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Απόσπασµα 

 

Στο παρόν κείµενο περιγραφεται µια τεχνολογική µελέτη στην οποία έγινε 

µια προσπάθεια για βελτίωση στο σχεδιασµό του εξωτερικού συστήµατος 

θέρµανσης (EHS) της αντλίας θερµότητας της µηχανής Stirling, προκειµένου να 

µειωθούν τα κόστη εγκατάστασης και λειτουργίας. Παρατηρήθηκε ότι αυτή την 

στιγµή µόνο δύο σχεδιασµοί είναι διαθέσιµοι: Ένας σχετικά µη ανεπτυγµένος 

σχεδιασµός που χρησιµοποιεί προαναµεµιγµένο καύσιµο και καυστήρα ψεκασµού 

αέρα και ένα σύστηµα καυστήρα τυρβώδους διάχυσης που αναπτύχθηκε από το 

ΜΤΙ. 

Για να αξιολογηθούν και να βελτιστοποιηθούν οι σχεδιαστικές ιδέες, 

αναπτύχθηκε ένα αναλυτικό µοντέλο που εξέτασε σχεδιαστικές παραµέτρους και 

άλλα χαρακτηριστικά της λειτουργίας της εγκατάστασης. Το µοντέλο υπολόγισε 

θερµοκρασίες σε σηµαντικά σηµεία, επιτρέποντας παράλληλα και τον 

προσδιορισµό κάποιων χαρακτηριστικών ιδιοτήτων των υλικών. Ο προσδιορισµός 

αυτός επιτεύχθηκε ακολουθώντας τον κώδικα για θαλάµους καύσης που 

αναπτύχθηκε από το ΑΝSI. Αξιολογήθηκαν οι διάφορες ιδέες για τα συστήµατα 

ελέγχου του ΕΗS και αναπτύχθηκε ένας πιο οικονοµικός σχεδιασµός για τον 

καυστήρα τυρβώδους διάχυσης. 

Η µελέτη αποδεικνύει ότι βελτιστοποιώντας τον σχεδιασµό του καυστήρα 

διάχυσης µπορεί να επιτευχθεί σηµαντική εξοικονόµηση χρηµάτων. Μέσα από 

αυτήν την µελέτη δεν µπορούµε να καταλήξουµε σε µια καθαρή επιλογή ανάµεσα 

στα συστήµατα, καυστήρα διάχυσης ή καυστήρα ψεκασµού, διότι και τα δύο 

µοντέλα αναπτύχθηκαν και βελτιώθηκαν. Υπολογισµοί δείχνουν ότι το EHS που 

βασίζεται σε καυστήρα ψεκασµού κοστίζει όσο το 70% του καυστήρα τυρβώδους 

διάχυσης, αλλά η απόδοση του είναι µικρότερη κατά περίπου 18%. 
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1. Εισαγωγή και περίληψη 

 

Ο βασικός στόχος του προγράµµατος είναι να προσδιοριστεί η τεχνολογία 

του εξωτερικού συστήµατος θέρµανσης (EHS) των αντλιών θερµότητας των 

µηχανών Stirling και να οδηγηθούµε στην εξοικονόµηση χρηµάτων. Η τωρινή 

τεχνολογία της µηχανής Stirling έχει πολλά χαρακτηριστικά γνωρίσµατα που 

µπορεί να την µετατρέψουν σε πρότυπο για αντλίες θερµότητας που 

χρησιµοποιούν φυσικό αέριο ως καύσιµο. Αυτά είναι η υψηλή αποδοτικότητα , οι 

χαµηλές εκποµπές ατµοσφαιρικών ρύπων και ο χαµηλός θόρυβος. Ωστόσο, ένα 

σηµαντικό εµπόδιο στην οικονοµική ανταγωνιστηκότητα αυτής της εφαρµογής 

είναι το υψηλό κόστος. Βασικός παράγοντας αυτού του υψηλού κόστους είναι το 

Εξωτερικό Σύστηµα Θέρµανσης (Ε.Η.S.) των Αντλιών Θερµότητας Μηχανών 

Stirling (S.E.H P.) και εκεί πρέπει να επικεντρωθεί η µελέτη για να επιτευχθεί 

µείωση του κόστους. Αν επιτευχθεί σηµαντική µείωση του κόστους του EHS, τότε 

θα έχει γίνει ένα πολύ σηµαντικό βήµα προς την εµπορευµατοποίηση των αντλιών 

θερµότητας Stirling που θα έχει και επιπρόσθετες εφαρµογές. Το ΕΗS έχει 

χαρακτηρισθεί ως το δαπανηρό µέρος του SEHP λόγω της ανάγκης για υψηλή 

θερµοκρασία στην κεφαλή της µηχανής θερµότητας, η οποία απαιτεί την χρήση 

υλικών που να αντέχουν σε υψηλές θερµοκρασίες.  

 

Συγκεκριµένα, σκοπός αυτού του προγράµµατος είναι να: 

• Εξετάσει την µελέτη που έχει γίνει στο παρελθόν µέσω µιας 

ανασκόπησης της βιβλιογραφίας, 

• Εξετάσει την εργασία που εκτελείται από ανθρώπους που είναι 

υπεύθυνοι για την ανάπτυξη, 

• Αναπτύξει νέες ιδέες για αξιολόγηση, και 

• Αναπτύξει εξοικονοµητικές µελέτες και στρατηγικές ελέγχου 

χρησιµοποιώντας το υπόβαθρο του ΑΜΤΙ (Advanced Mechanical Technology , 

Inc). 
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Σκοπός της πρώτης φάσης είναι να ερευνήσει την βιβλιογραφία της 

µηχανής Stirling, εστιάζοντας στο EHS. Το EHS όπως καθορίζεται για αυτήν την 

εργασία συµπεριλαµβάνει τον θάλαµο καύσης, τον προθερµαντήρα αέρα, το 

σύστηµα µεταφοράς αέρα και καυσίµου, τις σχετικές σωληνώσεις και το σύστηµα 

ελέγχου. Έχει δοθεί η εντύπωση ότι η βελτίωση του EHS κατά το παρελθόν 

έπαιξε δευτερεύων ρόλο σε µηχανολογικά ζητήµατα και σε ζητήµατα ως αναφορά 

την αποδοτικότητα του κύκλου. Επειδή ζητήµατα κόστους και αξιοπιστίας είναι 

ισάξια µε ζητήµατα εµφάνισης , θεωρήθηκε αναγκαίο να ανατρέξουµε σε 

εργασίες του παρελθόντος για να αξιολογήσουµε ορισµένες λύσεις, που είχαν 

προταθεί από ερευνητές, που έχουν να κάνουν µε τον σχεδιασµό του EHS, για να 

καθοριστεί η απόδοση και η αποτελεσµατικότητα της δαπάνης και να 

αναπτυχθούν καινούργιοι και πιο κερδοφόροι σχεδιασµοί. 

Στην αναζήτηση της βιβλιογραφίας δόθηκε βάση στο πως συµπεριφέρεται 

το σύστηµα EHS. Εξετάστηκαν και άλλα σχετικά συστήµατα µόνο όµως αυτά που 

µπορούν να βοηθήσουν στην µελέτη του EHS. Επίσης, αποδείχτηκε ότι µόνο δύο 

βασικές σχεδιαστικές προσεγγίσεις έχουν αναπτυχθεί. Αυτές προέρχονται από δύο 

εταιρίες που έχουν αναπτύξει το SEHP µε την βοήθεια του DOE.  

Μια σοβαρή µελέτη έγινε στα πρόσφατα άρθρα ώστε να εντοπιστούν τα 

πεδία απ’όπου µπορούν να µειωθούν οι δαπάνες για τον σχεδιασµό του EHS. Για 

τις συνθήκες οι οποίες επιλέχτηκαν, ο σχεδιασµός του ΜΤΙ, που βασίζεται σε 

θάλαµο καύσης φλόγας τυρβώδους διάχυσης, αποτελεί την σωστή προσέγγιση αν 

η προθέρµανση του αέρα γίνει σε υψηλή θερµοκρασία. Ακόµα θεωρήθηκε ότι 

µπορεί να επιτευχθεί επιπρόσθετη βελτιστοποίηση του συστήµατος, ειδικά όσο 

αφορά στον προθερµαντήρα. Η χρήση ενός EHS που βασίζεται σε θάλαµο καύσης 

ψυχώµενο µε ψεκασµό αποτελεί µια καλή επιλογή, ωστόσο χρειάζεται να γίνει 

περαιτέρω µελέτη και βελτιστοποίηση για να αναπτυχθεί περισσότερο ο 

παραπάνω σχεδιασµός. 

Για να αξιολογηθεί η µελέτη και ο σχεδιασµός της, αναπτύχθηκε ένα 

αναλυτικό µοντέλο που συνδέει όλες αυτές τις µεταβλητές µαζί. Με το µοντέλο 
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αυτό καθορίστηκαν οι συνθήκες σχεδιασµού και οι λεπτοµέρειες των 

εξαρτηµάτων. Στην συνέχεια το µοντέλο αυτό υπολόγισε θερµοκρασίες σε 

διάφορα σηµεία του EHS καθώς επίσης και την αποδοτικότητα του συστήµατος. 

Ακόµα επέτρεψε να προσδιοριστεί η περίσσεια του αέρα, η ανακυκλοφορία των 

καυσαερίων µετά την εξάτµιση (EGR) και η επανακυκλοφορία του των 

καυσαερίων µετά ακριβώς από την έξοδό τους από τον θάλαµο καύσης (CGR). 

Υπολόγισε την επίδραση στην αποδοτικότητα όχι µόνο από τις παραπάνω 

µεταβλητές αλλά και από έναν παράγοντα εκποµπής ΝΟx. Παρόλο που το 

µοντέλο δεν προέβλεψε την ακριβή τιµή των εκποµπών, επέτρεψε την δυνατότητα 

συγκρίσεων µε µοντέλα που έχουν περίπου ίδια επίπεδα ΝΟx. 

Λόγω του γεγονότος ότι τα κόστη των υλικών παίζουν σηµαντικό ρόλο στο 

συνολικό κόστος του EHS, έγινε ανασκόπηση στους κώδικες του ΑΝSI που 

αφορούν τους θαλάµους καύσης και αναπτύχθηκαν προδιαγραφές για τα υλικά 

ώστε να συµµορφώνονται µε τους κώδικες αυτούς. Ο κώδικας επίσης αποδείχτηκε 

ότι είναι µια πηγή για να υπολογίζονται τα όρια εκποµπής και µπορεί να 

χρησιµοποιηθεί και σαν δεδοµένο σε στρατηγικές ελέγχου. 

Το EHS εξετάστηκε µε µεγάλη προσοχή χρησιµοποιώντας το αναλυτικό 

µοντέλο που περιγράψαµε παραπάνω. Παρατηρήθηκε ότι στη περίπτωση του EHS 

του σχεδιασµού του ΜΤΙ, µια µικρή αλλαγή στην εµφάνιση µπορεί να οδηγήσει 

σε σηµαντική αποταµίευση χρηµάτων επειδή κατ’αυτόν τον τρόπο πέφτουν οι 

απαιτήσεις των υλικών (και κατ’επέκταση και το κόστος τους). Επίσης 

αξιολογήθηκε ένα σύστηµα ελέγχου που χρησιµοποιεί τον έλεγχο ταχύτητας και 

κρίθηκε ως ακριβό. Αναπτύχθηκαν δύο εναλλακτικά µοντέλα που ήταν πιο φτηνά. 

Το σύστηµα της Sunpower,Inc. επίσης αξιολογήθηκε αλλά ο σχεδιασµός 

του δεν ήταν τόσο καλά ανεπτυγµένος όπως του ΜΤΙ. Η Sunpower εξέτασε τα 

πλεονεκτήµατα και τα µειονεκτήµατα του καυστήρα φλόγας τυρβώδους διάχυσης 

και αναπτύχθηκε ένας καυστήρας ψυχώµενος µε ψεκασµό από την General 

Electric (GE). Η αξιολόγηση σε αυτήν την εργασία θεώρησε ως δεδοµένο την 

χρησιµοποίηση καυστήρα φλόγας τυρβώδους διάχυσης και του σχετικού 
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συστήµατος ΕΗS. Επίσης, η ανάλυση θεώρησε δεδοµένη την χρήση 

προθερµαντήρα, ανεπτυγµένο από το ΜΤΙ, βασιζόµενη στο γεγονός ότι αποτελεί 

την πιο συµφέρουσα οικονοµικά λύση.Υπολογισµοί έδειξαν ότι το ΕΗS που 

βασίζεται σε καυστήρα ψεκασµού κοστίζει περίπου όσο το 70% του ΕΗS που 

βασίζεται σε τυρβώδη διάχυση.  

Τέλος, σε αυτήν την εργασία αναφέρονται συµπεράσµατα και συστάσεις. 

