest sens este suficient sd se faca referire la motorul cu
aprindere prin comprimare, al cirui avantaj major este conferit tocmai de faptul
ca admite rapoarte volumetrice de comprimare mai mari

Din acest motiv sunt mai rationale criteriile din grupa B, 1n cadrul carora,
pentru a exprima conditii cat mai reale se va impune ca relatia dintre rapoartele
volumetrice ale ciclurilor care se compara s fie:

Ep = Em > & (5.59)

Aceste criterii sunt completate cu mai multe conditii, dintre care cea mai

semnificativa, in contextul acestei analize termodinamice se va considera aceea

prin care temperaturile maxime si presiunile maxime ale ciclurilor sunt aceleasi,
adica:

8p>8m>8v; Tmaxp:Tmaxm:Tmaxv; pmaxp:pmaxm:pmaxva(5~60)

conditii care sunt indeplinite de ciclurile reprezentate in cele doud tipuri de
coordonate, p, Vsi T, S, in fig. 5.16 a, b.
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Fig. 5.16 a, b Cicluri teoretice care satisfac criteriile grupei B
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Analiza acestor cicluri indica clar urmatoarele relatii intre cantitatile de
caldura schimbate:

920 = 92m = q2v SU 91> qQim > Qi (5.61)

astfel incat, randamentele lor termice, la randul lor, vor fi:
77t1, > 1, > 1, (5.62)

Astfel, in acest caz de comparatie, considerdnd aceleasi temperaturi §i
aceleagi presiuni maxime ale ciclurilor puse in discutie, randamentul termic cel
mai bun il va avea ciclul cu raportul volumetric de comprimare cel mai mare,
adica ciclul izobar, succedat de ciclul mixt si de cel izocor.

Avand 1n vedere ca presiunea maxima si temperatura maxima a ciclurilor,
constituie criterii determinante $i in activitatea de proiectare a motoarelor,
vizandu-se 1n special dimensionarea si verificarea organelor mecanismului
motor, apare rational ca, dintre cele doua criterii puse 1n discutie sa se utilizeze
ca bazd de comparatie, mai ales acest ultim criteriu.
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