Στην περίπτωση του µοντέλου του ΜΤΙ, προτείνεται ένας µικρότερος 

προθερµαντήρας από φθηνότερο υλικό. Για το θάλαµο καύσης που ψύχεται µε 

ψεκασµό, προτείνεται να γίνουν δοκιµές για να προσδιοριστούν τα επιτρεπτά 

επίπεδα προθέρµανσης και να υπολογιστούν τα επίπεδα εκποµπής. Η µέθοδος των 

παλινδροµικών καύσεων άφησε αισιόδοξα µηνύµατα, από τεχνικής πλευράς, αλλά 

δεν προτείνεται λόγω κινδύνων κατά την ανάπτυξης τους και λόγω του κόστους 

τους. Η ανάγκη για µια πιο ολοκληρωµένη σύγκριση, ως αναφορά τα συστήµατα 

ΕΗS, ανάµεσα στον καυστήρα διάχυσης και στον καυστήρα µε ψεκασµό κρίνεται 

προφανής , αλλά είναι πέρα από τον σκοπό αυτής της εργασίας. Μια τέτοια 

σύγκριση θα απαιτούσε να ληφθούν υπ’όψιν οι αλλαγές στον σχεδιασµό και στο 

κόστος της κεφαλής του θερµαντήρα και η µηχανή Stirling να είναι πιο ακριβής 

και αποδοτική. 
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2. Ανασκόπηση σε επιστηµονικό επίπεδο 

 

2.1 Βιβλιογραφική µελέτη 

 

Η βιβλιογραφική µελέτη ξεκίνησε µε µια αξιολόγηση των εργασιών στην 

βιβλιοθήκη της ΑΜΤΙ. Η έρευνα κατέληξε σε µια συλλογή από 150 τόµους που 

περιλαµβάνει έγγραφα, µελέτες και αποτελέσµατα συσκέψεων που περιείχαν 

πληροφορίες για τις µηχανές Stirling. Επίσης, διεξήχθει µια έρευνα πληροφοριών 

που χρησιµοποιούσε έναν υπολογιστικό κώδικα αναζήτησης πληροφοριών. 

Αυτές οι έρευνες είχαν το µειονέκτηµα ότι βασίζονται σε δηµοσιεύµατα 

που έχουν εξελιχθεί σε υπηρεσίες όπως για παράδειγµα το National Technical 

Information Services (ΝΤΙS). Αυτό έχει σαν αποτέλεσµα η πρόσβαση στα 

έγγραφα πρόσφατης και τωρινής µελέτης να είναι περιορισµένη. Εξαιτίας αυτού 

του περιορισµού, λήφθηκαν υπ’όψιν και ορισµένες πρόσφατες δηµοσιεύσεις από 

το εθνικό εργαστήριο του Oak Ridge (ORNL), που περιείχαν αναφορές 

καθηκόντων και πρόσφατες αναφορές που δεν είχαν φτάσει ακόµη στην βάση 

δεδοµένων. 

Εκτός από δηµοσιεύσεις που επικεντρώνονταν σε αντλίες θερµότητας και 

σε µηχανές φυσικού αερίου, λήφθηκαν υπ’όψιν και ορισµένες σηµαντικές 

πληροφορίες από το US Department of Energy (D.O.E.). Αυτές περιέχουν µελέτες 

µε πληροφορίες για την µηχανή Ρ-40 από την United Stirling, για την MOD I και 

την MOD II της ΜΤΙ και την 4-215 από την Ford Motor Company. 

Οι αναφορές εξετάστηκαν λεπτοµερώς ώστε να αποκλειστούν αυτές που 

δεν έχουν καµία σχετική πληροφορία για το ΕΗS. Οι υπόλοιπες αναφορές 

εξετάστηκαν µε µεγάλη προσοχή ώστε να βρεθούν αυτές που περιέχουν τις 

επιθυµητές πληροφορίες. 

Το βασικό κοµµάτι της βιβλιογραφίας δεν συµπεριελάµβανε κάποια 

σηµαντική σχεδιαστική πληροφορία. Παρόλο που βρέθηκαν λίγα µοντέλα ή 
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παραλλαγές του συστήµατος ΕΗS, ακόµα και αυτά δεν ήταν καλά τεκµηριωµένα. 

Λίγες αναφορές συµπεριελάµβαναν χαρακτηριστικά όπως ο ρυθµός καύσης, η 

θερµοκρασία της κεφαλής του θερµαντήρα και η αποδοτικότητα. Κάποιες άλλες 

αναφορές συµπεριελάµβαναν αναλογίες ροής αερίων και θερµοκρασιών. 

Κατασκευαστικές λεπτοµέρειες όπως σηµεία µεταφοράς θερµότητας ή διαστάσεις 

εξαρτηµάτων βρέθηκαν σε σπάνιες περιπτώσεις. 

Τελικά αποφασίστηκε ότι δύο βασικοί σχεδιασµοί για συστήµατα 

ανάφλεξης και δύο ή τρεις σχεδιασµοί για προθερµαντήρες µπορούν να κριθούν 

αποδεκτοί.  
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2.2 Ανασκόπηση εργασιών σχετικές µε τις µηχανές Stirling 

 

2.2.1. Υπόβαθρο της µηχανής Stirling  

 

Η βασική µηχανή Stirling πάνω στην οποία βασίζεται και η µελλοντική 

µελέτη είναι το σύστηµα Ρ-40 σχεδιασµένο από την United Stirling (Εικόνα 2.1). 

Η µονάδα έχει ονοµαστική ισχύ 40 KW και χρησιµοποιεί παρόµοιο σύστηµα EHS 

µε αυτό που χρησιµοποιεί σε πολλές περιπτώσεις το ΜΤΙ. To EHS του Ρ-40 

εφαρµόζει πάνω σε µια σωληνοειδή κεφαλή του θερµαντήρα ώστε η εσωτερική 

διάµετρος της να σχηµατίζει τον θάλαµο καύσης. Καθώς το Ρ-40 χρησιµοποιεί το 

EGR για έλεγχο των εκποµπών, ο αέρας και το καυσαέριο εισέρχονται σε έναν 

προθερµαντήρα µε πλάκες. Εκεί ανακτά θερµότητα από τα καυσαέρια που 

περνούν παράλληλα στο µίγµα αέρα-καυσαερίου. Το µίγµα αέρα-καυσαερίου 

περνάει σε ένα ακτινικό αναµικτήρα. Ένα ακροφύσιο καυσίµου βρίσκεται στο 

κέντρο του, όπου καταλήγει το µίγµα αέρα-καυσαερίου και το µίγµα καυσίµου 

πριν την ανάφλεξη. 

Ο καυστήρας χρησιµοποιεί φλόγα τυρβώδους διάχυσης, που είναι ένας 

τύπος που επιλέγεται σε τυπικούς υγροκαυστήρες. Ο πλακοειδής προθερµαντήρας 

αποτελείται από πολλές λεπτές αυλακωτές ανοξείδωτες πλάκες ενωµένες µεταξύ 

τους ώστε να σχηµατίζουν έναν εναλλάκτη θερµότητας πλακοειδούς τύπου που 

παρέχει ένα τυπικό και αποδοτικό επίπεδο ανταλλαγής θερµότητας. Τα κανάλια 

συνεχίζονται πάνω και κάτω από το κέντρο ανταλλαγής θερµότητας, ώστε να 

επιτρέψουν τον σχηµατισµό κεκορεσµένου χώρου, εσωτερικά και εξωτερικά, για 

να περνάει ο αέρας και το καυσαέριο µέσα και έξω από τον προθερµαντήρα. 

Η πρώτη µεγάλη εξέλιξη του EHS της ΜΤΙ φαίνεται στην εικόνα 2.2, από 

την αναφορά 4. Οι βασικές διαφορές ανάµεσα στην Ρ-40 και στο MOD I της ΜΤΙ 

είναι στο συστήµα καθοδήγησης του αέρα και στην χρησιµοποίηση, για τον 

έλεγχο του ΝΟx, του συστήµατος CGR αντί για το EGR. Σε αυτή την 



 20 

διαµόρφωση, ο αέρας περνάει από έναν αεραγωγό γύρω από την διαµόρφωση του 

EHS, διατηρώντας τις απώλειες θερµότητας σε όσο πιο χαµηλό επίπεδο γίνεται. 

Στην συνέχεια, ο αέρας περνάει από τον προθερµαντήρα και από τα ακροφύσια, 

τα οποία επάγουν καυσαέριο από την έξοδο των σωληνώσεων της κεφαλής του 

θερµαντήρα στο ρεύµα του αέρα. 

Η επιλογή ανάµεσα στο EGR και στο CGR αφορά ζητήµατα που έχουν να 

κάνουν µε την εφαρµογή και την αποτελεσµατικότητα. Τόσο το CGR όσο και το 

EGR ελαττώνουν την µέγιστη θερµοκρασία της φλόγας και τον σχηµατισµό NOx. 

Το CGR, το οποίο απαιτεί µεγαλύτερη θερµοκρασία από το EGR, είναι λιγότερο 

αποτελεσµατικό. Ωστόσο είναι πιο εύκολο από θέµα εφαρµογής 

Το επόµενο βήµα της ΜΤΙ ήταν η ανάπτυξη του συστήµατος ΕΗS της 

MOD II, όπως φαίνεται στην εικόνα 2.3 .Μια καλή περιγραφή αυτής της 

εφαρµογής φαίνεται στην αναφορά 5. Το σχήµα δείχνει τον επανασχεδιασµό του 

συστήµατος επαγωγής CGR όπου χρησιµοποιούνται ακροφύσια στο λαιµό των 

σωληνώσεων Venturi αντί για πτερύγια που χρησιµοποιούνται στο µοντέλο MOD 

I. Έγινε µια προσπάθεια να χρησιµοποιηθεί µεταλλικός και κεραµικός 

προθερµαντήρας στο µοντέλο. Ο κεραµικός προθερµαντήρας δεν ήταν ποτέ 

δυνατό να εξελιχθεί σε έναν ολοκληρωµένο σχεδιασµό, αλλά περισσότερο 

χρησιµοποιήθηκε για δοκιµές συστατικών. Το κίνητρο για ανάπτυξη κεραµικού 

προθερµαντήρα ήταν λόγω της δαπάνης να κατασκευαστεί ένας προθερµαντήρας, 

µε πολλές πλάκες, µε πάρα πολλές οξυγονοκολλήσεις και δύσκολη κατασκευή. 
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. 

Το τελευταίο κεφάλαιο, που αφορά την ανάπτυξη της τετρακύλινδρης 

µηχανής ΜΤΙ φαίνεται στην εικόνα 2.4. Αυτή ουσιαστικά είναι η µηχανή ΜΟD II 

που χρησιµοποιεί φυσικό αέριο, αντί για υγρά καύσιµα, όπως το πετρέλαιο. Η 

εφαρµογή αυτής της διαµόρφωσης ήταν η δηµιουργία µιας τεράστιας µηχανής 

ψύξης 
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Η µικρή αυτή σύνοψη δίνει περιληπτικά την ανάπτυξη του EHS στο 

αυτοµατοποιηµένο πρόγραµµα της DOE από το 1979 µέχρι το 1990 (αναφορές 7 

και 8). 
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2.2.2. Αντλία Θερµότητας Εξωτερικού Συστήµατος 

Θέρµανσης 

 

Εντοπίστηκαν οκτώ εταιρίες οι οποίες µελετούν την ανάπτυξη των αντλιών 

θερµότητας των µηχανών Stirling (πίνακας 2.1). Η µελέτη αυτή γίνεται από το 

1975 (αναφορά 12) µέχρι σήµερα (αναφορές 7 και 16). 

Στην Αµερική, φαίνεται ότι η ΜΤΙ και η Sunpower Inc είναι οι δυο κύριες 

εταιρίες που ασχολούνται µε το SEHP. Πρόσφατες αναφορές δείχνουν ότι 

γίνονται παρόµοιες µελέτες από την Stirling Thermal Motors και από την Stirling 

Power Systems, ωστόσο δεν ξέρουµε σε ποιο επίπεδο έχουν φτάσει. Τωρινές 

ενέργειες (ανέκδοτες ακόµα) στην Ιαπωνία δεν έχουν ληφθεί υπ’όψιν, αλλά αυτό 

δεν σηµαίνει ότι η έρευνα δεν προχωράει. 

 

 

Πίνακας 2.1 Κατασκευαστές Αντλιών Θερµότητας 

 

Οργανισµός Αναφορές 

General Electric 9,10,11,12 

Mitsubishi 13,14,15 

Mexhanical Technology, Inc. 2,3,7,16,17,18,19 

Phillips Research Laboratory 20 

Stirling Power Systems 21,22 

Stirling Thermal Motors 23 

Sunpower, Inc. 24,25 

Toshiba 13,14,27 

 

 

Mechanical Technology Incorporated. Ως αναφορά το πρόγραµµα 

αυτοκίνησης της µηχανής Stirling, η ΜΤΙ είναι, κατά πάσα πιθανότητα, ο 

καλύτερα υποστηριγµένος ερευνητής από την DOE για την ανάπτυξη ωθούµενων, 
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από τη θερµότητα, αντλιών της µηχανής Stirling. Η πιο πρόσφατη διαµόρφωση 

συστήµατος EHS της ΜΤΙ φαίνεται στην εικόνα 2.5 (αναφορά 2). Κάποιες από τις 

προηγούµενες εκδοχές περιγράφονται στις αναφορές 3, 7 και 17-19. 

Το σύστηµα EHS που φαίνεται στην εικόνα 2.5 είναι επικεντρωµένο γύρω 

από µια συµπαγή κεφαλή θερµαντήρα, η οποία είναι κατασκευασµένη από κράµα 

υψηλής θερµοκρασίας. Το σύστηµα καύσης χρησιµοποιεί EGR για έλεγχο 

εκποµπών. Ο αέρας και το καυσαέριο περνάνε από τα πτερύγια του 

προθερµαντήρα και στην συνέχεια κινούνται γύρω από το κέλυφος του θαλάµου 

καύσης. Ο καυστήρας είναι τύπου φλόγας τυρβώδους διάχυσης, και η ανάφλεξη 

γίνεται στον θερµαντήρα κεφαλής. 

Ένα EHS σχεδιασµένο µε σωληνοειδή κεφαλή θερµαντήρα αντί για 

συµπαγή φαίνεται στην εικόνα 2.6. Μια τέτοια µονάδα ούτε έχει κατασκευαστεί 

ούτε έχει µελετηθεί µέχρι αυτή τη στιγµή, ωστόσο υγροκαυστήρες και 

σωληνοειδείς κεφαλές θερµαντήρων έχουν εξεταστεί για τις εφαρµογές της 

αυτοκινούµενης µηχανής Stirling. Πρέπει να τονιστεί ότι η ένταση της καύσης 

στην περίπτωση της σωληνοειδούς κεφαλής φαίνεται να είναι µικρότερη απ’ότι 

στην περίπτωση της συµπαγούς κεφαλής. 

Ο σχεδιασµός του προθερµαντήρα για τις µονάδες του EHS, που φαίνεται 

στις εικόνες 2.5 και 2.6, απεικονίζεται στην εικόνα 2.7. Ο σχεδιασµός του 

θερµαντήρα διαφέρει από τις ρυθµίσεις πτερυγίων του παρελθόντος. Η κατασκευή 

αυτής της µονάδας αποκλείει την στενή µορφή προηγούµενων µονάδων. Η µήτρα 

αποτελείται από διπλωµένα φύλλα µετάλλου, τα οποία σχηµατίζουν τα τοιχία των 

καναλιών ροής. Τα εσωτερικά και εξωτερικά περιβλήµατα ολοκληρώνουν την 

µορφή των καναλιών. Τα άκρα της µήτρας είναι διπλωµένα και ένα κοµµάτι που 

µπαίνει στο τέλος τοποθετείται πέρα από τις διπλωµένες άκρες. Εποµένως τα 

κανάλια ροής έχουν σχηµατιστεί µε σαφήνεια για τον αέρα και για το καυσαέριο, 

µε την τοποθέτηση των κελύφων (εικόνες 2.6 και 2.7). Ενώ σε θέµατα εφαρµογής 

ο σχεδιασµός παρουσιάζεται ακριβής, παρόλα αυτά µπορεί να απαιτεί ακριβά 

υλικά λόγω του θερµικού σηµείου σχεδιασµού. 
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Ο τύπος καυστήρα που επιλέχτηκε από το ΜΤΙ αποτελεί την πιο λογική 

επιλογή λόγω των σχεδιαστικών συνθηκών του. Ο υψηλός βαθµός προθέρµανσης 

του αέρα απαιτεί την χρήση φλόγας τυρβώδους διάχυσης ώστε να αποφευχθoύν 

και άλλα αντίστοιχα προβλήµατα (για προαναµεµιγµένους καυστήρες). 

Το σύστηµα ελέγχου που παρουσιάζεται για αυτό το σύστηµα φαίνεται 

στην εικόνα 2.8 (αναφορά 2). Αυτό είναι ένα σύστηµα βελτίωσης. Εποµένως δεν 

µπορεί να βγεί το συµπέρασµα ότι αποτελεί και το σύστηµα παραγωγής. Είναι 

προφανές, ωστόσο, ότι για το σύστηµα καύσης που επιλέγεται, απαιτούνται 

ενεργοί και ξεχωριστοί έλεγχοι για τον αέρα και το πετρέλαιο και η επεξεργασία 

γίνεται από τον κεντρικό έλεγχο της µηχανής. Αν διαφέρουν οµοιόµορφα, ο 

έλεγχος της αναλογίας αέρα/καυσίµου θα πρέπει να είναι πολύ ακριβής, µε το ένα 

να προσπαθεί να υπερνικήσει το άλλο. Ενώ τα ηλεκτρονικά µπορεί να είναι 

φτηνά, η διαδικασία µέτρησης της ροής και τα στοιχεία ελέγχου είναι ακριβά. 

Ωστόσο, αυτό δεν αποτελεί το σύστηµα παραγωγής, οπότε αναµένεται η εκτέλεση 

του σε σχεδιασµό παραγωγής. Οι στρατηγικές ελέγχου θα αξιολογηθούν στο 

κεφάλαιο 4. 
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General Electric. Παρόλο που η GE δεν συνεχίζει πια να χρησιµοποιεί 

SEHP µε γκάζι, η προσέγγιση της παρουσιάζει ενδιαφέρον γιατί είναι διαφορετική 

από αυτήν που χρησιµοποιείται από την United Stirling και την ΜΤΙ. Η αντλία 

θερµότητας του συστήµατος EHS, της GE, παρουσίασε έναν καυστήρα ψεκασµού 

για καύση αντί για ένα καυστήρα φλόγας τυρβώδους διάχυσης. Ένας καυστήρας 

ψεκασµού φαίνεται σχηµατικά στο σχήµα 2.9. Η Sunpower µελετά την χρήση 

ενός παρόµοιου συστήµατος για τον σχεδιασµό της. 

 Ο καυστήρας ψεκασµού έχει περισσότερα πλεονεκτήµατα από τον 

καυστήρα φλόγας διάχυσης ως αναφορά την καύση µε φυσικό αέριο. Αρχικά, ο 

καυστήρας ψεκασµού χρησιµοποιεί προαναµεµιγµένο µίγµα αέρα και πετρελαίου, 

µια τεχνική που εξασφαλίζει σωστή καύση του καλά αναµεµιγµένου µίγµατος 

αέρα-αερίου µε επακόλουθο να προκύπτουν χαµηλές εκποµπές. Αν ο καυστήρας 

λειτουργεί σε υψηλές θερµοκρασίες, τότε µπορεί να έχουµε ακτινοβολία 

θερµότητας, που θα οδηγήσει σε χαµηλότερη απαίτηση για µεταφορά θερµότητας 

στον θερµαντήρα κεφαλής. Μια άλλη θετική προσέγγιση του καυστήρα ψεκασµού 

είναι ότι οι βαλβίδες αερίου και οι έλεγχοι έχουν αναπτυχθεί για να 

προσαρµοστούν σε άλλες εφαρµογές και ο σχεδιασµός του συστήµατος ελέγχου 

είναι σχετικά φτηνός. Το µειονέκτηµα ωστόσο είναι, ότι αυτός ο τύπος καυστήρα 

δεν αντέχει σε υψηλές θερµοκρασίες προθέρµανσης, λόγω της προανάφλεξης του 

καυσίµου πριν φτάσει στην επιφάνεια του καυστήρα. Στην µελέτη της GE, η 

θερµοκρασία προθέρµανσης του αέρα περιορίζεται στους 800ο F. 

 

Sunpower, Inc. Παρόλο που η Sunpower είναι ένας µεγάλος 

κατασκευαστής των αντλιών θέρµανσης των µηχανών Stirling, ο σχεδιασµός EHS 

της δεν είναι τόσο ανεπτυγµένος όσο της MTI. Μια διαµόρφωση της αντλίας 

θερµότητας της Sunpower φαίνεται στην εικόνα 2.10 (αναφορά 25). Περιλαµβάνει 

ένα σύστηµα µαγνητικής σύζευξης µηχανής και συµπιεστή . Η Sunpower εξέτασε 

και την περίπτωση χρήσης συστήµατος θερµαινόµενου σωλήνα, αλλά λόγω του 
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απαγορευτικού του κόστους, δεν περιγράφεται σε αυτήν την εργασία. Ένα 

παράδειγµα αυτού του συστήµατος µπορεί να βρεθεί στην αναφορά 28. 

Phillips Research Laboratory. Από το ερευνητικό εργαστήριο της 

Phillips έχει αναφερθεί ένας σχεδιασµός αντλίας θέρµανσης Stirling ισχύος 3 KW. 

Αυτός ο σχεδιασµός παρουσιάζει έναν καυστήρα φλόγας διάχυσης παρόµοιο µε 

αυτούς που αναφέρθηκαν παραπάνω, αλλά έχει διαφορετική µορφή κεφαλής 

θερµαντήρα. Η κεφαλή του θερµαντήρα αποτελείται από σωλήνες σχήµατος U 

που δηµιουργούν διπλή σειρά στα προιόντα της καύσης. Ο πρώτος σωλήνας δεν 

έχει πτερύγια και η δεύτερη σειρά έχει έναν επιµήκη διάδροµο από ανοξείδωτο 

χάλυβα ενωµένο στον σωλήνα. Το κενό των διαδοχικών πτερυγίων σχηµατίζει τον 

διάδροµο από τον οποίο µεταφέρεται η θερµότητα. Φαίνεται ότι αυτός ο 

σχεδιασµός µπορεί να καταλήξει σε µεγάλη πτώση πίεσης ή να απαιτεί 

χαµηλότερη θερµοκρασία στον θερµαντήρα κεφαλής. Η καλύτερη προσέγγιση θα 

ήταν ο σχεδιασµός ενός παχύ πτερυγίου. 

Η διάταξη του προθερµαντήρα είναι παρόµοια µε αυτήν της ΜΤΙ (εικόνα 

2.7). Αποτελείται από ένα φύλλο ανοξείδωτου χάλυβα πάχους 15 mm το οποίο 

είναι διπλωµένο σε µορφή φυσαρµόνικας. Το σφράγισµα έγινε από στένεµα 

διαδοχικών επίπεδων µερών και στην συνέχεια σφίγγοντας τα σε µορφή U. Η 

αναφορά δεν δείχνει την τεχνική, αλλά βασιζόµενοι στην περιγραφή, εξαρτάται 

από την µηχανολόγικη µορφή της σφράγισης όπως συµβαίνει και στον σχεδιασµό 

της ΜΤΙ, αντί για εκτεταµένη ένωση . Αυτές οι πληροφορίες υπάρχουν ως 

αναφορά τον σχεδιασµό του EHS. 

 

Japanese Development: Toshiba and Mitsubishi. Η Toshiba και η 

Mitsubishi έχουν µελετήσει αντλίες θέρµανσης ισχύος 3 KW, που χρησιµοποιούν 

για καύσιµο φυσικό αέριο. Οι σχεδιασµοί έχουν καθοριστεί ως NS03M 

(Mitsubishi) και NS03T (Toshiba), και χρησιµοποιούν και οι δύο καυστήρες 

φλόγας διάχυσης και κυλινδρικές κεφαλές θερµαντήρων. Η µονάδα της Toshiba 

χρησιµοποιεί µια κυλινδρική διάταξη, σε σχήµα αστέρα, µε πτερύγια , που 
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πιθανόν να είναι σχεδιασµός οµοαξονικής ροής η οποία που χρησιµοποιεί ένα 

δακτύλιο για να κατευθύνει το εργαζόµενο µέσο µέσα και έξω από τον πτερυγωτό 

σωλήνα. Ο προθερµαντήρας του αέρα είναι τύπου επίπεδων πτερυγίων, αλλά δεν 

δίνονται άλλες πληροφορίες. Καµία σηµαντική πληροφορία δεν βρέθηκε για τον 

προθερµαντήρα αέρα και την κεφαλή του θερµαντήρα της Mitsubishi. 

 

Stirling Thermal Motors. Έχει γίνει κάποια σχεδιαστική µελέτη για 

µηχανές Stirling, που χρησιµοποιούν φυσικό αέριο σαν καύσιµο, από την Stirling 

Thermal Motors, όπως αποδεικνύεται από µια πατέντα (αναφορά 23), που 

παρουσιάζει µια µηχανή µε πολλά έµβολα, κάθε ένα από τα οποία έχει τον δικό 

του καυστήρα. Ο τρόπος µε τον οποίο µεταφέρεται η θερµότητα στην κεφαλή του 

θερµαντήρα δεν διευκρινίζεται, ωστόσο φαίνεται ότι τα καυσαέρια από όλους 

τους θερµαντήρες συγκεντρώνονται και περνάνε µέσα από έναν κοινό 

προθερµαντήρα. Ο τύπος του προθερµαντήρα δεν φαίνεται. Η Stirling Thermal 

Motors έχει επίσης µελετήσει µια µηχανή Stirling υγρού καυσίµου, ισχύος 40ΚW, 

που παρουσιάζει ένα σύστηµα θερµαινόµενου σωλήνα να παίζει τον ρόλο της 

κεφαλής του θερµαντήρα (αναφορά 28). 

 

Stirling Power Systems. Η Stirling Power Systems έχει µελετήσει µηχανές 

Stirling κινηµατικού τύπου ισχύος 7.5 KW. Επίσης συµπεριλαµβάνεται ο 

σχεδιασµός της κεφαλής του θερµαντήρα ο οποίος διαφέρει από τους τυπικούς 

σχεδιασµούς που χρησιµοποιούν οι περισσότεροι κατασκευαστές. Ο σχεδιασµός 

που παρουσιάζεται χρησιµοποιεί µια επίπεδη σωληνοειδή κεφαλή θερµαντήρα και 

φαίνεται να χρησιµοποιεί καυστήρα φλόγας τυρβώδους διάχυσης. Καµία 

πληροφορία για τον προθερµαντήρα δεν βρέθηκε. Η διάταξη είναι ασυνήθιστη 

διότι είναι γραµµική και απαιτείται προσπάθεια ώστε να συναρµολογηθεί. Τα 

συστήµατα της ΜΤΙ και της Sunpower είναι πολύ πιο πρακτικά και αποδοτικά. 
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2.3 ∆ιαπιστώσεις και συµπεράσµατα 

 

Σε αυτό το κοµµάτι εξετάζονται τα σηµαντικά ευρύµατα, για την ανάπτυξη 

του EHS των SEHP και την βελτιστοποίηση της δουλειάς, που εντοπίστηκαν από 

την έρευνα της βιβλιογραφίας, τις επικοινωνίες και από τις επισκέψεις. 

 

2.3.1. Συστήµατα καύσης 

 

Πιθανόν το βασικό ζήτηµα του σχεδιασµού του EHS είναι η απαίτηση για 

υψηλής θερµοκρασίας προθερµασµένο αέρα. Αυτή είναι άµεση συνέπεια της 



 36 

ανάγκης του προθερµαντήρα να διατηρεί την αποδοτικότητα του συστήµατος σε 

λογικά επίπεδα. Οι σχεδιαστικές προδιαγραφές για την θερµοκρασία του 

προθερµασµένου αέρα ποικίλουν από 427 µέχρι 760 οK (800 εως 1400 οF). 

Παράλληλα, οι απαιτήσεις θερµοκρασίας της κεφαλής του θερµαντήρα µπορεί να 

επηρεάσουν τις απαιτήσεις της προθέρµανσης. Η διακύµανση της θερµοκρασίας 

της κεφαλής του θερµαντήρα βρέθηκε στην βιβλιογραφία από 600 εως 800οK 

(1112 εως 1472oF). 

Η επιλογή θερµοκρασίας για την κεφαλή του θερµαντήρα και για τον 

προθερµασµένο αέρα υπαγορεύει την επιλογή του καυστήρα τυρβώδους διάχυσης 

(Η θερµοκρασία είναι αρκετά υψηλή για συστήµατα µε προανάµιξη). Σε αυτήν 

την µορφή συστήµατος, ο αέρας και το καύσιµο πρέπει να αναµιχθούν γρήγορα, 

ακριβώς την στιγµή της ανάφλεξης. Απαιτούνται υψηλές ταχύτητες, που µπορεί 

να οδηγήσουν σε µεγάλη πτώση πίεσης. Επιπρόσθετα για την επιλογή του 

καυστήρα, η επίδραση σε άλλες παραµέτρους όπως οι εκποµπές είναι µεγάλη. Για 

έναν καυστήρα φλόγας διάχυσης, αύξηση 200 οK της θερµοκρασίας 

προθέρµανσης οδηγεί σε αύξηση του ΝΟx κατά περίπου 75%. Η χρησιµοποίηση 

θερµοκρασίας από 800 µέχρι 1200 οK, χωρίς EGR ή CGR οδηγεί σε εκποµπές ΝΟx από 

200 µέχρι 1200 ppm. 

Η κοινή λύση που αναφέρεται για το πρόβληµα εκποµπής ΝΟx είναι η 

χρησιµοποίηση EGR ή CGR. Η επίδραση του EGR στο ΝΟx φαίνεται στο σχήµα 

2.12, βασισµένη σε στοιχεία της ΜΤΙ (αναφορές 2 και 16). Φαίνεται ότι για λόγο 

EGR πάνω από 20% προκαλούν πτώση των εκποµπών του ΝΟx κάτω από 100 

ppm. Παρόλο που η πτώση αυτή υποδεικνύει ότι οι εκποµπές, λόγω υψηλής 

προθέρµανσης, µπορούν να ρυθµιστούν, πρέπει να ληφθεί υπ’όψιν ότι αυτός ο 

έλεγχος απαιτεί υπερβολική ροή και πτώση πίεσης στον θάλαµο καύσης και οι 

απαιτήσεις των υλικών πρέπει να είναι πιο λεπτοµερής. 

Από την άλλη πλευρά του φάσµατος, η χρησιµοποίηση χαµηλής 

προθέρµανσης και χαµηλής θερµοκρασίας στην κεφαλή του θερµαντήρα, 

χρησιµοποιώντας προαναµεµιγµένο σύστηµα καύσης όπως ο καυστήρας 
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ψεκασµού, µπορεί να αποτελέσει µια καλή λύση. Το σύστηµα αυτό µπορεί να 

είναι τόσο πρακτικό όσο ένας καυστήρας φλόγας τυρβώδους διάχυσης ενώ 

παράλληλα µπορεί να έχει επιπρόσθετα πλεονεκτήµατα. Τα επίπεδα εκποµπών 

είναι χαµηλά, ενώ έχουν επιτευχθεί χαµηλές εκποµπές NOx µε την βοήθεια 

καυστήρων προαναµεµιγµένου µίγµατος. Επίσης, υπάρχουν άµεσα παραδοτέα 

χαρακτηριστικά ελέγχου για κάποιους καυστήρες ψεκασµού. 

Ωστόσο δεν είναι σαφές ποιος τύπος συστήµατος καύσης είναι ο 

καλύτερος. Εµφανίζονται δύο επιλογές: ο καυστήρας ψεκασµού µε 

προαναµεµιγµένο µίγµα και ο καυστήρας τυρβώδους διάχυσης. Ο καυστήρας 

ψεκασµού παρουσιάζεται ως η επιλογή µε χαµηλό κεφάλαιο επένδυσης, αλλά 

καταλήγει σε σηµαντική µειωµένη απόδοση της µηχανής Stirling. Στην καλύτερη 

περίπτωση, οι συνθήκες σχεδιασµού µπορούν να επανεξεταστούν ώστε να 

διασφαλιστεί η επιλογή βέλτιστων χαρακτηριστικών. Περαιτέρω αξιολόγηση για 

αυτά τα θέµατα θα γίνει στο κεφάλαιο 4. 
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2.3.2 Σχεδιασµός Προθερµαντήρα 

 

Αυτήν την στιγµή, ο προθερµαντήρας µε πλακοειδή πτερύγια εµφανίζεται 

ως η καλύτερη επιλογή ανάµεσα στις υποψήφιες λύσεις της υπάρχουσας 

βιβλιογραφίας. Η απαίτηση για έναν πρακτικό σχεδιασµό µε υψηλό λόγο 

επιφάνειας προς όγκο, τείνει να το µετατρέψει ως την πιο λογική επιλογή. Η 

εκτέλεση της προσέγγισης των πλακοειδών πτερυγίων που βρέθηκε στην 

βιβλιογραφία ποικίλει από την πολυδάπανη επινόηση µε πολλά ενωµένα πτερύγια 

µεταξύ τους ώστε να σχηµατίσουν έναν εναλλάκτη θερµότητας, µέχρι την 
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προσέγγιση που χρησιµοποιείται από την ΜΤΙ ή την Phillips που αποφεύγει την 

εκτεταµένη ένωση και χρησιµοποιεί σφράγισµα µηχανικού τύπου. Η τελευταία 

φαίνεται να αποτελεί την καλύτερη προσέγγιση. Παρόλο που τα πλακοειδή 

πτερύγια µπορεί να είναι η καλύτερη επιλογή, είναι σηµαντικό να βελτιστοποιηθεί 

ο σχεδιασµός ώστε να µπορεί να διατηρήσει το υλικό σηµαντική διάρκεια ζωής. 

Η σκέψη για κεραµικό προθερµαντήρα ήταν οικεία για κάποιο καιρό. 

Ερευνήθηκε σοβαρά τόσο από την ΜΤΙ όσο και από την Ford Mοtor Company 

στο αυτοµατοποιηµένο πρόγραµµα Stirling. Η ΜΤΙ ανέφερε σηµαντικές 

αποταµιεύσεις αν χρησιµοποιείτω ο κεραµικός προθερµαντήρας αντί για τον 

σχεδιασµό της , µε τα ενωµένα πτερύγια,που είχε χρησιµοποιηθεί στον σχεδιασµό 

της MOD I. Αναλάµβανε ποσότητες των 300.000 µονάδων ανά χρονιά για 

ανάλυση. Παρόλο που υπήρχε αυτό το κίνητρο και οι πηγές για αυτό το 

πρόγραµµα, τα προβλήµατα συνεχίζονταν να συζητιούνται ακόµα και 4 χρόνια 

µετά. Το µεγαλύτερο πρόβληµα ήταν η αδυναµία του κεραµικού προθερµαντήρα 

να αντέξει στον θερµικό κύκλο. Η Ford Mοtor Company επίσης χρησιµοποίησε 

έναν περιστρεφούµενο κεραµικό προθερµαντήρα στην 4-215 αυτοκινούµενη 

µηχανή Stirling. Αφού ο πυρήνας του προθερµαντήρα είχε λειτουργήσει για 20 

ώρες, µια ρωγµή ξεκίνησε από την εσωτερική διάµετρο και εξαπλωνόταν προς τα 

έξω. Η εφαρµογή κεραµικών προθερµαντήρων στο SEHP δεν είναι εφικτή αυτήν 

την στιγµή. 

 

2.3.3. Άλλες Συνιστώσες 

 

Εξαιτίας µιας γενικής έλλειψης πληροφοριών ως αναφορά τον 

µηχανολογικό σχεδιασµό στην διαθέσιµη βιβλιογραφία, βρέθηκαν λίγες 

πληροφορίες σχετικά µε άλλες συνιστώσες του EHS όπως συστήµατα ελέγχου, 

ανεµιστήρες, αναφλεκτήρες, βαλβίδες και άλλες βοηθητικές συνιστώσες. 
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3. Ιδέες για βελτιωµένη απόδοση 

 

Σκοπός αυτού του κεφαλαίου είναι να ερευνήσει νέες ιδέες, σχεδιασµούς, 

συνιστώσες και συστήµατα που µπορούν να βελτιώσουν την εµφάνιση και την 

οικονοµική αποδοτικότητα των σχεδιασµών EHS. Οι νέες προσεγγίσεις 

προέκυψαν από προτάσεις αυτών που ασχολήθηκαν µε τα SEHP στο ORNL, από 

την αναθεώρηση υψηλότερου επιπέδου επιστήµης (Κεφάλαιο 2) και από τις ιδέες 

που αναπτύχθηκαν κατά την διάρκεια της µελέτης. Τα παρακάτω θέµατα είναι 

από την πρωτότυπη έκθεση δουλειάς: 

 

• Περιστροφικός κεραµικός προθερµαντήρα, 

• Ανακυκλοφορία καυσαερίων, 

• Βελτιωµένοι σχεδιασµοί για θαλάµους καύσης, 

• Απλοποιηµένοι και/ή άµεσα παραδοτέοι έλεγχοι, 

• Ψύξη του θαλάµου καύσης ,και 

• Βελτιωµένες προσεγγίσεις για προθερµαντήρα. 

 

Όπως είναι φανερό στο κεφάλαιο 2, η ΜΤΙ και η Sunpower, Inc είναι οι 

µόνοι ενεργοί προαγωγοί του SEHP σε αυτήν την στιγµή που γράφεται αυτό το 

κείµενο. Επέλεξαν διαφορετικές προσεγγίσεις στα συστήµατα EHS τους, τα οποία 

απεικονίζονται στους αποκλίνοντες σχεδιασµούς τους. Η αρχική ανάλυση 

αποκάλυψε ότι αυτές οι προσεγγίσεις είναι έγκυρες. Πραγµατικά ,η ανάλυση των 

δύο προσεγγίσεων απέδειξε ότι δεν υπάρχει µια µέση σχεδιαστική λύση ή µια 

εντελώς διαφορετική προσέγγιση που να είναι εφαρµόσιµη. Ο βασικός στόχος 

αυτής της δουλειάς, που είναι η αναζήτηση ή η ανάπτυξη ενός οικονοµικά 

αποδοτικού συστήµατος EHS, παραµένει ο ίδιος. 

Πρέπει να τονιστεί ότι ένα κριτήριο της αξιολόγησης ήταν να αποφευχθούν 

ιδέες που χρειάζονται εκτεταµένη ανάπτυξη ή απαιτούν σηµαντικές υπερβάσεις 
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πριν υλοποιηθούν. Όπου υπήρχε η αίσθηση ότι τα ενδεχόµενα κέρδη µπορεί να 

κρύβουν αναπτυξιακούς κινδύνους, η ιδέα συµπεριελήφθη αλλά οι κίνδυνοι και οι 

ασάφειες αξιολογήθηκαν. 

 

3.1 Σχεδιασµοί Προθερµαντήρα 

 

Ο σχεδιασµός του προθερµαντήρα είναι σηµαντικό κριτήριο για την 

οικονοµική αποδοτικότητα του σχεδιασµού. Τρείς σχεδιασµοί έχουν 

χρησιµοποιηθεί στο παρελθόν: 

• Ίσιων πτερυγίων, 

• Περιστροφικός κεραµικός, και  

• Ακίνητος κεραµικός. 

 

 

3.1.1 Κεραµικοί προθερµαντήρες 

 

Μια από τις προσεγγίσεις που είχε αξία στην αρχή του προγράµµατος ήταν 

οι κεραµικοί προθερµαντήρες. Η επιθυµία για κεραµικά υλικά είναι ότι το 

ακατέργαστο υλικό που χρησιµοποιήθηκε στην κατασκευή είναι σχετικά φτηνό. 

Εποµένως και προιόντα που χρησιµοποιούν κεραµικά υλικά µπορεί τελικά να 

είναι φτηνά. Το πρόβληµα είναι ότι πρέπει να παραχθούν µεγάλες ποσότητες 

προιόντων, ώστε να είναι εφικτή η κάλυψη των εξόδων. Η ΜΤΙ, σε ένα 

αναπτυξιακό πρόγραµµα µε την Coors, προσπάθησε να αναπτύξει ένα 

προθερµαντήρα σταθερού τύπου .Η µελέτη ήταν ανεπιτυχής. Σε µια πρόσφατη 

συγκέντρωση της Automotive Technology Development Contractors’, πολλά 

έγγραφα παρουσιάστηκαν σε υψηλό επίπεδο για την εξέλιξη και την κατασκευή 

των κεραµικών. ∆εν υπήρχε κάτι που να υποδεικνύει ανάπτυξη στον τοµέα των 
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κεραµικών ή στον τρόπο λειτουργίας τους ώστε να µπορούν να εφαρµοστούν στο 

EHS των SEHP. 

Ένας περιστρεφόµενος προθερµαντήρας που χρησιµοποιεί κεραµικά 

µπορεί να χρησιµοποιηθεί αφού µπορεί να εκµεταλευτεί τα υπάρχοντα και 

διαθέσιµα κεραµικά υλικά. Σε έναν τέτοιο σχεδιασµό, ένας κεραµικός τροχός θα 

θερµαίνεται εναλλακτικά από τα καυσαέρια και στην συνέχεια θα ψύχεται από τον 

εισερχόµενο αέρα της καύσης. Η περιοχή του τροχού που είναι εκτεθειµένη στο 

αέριο και στον αέρα θα ισορροπιστεί ώστε να εξασφαλιστεί βέλτιστη µεταφορά 

θερµότητας. Αυτή η προσέγγιση έχει ορισµένα µειονεκτήµατα. Το πρώτο 

πρόβληµα είναι στο να ασφαλιστεί ο περιστρεφόµενος στρόφαλος και ο οδηγός σε 

περιβάλλον υψηλής θερµοκρασίας. Είναι δύσκολο να γίνει αυτό µε αξιοπιστία για 

διάρκεια ζωής 20.000 ωρών,αν δεν είναι και πολύ ακριβό. Το δεύτερο πρόβληµα 

είναι η αντοχή του κεραµικού:Η θέρµανση και η ψύξη του στον θερµικό κύκλο 

είναι µια απαιτητική διαδικασία. Η Ford Mοtor Company διαπίστωσε ότι ο 

θερµικός κύκλος αποτελεί πρόβληµα για το αναπτυξιακό της πρόγραµµα πάνω 

στην µηχανή Stirling. Οι ερευνητές της Ford εντόπισαν ρωγµές αµέσως στους 

περιστρεφόµενους προθερµαντήρες (δες κεφάλαιο 2). Ένα άλλο µικρότερο 

ελάττωµα είναι η επιπρόσθετη απαίτηση για ενέργεια στον κινητήρα για να 

ξεκινήσει ο προθερµαντήρας. 

Αυτά τα µειονεκτήµατα οδήγησαν στο συµπέρασµα ότι τα κεραµικά δεν 

είναι καλή επιλογή για τον προθερµαντήρα. Παρόλο που αυτή η µέθοδος έχει 

µικρά κόστη, δόθηκε η εντύπωση ότι η ανάπτυξη αυτή είναι παραπάνω από τον 

σκοπό του τρέχοντος προγράµµατος DOE για αντλίες θέρµανσης. 
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3.1.2 Προθερµαντήρες µε πλακοειδή πτερύγια 

 

Παρά το γεγονός ότι υπάρχουν πολλά είδη επιφανειών, η πυκνότητα της 

συσκευασίας ενός πλακοειδούς πτερυγίου σε έναν εναλλάκτη θερµότητας τον 

κάνει να είναι έναν από τους πιο πρακτικούς σχεδιασµούς. Το κόστος του µπορεί 

να κυµαίνεται από πολύ ακριβό µέχρι πολύ φτηνό. Τα υλικά και οι τεχνικές 

κατασκευής που χρησιµοποιούνται ωφείλονται για αυτές τις διαφορές κόστους. 

Μια άλλη φτηνή επιλογή είναι το σωληνοειδές πτερύγιο όπως αυτά που 

χρησιµοποιούνται στα συστήµατα κλιµατισµού. Αυτά, παρόλο που είναι φτηνά, 

ταιριάζουν περισσότερο σε εναλλάκτη θερµότητας υγραερίου. 
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Από την στιγµή που αποφασίστηκε ότι ο εναλλάκτης µε πλακοειδή 

πτερύγια είναι η καλύτερη προσέγγιση για αυτό το πρόγραµµα, αµέσως ο στόχος 

είναι η βελτιστοποίηση του σχεδιασµού ως αναφορά την εξοικονόµηση 

χρηµάτων. Τα βασικά σχεδιαστικά στοιχεία που πρέπει να εξεταστούν είναι η 

κατασκευή, το µέγεθος και η επιλογή των υλικών. Η τεχνική κατασκευής της ΜΤΙ 

(δες σχήµα 2.7) κρίθηκε ότι είναι καλά ανεπτυγµένη και αποτελεί την πιο 

οικονοµική προσέγγιση. Χρησιµοποιείται ένας πυρήνας σε µορφή φυσαρµόνικας 

ο οποίος βρίσκεται παγιδευµένος ανάµεσα στο εσωτερικό και στο εξωτερικό 

δακτυλοειδές κέλυφος. Η σφράγιση πραγµατοποιείται µε το λύγισµα των άκρων 

και καλύπτοντας τα µε ένα δαχτυλίδι το οποίο έχει υποστεί συγκόλληση ή είναι 

σφιχτά διπλωµένο . 

Παρόλο που ο σχεδιασµός µπορεί να είναι ακριβής, το µέγεθος πρέπει να 

βελτιστοποιηθεί ώστε να αποφευχθεί η χρησιµοποίηση περιττών ακριβών υλικών. 

Για τον σχεδιασµό που φαίνεται στο σχήµα 2.7, ο προθερµαντήρας λαµβάνει τα 

καυσαέρια θερµοκρασίας 1462οK και τα χρησιµοποιεί για να θερµάνει τον 

εισερχόµενο αέρα (ο οποίος µπορεί να έχει αναµιχθεί µε τα ανακυκλοφορηµένα 

καυσαέρια) στους 1365οK. Ο βαθµός απόδοσης του προθερµαντήρα είναι περίπου 

0,93 ,ο οποίος είναι αρκετά ικανοποιητικός αλλά πιθανόν αντιοικονοµικός 

κατασκευαστικά Για υψηλές τιµές θερµικής αποτελεσµατικότητας, κάθε αύξηση 

στην πρόσδοση απόδοσης προσδίδει επιταχυνόµενη αύξηση του πεδίου. Αυτή η 

επίδραση φαίνεται στο σχήµα 3.1, το οποίο παρουσιάζει την θερµική απόδοση του 

EHS σαν συνάρτηση του αριθµού των µεταφερόµενων µονάδων (NTU) σε σχέση 

µε το πεδίο µεταφοράς θερµότητας. Αυτή η ποσότητα ορίζεται ως: 

 

NTU=AU/Cm (1), 

Όπου 

Α είναι το εµβαδό του πεδίου µεταφοράς θερµότητας, 

U είναι ο συντελεστής µεταφοράς θερµότητας, 

Cm: είναι το γινόµενο της παροχής επί την ειδική θερµότητα του υλικού. 
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Εποµένως για εναλλάκτη σταυροποής µε σταθερή, τότε το NTU είναι 

ανάλογο του εµβαδού. Αυτό µπορεί να συσχετιστεί µε την αποδοτικότητα του 

εναλλάκτη θερµότητας ως εξής: 

 

  Όπου: 

 

 Tco: είναι η θερµοκρασία εξόδου του αέρα από τον προθερµαντήρα, 

 Τci: είναι η θερµοκρασία εισόδου του αέρα στον προθερµαντήρα, 

 Thi: είναι η θερµοκρασία εισόδου των καυσαεριών στον προθερµαντήρα. 

 

Με αυτές τις εξισώσεις, το µέγεθος του προθερµαντήρα (NTU) µπορεί να 

συσχετιστεί µε την αποτελεσµατικότητα (EFF). Αυτός ο συσχετισµός θα 

χρησιµοποιηθεί µαζί µε τα κόστη των υλικών στο κεφάλαιο 4 ώστε να 

παρουσιαστεί µια αποτελεσµατική αξιολόγηση του συστήµατος EHS. 

Επιπρόσθετα µε το κόστος, ως σηµείο αναφοράς το πεδίο µεταφοράς 

θερµότητας, κάποιες επιπρόσθετες δευτερεύουσες αποταµιεύσεις µπορεί να 

προκύψουν από την χρήση ενός µικρότερου σε µέγεθος, προθερµαντήρα. Η 

πτώση πίεσης του συστήµατος θα µειωθεί, επιτρέποντας την χρήση µικρότερου 

ανεµιστήρα και µειώνοντας το ενεργειακό κόστος του ανεµιστήρα. Επίσης, οι 

χαµηλότερες θερµοκρασίες προθέρµανσης θα µειώσουν τις θερµοκρασίες της 

φλόγας και τις εκποµπές (ή τα επίπεδα του EGR), και θα κάνουν τις προδιαγραφές 

των υλικών λιγότερο απαιτητικές. Περισσότερη ανάλυση για την βελτιστοποίηση 

του προθερµαντήρα θα παρουσιαστεί στο κεφάλαιο 4. 
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3.2 Συστήµατα Καύσης 

 

3.2.1. Τύπος Καυστήρα 

 

Ο κυρίαρχος τύπος καυστήρα που χρησιµοποιείται για την µηχανή Stirling 

είναι ο καυστήρας φλόγας τυρβώδους διάχυσης. Η επιλογή αυτή γίνεται 

περισσότερο από ανάγκη παρά από σχεδιαστικούς ή οικονοµικούς λόγους. Ο 

κύκλος της Stirling απαιτεί υψηλές θερµοκρασίες (600 µε 700 oK) στην κεφαλή 

του θερµαντήρα ώστε να επιτευχθεί υψηλή θερµική απόδοση στη µηχανή. Αυτές 

οι υψηλές θερµοκρασίες απαιτούν υψηλή θερµοκρασία καυσαερίων από την 

κεφαλή του θερµαντήρα και ενδεχοµένως υψηλές απώλειες εξάτµισης.Για να 

αποφευχθούν οι υψηλές απώλειες, ο αέρας του καυστήρα προθερµαίνεται από τα 

καυσαέρια πριν απωλεσθούν. Αυτή η διαδικασία ανάκτησης θερµότητας είναι 

καλή από πλευράς αποδοτικότητας. Παρόλ’αυτά, έχει δύο αρνητικές επιπτώσεις 

στον σχεδιασµό του καυστήρα. (1) Η θερµοκρασία του αέρα της ανάφλεξης που 

εισέρχεται στον καυστήρα µπορεί να κυµαίνεται από 800 µέχρι 1400 oF. Στο άνω 

άκρο αυτής της θερµοκρασιακής διακύµανσης, ο κατασκευαστής πρέπει να 

χρησιµοποιήσει καυστήρα τυρβώδους διάχυσης. Ο προθερµασµένος αέρας µπορεί 

να συναντήσει το καύσιµο µόνο στον θάλαµο καύσης, όπως συµβαίνει στην 

περίπτωση της τυρβώδους διάχυσης, αφού το µίγµα αέρα/καυσίµου θα 

αναφλεχθεί αµέσως. (2) Η προθέρµανση αυξάνει την θερµοκρασία της φλόγας, η 

οποία µε την σειρά της αυξάνει τις εκποµπές ΝΟx. Από την στιγµή που κάθε 

προχωρηµένη εφαρµογή πρέπει να σχεδιαστεί ώστε να αρµόζει στα τωρινούς και 

προτεινόµενους κανόνες εκποµπής, είναι σηµαντικό οποιοδήποτε σύστηµα 

καύσης να ανταποκρίνεται, τουλάχιστον, στις τωρινές απαιτήσεις του California 

South Coast Air Quality Management District (SCAQMD), που είναι 40 ng του 

NOx/J ωφέλιµης ενεργειακής απόδοσης (την πιο αυστηρή µέχρι σήµερα). Θα ήταν 

συνετό να τεθεί ένας στόχος κάτω από αυτό το πρότυπο. 
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Το πρότυπο SCAQMD παρουσιάζεται τροποποιηµένο σε πιο συµβατικούς 

όρους στο σχήµα 3.2. Το αντίστοιχο του προτύπου (40 ng/J ωφέλιµης ενεργειακής 

απόδοσης) σε ppmv σχεδιάζεται σε συνάρτηση µε την περίσσεια του αέρα. Οι 

ισοδύναµες καµπύλες αναπαριστούν την επίδραση της αποδοτικότητας. Το 

πρότυπο βασίζεται στην αποδοτικότητα και στα επίπεδα εκποµπών. Για 

παράδειγµα, 20% περίσσεια αέρα και 80% αποδοτικότητα, µε επίπεδα εκποµπών 

περίπου ή κάτω από 60 ppmv είναι αποδεκτά. Παράλληλα σε βαθµό απόδοσης 

180% (COP=1.8), ο καυστήρας µπορεί να έχει 135 ppmv και παρόλ’αυτά να είναι 

αποδεκτός από τις προυποθέσεις 40 ng/J του προτύπου. Το πρότυπο βασίζεται 

στον γενικό βαθµό απόδοσης καθώς επίσης και η απόδοση του καυστήρα 

προσφέρει το πλεονέκτηµα στον SEHP µε τον COP να είναι πάνω από 1. 

Η ιδανική επιλογή συστήµατος καύσης, είναι ένα σύστηµα µε προανάµειξη 

του µίγµατος µέσα ή έξω από θάλαµο καύσης ψυχώµενο µε εισαγωγή νωπού 

αέρα. Όχι µόνο θα έχει τις χαµηλότερες εκποµπές NOx από οποιοδήποτε άλλο 

σύστηµα καύσης, αλλά και η πρακτικότητα και η διαθεσιµότητα υπαρχόντων 

αποδεκτών ελέγχων, βαλβίδων και άλλων συµπληρωµάτων θα αποτελέσει σαφές 

πλεονέκτηµα. Το µειονέκτηµα αυτής της επιλογής είναι ότι δεν αποτελεί και το 

πιο ανθεκτικό σύστηµα σε υψηλές θερµοκρασίες προθέρµανσης. Έχει 

χρησιµοποιηθεί επιτυχώς από έναν σχεδιαστή (αναφορά 9) µε τις θερµοκρασίες 

προθέρµανσης µέχρι 800oF. Αυτός ο περιορισµός σε σχετικά χαµηλές 

θερµοκρασίες προθερµασµένου αέρα έχει ως επακόλουθο µεγάλες απώλειες 

εξάτµισης, που είναι µια συνηθισµένη εικόνα στα συστήµατα ανάφλεξης µε 

προανάµιξη που εφαρµόζονται στα SEHP. 

Ένα ακόµα σύστηµα που αξιολογήθηκε ήταν το παλµικό σύστηµα 

ανάφλεξης. Η παλµική ανάφλεξη προσφέρει ορισµένα πλεονεκτήµατα που την 

κάνουν ελκυστικό υποψήφιο για το σύστηµα EHS των Stirling. Πρωτίστως, δεν 

απαιτεί συνεχή πηγή ενέργειας για να εξασφαλίσει ελκυσµό του συστήµατος, 

εποµένως εξαλείφεται ένα σηµαντικό µέρος του υλικού κόστους (δεν απαιτείται 

ανεµιστήρας ή αιολική ενέργεια). Επίσης, η παλµική ανάφλεξη προκαλεί µια 
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υψηλή αύξηση της πίεσης, επιτρέποντας υψηλότερες ταχύτητες αερίου και 

πτώσεις πιέσεων µε επακόλουθο υψηλότερα επίπεδα µεταφοράς θερµότητας. Οι 

ταλαντευόµενες ροές, που προκύπτουν από την παλµική ανάφλεξη, µπορεί επίσης 

να δώσουν υψηλότερους συντελεστές µεταφοράς θερµότητας από αυτούς που 

δίνουν οι στάθερες ροές, για την ίδια ταχύτητα. Τέλος, τα βασικά στοιχεία του 

παλµικού καυστήρα µπορούν να συνεργαστούν αποτελεσµατικά µε αυτά του EHS 

της µηχανής Stirling. Ένας παλµικός καυστήρας αξιολογείται στο κεφάλαιο 4. 

∆ίνει πολλές ελπίδες, αλλά αυτή η τεχνολογία δεν έχει αναπτυχθεί για χρήση µε 

προθερµασµένο αέρα. Ένα πρόγραµµα ανάπτυξης απαιτείται ώστε να αξιολογηθεί 

αν αυτό είναι πραγµατικά εφικτό. 
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3.2.2. Ανακυκλοφορία αερίου καύσης και ανακυκλοφορία 

καυσαερίων 

 

Μια από τις βασικές ανησυχίες σχετικά µε τον σχεδιασµό του καυστήρα 

ήταν η επιλογή µιας στρατηγικής ελέγχου εκποµπών, ειδικά οξειδίων του αζώτου. 

Αυτήν την στιγµή, το σύστηµα EGR είναι ο βασικός τρόπος ελέγχου για εκποµπές 

ΝΟx. Μια άλλη τεχνική που χρησιµοποιείται είναι το CGR. Στην περίπτωση του 

EGR, ένα µέρος των καυσαερίων που έχει περάσει µεταξύ της κεφαλής του 

θερµαντήρα και του προθερµαντήρα ανακυκλώνεται πάλι στον αεραγωγό 

εισαγωγής, συνήθως µε την εισαγωγή των καυσαερίων στην είσοδο του 

ανεµιστήρα. Από την στιγµή που η πίεση στην είσοδο του ανεµιστήρα είναι 

χαµηλότερη από την πίεση στην έξοδο, τα καυσαέρια απορροφούνται από τον 

ανεµιστήρα. Το µειονέκτηµα είναι ότι µε αυτή τη µέθοδο ανεβαίνει η 

θερµοκρασία των καυσαερίων στον ανεµιστήρα, αυξάνοντας και την ενέργεια του 

ανεµιστήρα που χρειάζεται για να µετακινηθεί το λεπτό στρώµα αερίου. 

Το CGR είναι παρόµοιο µε το EGR, εκτός από το ότι το καυσαέριο 

ανακυκλώνεται αφού περάσει από την κεφαλή του θερµαντήρα αλλά πριν περάσει 

από τον προθερµαντήρα. Αν τα ακροφύσια, όπως αυτά που φαίνονται στο σχήµα 

2.3, χρησιµοποιούνται για να δηµιουργήσουν µια περιοχή χαµηλής στατικής 

πίεσης, τα καυσαέρια µπορούν να µεταφερθούν πίσω στον θάλαµο καύσης, 

µειώνοντας την θερµοκρασία της ανάφλεξης. Ο ανεµιστήρας θα χρειαστεί 

πρόσθετη ενέργεια, όπως ακριβώς και µε το σύστηµα EGR. Η διαµόρφωση του 

ακροφυσίου θα απαιτήσει τα εξαρτήµατα να συµπεριληφθούν στα θερµότερα 

µέρη του καυστήρα, που ορισµένες φορές αυτό αποτελεί µια ακριβή πρόταση. Το 

πλεονέκτηµα είναι ότι ο ανεµιστήρας δεν θα αντλεί υψηλής θερµοκρασίας αέρα 

και αέριο. Αποφασίστηκε να συµπεριληφθεί αυτή η διαµόρφωση για περαιτέρω 

αξιολόγηση. 
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3.2.3 Προηγµένη ψύξη 

 

Μια άλλη ιδέα που οδηγήθηκε για αξιολόγηση ήταν οι προηγµένες µέθοδοι 

ψύξης για επιλεγµένα µέρη του καυστήρα, περισσότερο για να µεταφερθεί ο 

κρύος αέρας σε συγκεκριµένα µέρη. Αυτή είναι µια δύσκολη ιδέα να υλοποιηθεί 

γιατί δεν έχουν καθοριστεί οι στόχοι όσον αφορά στο σχεδιασµό. Πρακτικά είναι 

µια τεχνική που θα χρησιµοποιηθεί για να εφαρµοστεί σε άλλους σχεδιασµούς. 

Για παράδειγµα, αν οι θερµοκρασίες προθέρµανσης είναι τόσο ψηλές που το 

σύστηµα ανάφλεξης έχει την τάση να υπερθερµαίνεται, τότε µπορεί να 

χρησιµοποιηθεί επιλεγµένη ψύξη αέρα που να κάνει το σύστηµα να λειτουργήσει. 

Αυτό είναι πραγµατικότητα για οποιοδήποτε σύστηµα ανάφλεξης, είτε είναι 

τυρβώδους διάχυσης είτε είναι σύστηµα µε προανάµιξη. Επιπρόσθετα, η τεχνική 

µπορεί να χρησιµοποιηθεί για να ψύξει ένα συγκεκριµένο µέρος, επιτρέποντας την 

χρήση φθηνότερου υλικού. 
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4. Αξιολόγηση των επιλεγµένων µοντέλων 

 

Σε αυτό το κεφάλαιο, τα µοντέλα και οι ιδέες που αναπτύχθηκαν στο 

κεφάλαιο 3 θα αξιολογηθούν από τεχνική και οικονοµική πλευρά. Ένα αναλυτικό 

µοντέλο µπορεί να συσχετίσει τις διάφορες παραµέτρους εµφάνισης ώστε να 

µπορεί να διεξαχθεί µια επεξηγηµατική ανάλυση στα διάφορα µέρη του EHS. Για 

παράδειγµα, το µέγεθος του προθερµαντήρα µπορεί να ποικίλει όπως και η 

επίδραση στην αποδοτικότητα του καυστήρα καθώς επίσης µπορεί να γίνει και 

αξιολόγηση των θερµοκρασίων του κύκλου. Το µοντέλο µπόρεσε επίσης να 

διεξάγει ανάλυση µεγέθους της επίδρασης των εκποµπών NOx για διάφορες 

στρατηγικές. Το µοντέλο αυτό περιγράφεται στο κεφάλαιο 4.1 Καθώς το 

ανεπτυγµένο µοντέλο µπορεί να αναλύσει τις δαπάνες, διεξήχθει µια πιο 

λεπτοµερής ανάλυση δαπανών χρησιµοποιώντας έναν κατάλογο ανταλλακτικών. 

Προκειµένου να επιλεγούν υλικά και να προσδιοριστούν ακριβώς τα κόστη 

τους, οι κώδικες συµµόρφωσης που είναι σχετικοί µε εφαρµογές φυσικού αερίου 

αναλύθηκαν ώστε να καθοριστούν οι παράγοντες που θα χρησιµοποιηθούν για την 

επιλογή των υλικών. Τα κόστη λήφθηκαν βάζοντας τους πωλητές να καθορίσουν 

την τιµή προµήθειας του υλικού για παραγωγή 10.000 µονάδων ανά έτος. Στην 

συνέχεια το µοντέλο χρησιµοποιήθηκε για να αναπτύξει σχεδιασµούς οι οποίοι θα 

κοστολογούνταν. Τελικά, όλα τα στοιχεία ελέγχου τα οποία µπορούν να 

ικανοποιήσουν τόσο τις απαιτήσεις του κώδικα όσο και τις τεχνικές προυποθέσεις, 

επιλέχθηκαν και κοστολογήθηκαν σε προκαταρκτική βάση. Επειδή δεν υπήρχαν 

πληροφορίες ούτε για τον σχεδιασµό των υλικών για τα συστήµατα ούτε για τις 

προδιαγραφές των συστηµάτων ελέγχου, έπρεπε να γίνουν ορισµένες υποθέσεις. 
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4.1 Αναλυτικό µοντέλο 

 

Το µοντέλο του EHS έχει χρησιµοποιηθεί για να αναλύσει την επίδραση 

ορισµένων σχεδιαστικών παραµέτρων στην εµφάνιση και στο κόστος της αντλίας 

θέρµανσης της µηχανής Stirling. Το µοντέλο αυτό ωστόσο δεν προβλέπεται να 

είναι ο ακριβής προάγγελος όλων των σχεδιαστικών παραµέτρων. Αντιθέτως, έχει 

σκοπό να µετρήσει επακριβώς την επίδραση των αλλαγών στις βασικές 

παραµέτρους χώρου, όπως είναι η επιφάνεια του εναλλάκτη θερµότητας και η 

επιφάνεια ροής, και στις µεταβλητές απόδοσης όπως είναι η θερµοκρασία, η 

µεταφορά θερµότητας και η αποδοτικότητα. 

Τα ενιαίας παραµέτρου πρότυπα των κύριων στοιχείων του EHS 

χρησιµοποιούνται για να αναλύσουν την επιρροή των αλλαγών σχεδίου ενός 

στοιχείου στην απόδοση των άλλων στοιχείων.Το µοντέλο, που φαίνεται στο 

σχήµα 4.1, αποτελείται από τα παρακάτω µέρη: 

• Ανεµιστήρας βεβιασµένης ροής του αέρα καύσης, 

• Προθερµαντήρας αέρα/εναλλάκτης ανάκτησης θερµότητας 

καυσαερίων, 

• Καυστήρας, 

• Θερµαντήρας κεφαλής. 

Λαµβάνονται µέτρα στο µοντέλο (1) για EGR, το οποίο θεωρείται ότι ρέει 

από την έξοδο του ανακτητή θερµότητας στην είσοδο του ανεµιστήρα του αέρα 

καύσης; (2) CGR, το οποίο θεωρείται ότι ρέει από την έξοδο της κεφαλής του 

θερµαντήρα στην είσοδο του καυστήρα; και (3) για την εσωτερική διαρροή 

θερµότητας προθερµαντήρα/ανακτητή, η οποία θεωρείται ότι ρέει από τον 

προθερµαντήρα στον ανακτητή θερµότητας λόγω της υψηλής πίεσης του 

προθερµαντήρα. 
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Για να απλοποιηθεί ο προγραµµατισµός και να κατανοηθεί το µοντέλο, όλα 

τα στοιχεία χρησιµοποιούν παρόµοιους αναλυτικούς σχηµατισµούς για τις 

ακόλουθες διαδικασίες: 

• Ροή µάζας (διατήρηση της µάζας) 

• Μεταφορά θερµότητας (διατήρηση της ενέργειας, ποσοστιαίοι 

συσχετισµοί) 

• Πτώση πίεσης (συσχετισµοί παραγόντων τριβής) 

Το βασικό µοντέλο ενός στοιχείου του EHS παρουσιάζεται στο σχήµα 4.2. 

Οι µεταβλητές εισόδου, θερµοκρασία (Τin), ποσοστό της ροής µάζας(win), ειδική 

ενθαλπία (hin), και η συγκέντρωση Cin), είναι αντίστοιχα της µεταβλητής εξόδου 

του στοιχείου το οποίο µας ενδιαφέρει. Λαµβάνονται µέτρα για επιπρόσθετη ροή 

του EGR, για CGR, ή διαρροή στο ή από το στοιχείο; και µεταφορά θερµότητας 

µεταξύ των δύο στοιχείων (δεν λαµβάνεται υπ’όψην ενδεχόµενη απώλεια 

θερµότητας προς το περιβάλλον). 

Χρησιµοποιούνται απλοποιηµένες σχέσεις για τις φυσικές ιδιότητες για να 

αποφευχθεί η χρησιµοποίηση περίπλοκων υπολογιστικών σχέσεων από τις 

διάφορες µεταβλητές (θα συζητηθεί παρακάτω). Ένα ολοκληρωµένο µοντέλο µαζί 

µε τις λίστες υπολογισµού δίνονται στο παράρτηµα Α. 

Αναφερόµενοι στους πίνακες του παραρτήµατος Α, οι πρώτες 33 σειρές 

περιέχουν τις µεταβλητές εισόδου και τις µεταβλητές εξόδου. Οι µεταβλητές 

εισόδου είναι κυριώς επεξηγηµατικές. Η µεταβλητή εισόδου του θερµικού κύκλου 

υπολογίζεται ως η εισαγωγή θερµότητας στην κεφαλή του θερµαντήρα επί τον 

βαθµό απόδοσης Carnot της βασικής υπόθεσης προς τον βαθµό απόδοσης Carnot 

της συγκεκριµένης περίπτωσης. Εποµένως, όλες οι περιπτώσεις αξιολογούνται 

από την ίδια µεταβλητή εξόδου της µηχανής. 
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Η βασική παράµετρος υπολογισµού των στοιχείων του εναλλάκτη είναι το 

NTU, που ορίζεται ως: 

NTU=ηf•htc•A / (w•cp) , 

Όπου: 

 ηf= απόδοση πτερυγίου, 

 htc= συντελεστής µεταφοράς θερµότητας, 

 Α= εµβαδόν επιφανείας, 

 W= ποσοστό της ροής µάζας, και 

 cp= ειδική θερµοχωρητικότητα. 

Το ΝΤU είναι η µονάδα µέτρησης της µεταφοράς θερµότητας σε σχέση µε 

το ποσό της ροής και είναι ανάλογο της απόδοσης του εναλλάκτη θερµότητας 

(µέγεθος). Το NTU του κάθε στοιχείου επιλέγεται ως ανεξάρτητη µεταβλητή, και 

το πρόγραµµα υπολογίζει ανάλογα τον εναλλάκτη θερµότητας και υπολογίζει την 

επίδραση στις θερµοκρασίες, στις πτώσεις πιέσεων, κλπ. 

Επίσης προσδιορίζεται η ταχύτητα ροής µέσα στους εναλλάκτες 

θερµότητας. Ελέγχει την απαιτούµενη περιοχή σταυροροής, και εποµένως και την 

πτώση πίεσης στον εναλλάκτη θερµότητας. Παρόλο που η ταχύτητα µάζας στον 

προθερµαντήρα µπορεί να προσδιοριστεί ανεξάρτητα, στον ανακτητή θερµότητας 

εξαρτάται από την ταχύτητα µάζας του προθερµαντήρα και δεν µπορεί να 

καθοριστεί αυθαίρετα, επειδή οι επιφάνειες ροής πρέπει να είναι ίσες 

(χρησιµοποιείται πτερύγιο µε αυλάκια). 

Στις γραµµές 35-55 γίνεται περίληψη της εξόδου του µοντέλου. Ο ρυθµός 

καύσης υπολογίζεται όσος και στην περίπτωση της βασικής υπόθεσης, και 

λαµβάνει υπ’όψιν του τις αλλαγές θερµοκρασίας στην κεφαλή του θερµαντήρα 

(και εποµένως στην απόδοση του κύκλου Carnot) και τις απώλειες της εξάτµισης. 

Στην συνέχεια, εµφανίζονται οι θερµοκρασίες σε σηµαντικές θέσεις, όπως 

υπολογίζονται από τα µοντέλα των ανεξάρτητων στοιχείων.1 

Υπολογίζεται, επίσης, το ολικό λειτουργικό κόστος από την άθροιση του 

κόστους καυσίµου συν το κόστος που απαιτείται για την λειτουργία του 
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ανεµιστήρα του αέρα καύσης. Η θεωρητική ενέργεια του ανεµιστήρα λαµβάνει 

υπ’όψην της τις πτώσεις πιέσεων του προθερµαντήρα, της κεφαλής του 

θερµαντήρα και του ανακτητή θερµότητας. Αν χρησιµοποιείται το CGR, γίνεται 

υπόθεση ότι η πτώση πίεσης του εγχυτή είναι ίση µε την πτώση πίεσης του 

καυστήρα και της κεφαλής του θερµαντήρα (που συνεπάγεται µε την απαιτούµενη 

αύξηση της ροής του CGR). ∆εν εξηγεί µε σαφήνεια τις άλλες πτώσεις πιέσεων 

του EHS. Η πραγµατική ενέργεια του ανεµιστήρα υπολογίζεται ως πέντε φορές 

της θεωρητικής τιµής της ενέργειας, που οφείλεται στις απώλειες του ανεµιστήρα 

και του κινητήρα και στις άλλες πτώσεις πιέσεων. 

Από την στιγµή που όλα τα στοιχεία χρησιµοποιούν παρόµοια διατύπωση, 

µπορούµε να αναφερθούµε σε ένα οποιοδήποτε στοιχείο για να περιγράψουµε την 

γενική µεθοδολογία. Ο εσωτερικός ρυθµός ροής είναι ίδιος µε τον εξωτερικό του 

προηγούµενου στοιχείου. Επιπρόσθετα σε αυτό είναι οποιοδήποτε EGR/CGR συν 

οποιαδήποτε εσωτερική διαρροή, που καταλύγει στην συνολική εισερχόµενη ροή. 

Από την συνολική εξερχόµενη ροή, αφαιρούµε οποιαδήποτε διαρροή ή EGR/CGR 

για να υπολογίσουµε την εξωτερική ροή. Η εξερχόµενη ενθαλπία λαµβάνεται από 

τον καθορισµό της εισερχόµενης, µείον την ροή της διαρροής, συν την 

εισερχόµενη θερµότητα. Οποιαδήποτε ενθαλπία διαρροής υπολογίζεται 

χρησιµοποιώντας την µέση τιµή της εισερχόµενης και της εξερχόµενης ενθαλπίας. 

Στην συνέχεια η εξερχόµενη θερµοκρασία υπολογίζεται, αν διαρεθεί η 

εξερχόµενη ενθαλπία µε την ειδική θερµότητα. Η ειδική θερµότητα υπολογίζεται 

ως ο σταθµικός µέσος όρος της ειδικής θερµότητας του αέρα και του αερίου των 

σωλήνων. Παρόλο που η ειδική θερµότητα ποικίλει στην σύνθεση, οι ειδικές 

θερµότητες του αέρα και των αερίων των σωλήνων θεωρούνται ανεξάρτητες της 

θερµοκρασίας. Ο ρυθµός µετάδοσης της θερµότητας υπολογίζεται από πρότυπες 

σχέσεις NTU/ αποτελεσµατικότητας. 

Καθορίζοντας την ταχύτητα µάζας και τις υδραυλικές διαµέτρους των 

εναλλακτών θερµότητας, µπορεί να υπολογιστεί ο συντελεστής µεταφοράς 

θερµότητας µέσω της συσχέτισης της µεταφοράς θερµότητας µε την 
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συγκεκριµένη επιφάνεια. Με αυτήν την πληροφορία, µπορεί να προσδιοριστεί η 

επιφάνεια που απαιτείται για να παραχθεί συγκεκριµένο NTU. 

Ο καυστήρας συµπεριφέρεται όπως οι εναλλάκτες θερµότητας, εκτός από 

την πηγή θερµότητας του καυστήρα. Εδώ, οι περισσότερες από τις ιδιότητες του 

καυστήρα λαµβάνονται από τα δεδοµένα του ΜΤΙ για να µπορεί να γίνει 

σύγκριση. Η µέση ειδική θερµότητα των προιόντων της καύσης (χωρίς αέρα) 

υπολογίζεται ως η θερµότητα της καύσης δια την µάζα των αντιδρώντων, δια την 

αύξηση της θερµοκρασίας. Η ειδική θερµότητα του αερίου υπολογίζεται ότι είναι 

13% µεγαλύτερη από αυτήν του αέρα (το οποίο είναι υποχρεωτικό για να 

υπολογιστούν οι θερµοκρασίες µέσα και έξω από τον προθερµαντήρα και τον 

ανακτητή θερµότητας). 

Η θεώρηση σταθερής ειδικής θερµότητας απλοποιεί τους υπολογισµούς. 

Παρόλ’αυτά υπερεκτιµά το µέγεθος της θερµότητας σε χαµηλές θερµοκρασίες και 

το υποτιµά στις υψηλές θερµοκρασίες. Το πιο σηµαντικό αποτέλεσµα είναι ότι 

απώλειες εξάτµισης τείνουν να υπερεκτιµηθούν.  
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Λόγω της υψηλής προθέρµανσης του EHS, απαιτούνται είτε το EGR είτε 

το CGR για περιοριστούν οι εκποµπές του NOx. Για να γίνει εκτίµηση διάφορων 

θερµικών µεταβλητών πρέπει οι εκποµπές του NOx να διατηρηθούν σε ένα 

σταθερό επίπεδο. Για να υπολογιστεί ο δείκτης εκποµπής NOx, ο ρυθµός 

σχηµατισµού d(NOx)/dt υπολογίζεται από την παρακάτω σχέση: 

d(NOx)/dt= 3 x 1014 e-129.000/RT x N2 x O2
.5 

 Όπου: 

  ΝΟx= οξείδια του αζώτου (mol/cm3) 

  R= σταθερά αερίου (cal/mol/oK) 

  T= θερµοκρασία (oK) 

  Ν2= Άζωτο (mol/cm3) 

  Ο2= Οξυγόνο (mol/cm3). 
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 Η ισότητα αυτή περιγράφει την παραγωγή NOx παρόλο που σε πολλές 

περιπτώσεις µερικές από τις σταθερές µπορεί να ποικίλουν. Παρόλο που 

αναγνωρίζει ότι το ΝΟx δεν παράγεται µε σταθερό ρυθµό, ο παράγοντας αυτός 

θεωρείται σηµαντικός δείκτης που ποσοτικοποιεί την επίδραση της θερµοκρασίας 

και της συγκέντρωσης των στοιχείων. Θεωρείται ότι ο χρόνος παραµονής είναι 

σταθερός για όλες τις περιπτώσεις. Η υπόθεση αυτή θεωρείται έγκυρη για 

καυστήρες παρόµοιου σχεδιασµού. 
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4.2 Συµµόρφωση σε θέµατα σχετικά µε τους κώδικες 

 

 Σε αυτό το επίπεδο τεχνολογικής ανάπτυξης πρέπει να λαµβάνονται 

υπ’όψιν τα θέµατα σχετικά µε την συµµόρφωση τους προς τους κώδικες. 

Αντιπροσωπείες όπως το ΑΝSI συνθέτουν πρωτόκολλα εξετάσεων ώστε να 

ελέγχονται εργαστήρια όπως το Underwriters Laboratories, Inc. (UL) και το 

American Gas Association (AGA) τα οποία διεξάγουν ελέγχους λειτουργίας και 

ασφαλείας ώστε να διασφαλιστεί ότι οι παραπάνω εφαρµογές ανταποκρίνονται 

στα πρότυπα. Θεωρήθηκε βέβαιο ότι αν εξεταστούν τα πρωτόκολλα και γίνει 

συγχώνευση κατάλληλων πληροφοριών για το σχεδιασµό στα αρχικά στάδια, 

ώστε να αποφευχθεί µεγάλο πρόβληµα όταν φτάσει στο τέλος η εφαρµογή, τότε 

πολλά µπορούν να κερδιθούν. 

 Ο συγκεκριµένος κώδικας εξέτασε τον κώδικα του ANSI για λέβητες 

αερίου. Τα παρακάτω µέρη του κώδικα βρέθηκαν σχετικά µε την µελέτη: 

• Επιτρεπόµενες εκποµπές, 

• Όρια θερµοκρασίας υλικών, 

• Απαιτήσεις πυκνότητας των υλικών, και  

• Έλεγχοι και ασφάλεια. 

Αυτή την στιγµή δεν υπάρχει πρότυπο εκποµπής NOx στον κώδικα του 

ANSI για κλιβάνους, αλλά το τωρινό πρότυπο του CAQMD επιλέχτηκε ως στόχος 

(δες κεφάλαιο 3.2.1) (αναφορά 35). Ένας σαφής στόχος θα ήταν 25% µε 50% του 

προτύπου. Η απαίτηση του κώδικα ANSI για εκποµπές CO απαιτεί εκποµπή µέχρι 

400 ppm (χωρίς παρουσία αέρα) στην εξάτµιση, σε κανονικές συνθήκες 

λειτουργίας. Κανονικές συνθήκες λειτουργίας συνεπάγεται οµαλή πίεση στη 

γραµµή του αερίου, δοκιµή όπως ακριβώς έχει γίνει ο σχεδιασµός, κλπ. Το 

δύσκολο µέρος του κώδικα είναι ένας έλεγχος ο οποίος απαιτεί εκποµπές 400 

ppmv (χωρίς την παρουσία αέρα) όταν επικρατεί µια κατάσταση 12,5% 
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µετακαύσης που δεν επιτρέπει να γίνονται ρυθµίσεις ροής του αέρα. Βάση της 

δικής µας εµπειρίας, ο έλεγχος αυτός απαιτεί οι εκποµπές του CO να είναι πολύ 

χαµηλότερες, υπό συνθήκες κανονικής λειτουργίας, από την επιτρεπόµενη τιµή. 

Αυτός ο απλός έλεγχος υπερκαύσης πρέπει να είναι µέρος του ελέγχου για τον 

καυστήρα. Παρόλο που η µηχανή Stirling έχει το πλεονέκτηµα της 

αποδοτικότητας λαµβάνοντας υπ’όψιν τις εκποµπές NOx, οι εκποµπές CO µπορεί 

να προκαλέσουν πρόβληµα υγείας (περισσότερο από πρόβληµα στο περιβάλλον), 

οπότε οι αντιπροσωπείες που θεσπίζουν τους κώδικες θέτουν τα όρια χωρίς να 

δίνουν σηµασία στην απόδοση. 

 

 

 

Ένα ακόµα θέµα που µπορεί να κάνει το SEHP να διαφέρει από τις 

περισσότερες εφαρµογές είναι ότι ορισµένοι ερευνητές µελετούν έναν συνεχώς 

µεταβαλλόµενο ρυθµό καύσης. Το πως θα ανταποκριθεί το ANSI σε αυτή την 

προσέγγιση είναι άγνωστο. Αν ο έλεγχος αέρα/καυσίµου θα διατηρήσει τις 

εκποµπές CO σε µια ισορροπία καθ’όλη την διάρκεια, ανταποκρινόµενη σε αυτή 

την προδιαγραφή µπορεί να αποδειχτεί δύσκολο. Αν, απ’την άλλη πλευρά, 

χρησιµοποιηθεί ένας σταδιακός έλεγχος, µπορεί να αποδειχτεί ότι οι εκποµπές 

γίνονται σε ξεχωριστούς ρυθµούς καύσης και σε συνεχείς µεταβαλλόµενες 

καύσεις κάτι το οποίο µπορεί να γίνει αποδεκτό. 
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Μια από τις υποθέσεις στις οποίες απευθύνεται το πρότυπο του ANSI για 

κλιβάνους είναι η αντοχή των υλικών που χρησιµοποιούνται για την κατασκευή 

των διαδρόµων ροής. Μια γενική οδηγία της ANSI για επιτρεπτά όρια 

θερµοκρασίας για µέταλλα είναι περίπου 90% της θερµοκρασίας διάβρωσης. Οι 

θερµοκρασίες αυτές κάποιων ανοξείδωτων χαλύβων, καθώς επίσης και άλλες 

χρήσιµες πληροφορίες, φαίνονται στον πίνακα 4.1. Η πρώτη στήλη έχει τα υλικά 

που είτε παρουσιάζουν ενδιαφέρον σε αυτήν την εργασία είτε χρησιµοποιήθηκαν 

για να αναπτυχθούν σηµαντικά δεδοµένα (όπως θα εξηγηθεί). Το πρότυπο του 

ANSI απέδειξε χρήση µέγιστης θερµοκρασίας για χάλυβα επικαλλυµένο µε 

αλουµίνιο, για 410 SST και 321 SST τα οποία βρίσκονται στην λίστα, καθώς 

επίσης και του ελάχιστου πάχους που χρησιµοποιείται στους σωλήνες ροής. Αυτές 

οι τιµές καθορίστηκαν για να εξασφαλιστεί αντοχή απέναντι στην διάβρωση, που 

προκαλείται µε το πέρασµα του χρόνου, υπό συνθήκες οµαλής λειτουργίας. Από 

την στιγµή που θάλαµοι καύσης φυσικού αερίου έχουν διάρκεια ζωής 15 µε 20 

χρόνια περίπου, τα όρια θερµοκρασίας του ANSI είναι εφαρµόσιµα και στο 

σύστηµα EHS των αντλιών θερµότητας της Stirling. 

Υλικά του πίνακα 4.1 που δεν ήταν καταγεγραµένα µε σαφήνεια στο 

πρότυπο ANSI ήταν οι ανοξείδωτοι χάλυβες 304, 316 και 310. Συγκρίνοντας αυτά 

τα υλικά µε αυτά που βρίσκονται στην λίστα µπορεί να γίνει µια εκτίµηση της 

θερµοκρασίας που κατά πάσα πιθανότητα θα επιτευχθεί. Μια υπολογισµένη 

θερµοκρασίας της τάξης των 1650οF, δίνεται για SST 304,316 και 321. Το 

πρότυπο ANSI δίνει ένα όριο θερµοκρασίας 1390οK για το SST 321 και η 

προδιαγραφή για το πάχος είναι 0,0195 in, οπότε βγήκε το συµπέρασµα ότι 

ισχύουν οι ίδιες τιµές και για το SST 304 και το 316. Επειδή το ΜΤΙ είχε σκοπό 

να χρησιµοποιήσει το SST 310 για τον προθερµαντήρα, το υλικό συµπεριελήφθει 

στον πίνακα. Έγινε η υπόθεση ότι, για την θερµοκρασία 260οK, η διαφορά που 

υπάρχει ανάµεσα στην βαθµονοµηµένη κλίµακα θερµοκρασίας και στην 

θεωρηµένη από το ANSI θερµοκρασία του υλικού SST 321 µπορεί να 

χρησιµοποιηθεί και για το SST 310. Εποµένως, επιλέχτηκε για το SST 310 το όριο 
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των 1540οK (βάση µιας βαθµονοµηµένης κλίµακας 1800οK). Επίσης για το υλικό 

αυτό επιλέχτηκε επιτρεπτό πάχος 0.0195 in. 

Στον πίνακα 4.1 υπάρχει το ποσοστό του χρωµίου και του νικελίου που 

υπάρχει σε κάθε υλικό ώστε να µπορεί να προσδιοριστεί αν υπάρχει κάποια σχέση 

µεταξύ αυτών και του υλικού κόστους. Το κόστος ανά λίβρα υλικού, βάση 

τιµολόγησης από πωλητές φύλλων µετάλλου, είναι τόσο ώστε να µπορούν να 

παραχθούν 10.000 µονάδες ανά χρονιά. Πρέπει να σηµειωθεί ότι το κόστος είναι 

ανάλογο του ποσοστού του νικελίου και η ποινή για µέταλλα υψηλότερης 

θερµοκρασίας είναι µεγάλη. Στους 1090οK, το κόστος για χάλυβα επικαλλυµένο 

µε αλουµίνιο είναι 0,49$/lb, ενώ στους 1540οK και πάνω, το κόστος ανεβαίνει στα 

3,28$/lb. 

Τα θέµατα που έχουν να κάνουν µε την συµµόρφωση στον κώδικα,ως 

αναφορά τον έλεγχο και την ασφάλεια ενός συστήµατος EHS απαιτούν µια 

στρατηγική ελέγχου που καταλήγει σε µια ασφαλή λειτουργία που χρησιµοποιεί 

AGA- και UL-θεωρηµένους ελέγχους και πρότυπα. Αν αναπτυχθούν ειδικοί 

έλεγχοι, πρέπει να υποβληθούν σε έλεγχο µε βάση τα πρότυπα του ANSI. Το µόνο 

πρόβληµα ελέγχου που υπάρχει στον σχεδιασµό του ΜΤΙ ήταν η παράλειψη ενός 

συστήµατος ασφαλείας φλόγας στο σύστηµα καύσης.Αν το σύστηµα δεν 

χρησιµοποιεί ένα πρόγραµµα καθοδήγησης για ανάφλεξη, τότε πρέπει να έχει ένα 

σύστηµα ασφαλείας φλόγας. Μια µηχανή παρακολούθησης της θερµοκρασίας δεν 

είναι τόσο αξιόπιστο ή τόσο γρήγορο. Υπό φυσιολογικές συνθήκες, 

χρησιµοποιείται µια βέργα Kanthal για την µέτρηση της φλόγας ώστε να 

ανιχνευθεί η παρουσία της φλόγας. Ορισµένα συστήµατα ανάφλεξης θερµής 

επιφάνειας χρησιµοποιούν τον αναφλεκτήρα για παρακολούθηση της φλόγας. 
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4.3 Συνθήκες για επιλεγµένα συστήµατα 

 

Οι σχεδιασµοί EHS που βασίζονται σε δύο ξεχωριστά συστήµατα καύσης 

επιλέχτηκαν για αξιολόγηση. Η πρώτη προσέγγιση ήταν ένα σύστηµα EHS που 

βασίζεται σε σύστηµα καύσης φλόγας διάχυσης όµοιο µε το σύστηµα 3-KW που 

αναπτύχτηκε από το ΜΤΙ. Αυτή η προσέγγιση είναι η πιο τυπική για τα 

συστήµατα EHS που χρησιµοποιούνται στις µηχανές Stirling. H προσέγγιση 

καυστήρα φλόγας τυρβώδους διάχυσης επιτρέπει υψηλή θερµική απόδοση (76-

83%) επειδή µπορεί να κρατήσει προθερµασµένο αέρα υψηλής θερµοκρασίας. 

Παρόλο που οι υψηλές αποδόσεις είναι επιθυµητές, η επίτευξη τους γίνεται µε 

µεγαλύτερο κόστος λόγω των απαιτήσεων των υλικών να αντέχουν σε µεγαλύτερη 

θερµοκρασία. Μια δεύτερη προσέγγιση επίσης επιλέχτηκε, µε έναν ψυχώµενο 

καυστήρα ψεκασµού,ο οποίος θεωρήθηκε ως υποψήφιος για το σύστηµα SEHP 

της Sunpower. 

Οι συνθήκες σχεδιασµού για αυτά τα δύο συστήµατα φαίνονται στον 

πίνακα 4.2. Το πάνω µέρος του πίνακα περιέχει τα δεδοµένα εισαγωγής στο 

µοντέλο, και περιλαµβάνει την εισαγωγή της θερµότητας στον κύκλο, τις 

θερµοκρασιακές συνθήκες περιβάλλοντος, την επιφάνεια µεταφοράς θερµότητας 

του προθερµαντήρα και της επικεφαλής του θερµαντήρα (αναπαριστάµενο από το 

NTU), την θερµοκρασία επικεφαλής του θερµαντήρα, και τις στρατηγικές ροής 

(περίσσεια αέρα, EGR και CGR). 

Το κάτω µισό του πίνακα 4.2 φαίνονται τα αποτελέσµατα του µοντέλου. Η 

πρώτη πληροφορία είναι ο ρυθµός καύσης ή η εισαγωγή στον καυστήρα. Βάση 

του µεγέθους της κεφαλής του θερµαντήρα και του προθερµαντήρα, της 

θερµοκρασίας της κεφαλής, κλπ., µπορεί να υπολογιστεί η απόδοση του 

καυστήρα. Το προφίλ της θερµοκρασίας υπολογίζεται και βοηθάει στην επιλογή 

των υλικών. Για παράδειγµα, η µέση τιµή του άνω άκρου της θερµοκρασίας του 

ανακτητή θερµότητας είναι η ανώτατη τιµή θερµοκρασίας που µπορεί να έχει 

κάποιο µέταλλο στον προθερµαντήρα και χρησιµοποιείται για την επιλογή του 
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υλικού του προθερµαντήρα και του ανακτητή θερµότητας. Η εσωτερική 

θερµοκρασία του καυστήρα (που είναι η εξωτερική του προθερµαντήρα) 

χρησιµοποιείται για την επιλογή του αγωγού που θα ενώνεται µε τον θάλαµο 

καύσης, και η εσωτερική θερµοκρασία του ανακτητή καθορίζει τα κριτήρια 

επιλογής του υλικού για τους αγωγούς που ενώνουν την κεφαλή του θερµαντήρα 

µε την εξωτερική πλευρά του προθερµαντήρα. Η απόδοση Carnot βασίζεται στην 

θερµοκρασία της κεφαλής του θερµαντήρα και στην θερµοκρασία του 

περιβάλλοντος. Παρόλο που µια ολοκληρωµένη και αναλυτική µελέτη θα πρέπει 

να συµπεριλάβει όλο τον κύκλο λειτουργίας της µηχανής Strirling και τον 

σχεδιασµό της µηχανής, η µελέτη εδώ έγινε απλά για να συνδέσει τον βαθµό 

απόδοσης του κύκλου µε την θερµοκρασία της κεφαλής του θερµαντήρα και να 

ρυθµίσει την κατανάλωση καυσίµου βάση της απόδοσης του κύκλου. 

Η πρώτη στήλη του πίνακα 4.2 περιέχει τις συνθήκες σχεδίασης, που 

αναφέρθηκαν από το ΜΤΙ, για τον καυστήρα φλόγας διάχυσης µε σωληνοειδή 

κεφαλή θερµαντήρα. Τα κύρια θέµατα είναι ο ρυθµός καύσης της τάξης των 

6863.72 W, βαθµός απόδοσης του καυστήρα 80,6% ,η αποδιδόµενη ισχύς του 

άξονα είναι 2,34 kW. Το τελευταίο υποδηλώνει απόδοση ενέργειας όσο περίπου 

το 50% του βαθµού απόδοσης Carnot. Η δεύτερη στήλη δείχνει τις συνθήκες 

σχεδίασης για ψυχώµενο καυστήρα ψεκασµό, κρατώντας σταθερή την 

αποδιδόµενη ισχύ του άξονα (2,34 kW). Πρέπει, επίσης να αναφερθούν κάποιες 

διαφορές και υποθέσεις που γίνονται. Κατ’αρχήν, θεωρήθηκε, για τον καυστήρα 

ψεκασµού µια µέγιστη θερµοκρασία προθέρµανσης 850οK. Έτσι η θερµοκρασία 

της κεφαλής του θερµαντήρα περιορίστηκε στους 600οK. Το µέγεθος του 

προθερµαντήρα υπολογίζεται ως το 17% του µεγέθους του καυστήρα φλόγας 

διάχυσης. Η απόδοση της καύσης έπεσε από 80,6% για τον καυστήρα διάχυσης 

στο 73,3% για τον καυστήρα ψεκασµού. Απ’την άλλη πλευρά, υπολογίζεται ότι ο 

καυστήρας ψεκασµού χρειάζεται µόνο 6,8% EGR, την στιγµή που ο καυστήρας 

διάχυσης χρειάζεται 30%, για τον έλεγχο εκποµπών ΝΟx. 
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Πίνακας 4.2 Σύγκριση ανάµεσα σε καυστήρα τυρβώδους διάχυσης και 

καυστήρα ψυχώµενου µε εφίδρωση (σε µονάδες S.I.) 

 

Υπόθεση 

Τυρβώδης 

∆ιάχυση 

Ψύξη µε 

εφίδρωση 

Εισερχόµενη Θερµότητα στον κύκλο (W) 6863.72 7247.65 

Θερµοκρασία Εισόδου (Κ) 95 95 

Περίσσεια Αέρα στον ανεµιστήρα εισόδου (%) 25 25 

Μέγεθος Προθερµαντήρα (NTU) 14.6 14.6 

Μέγεθος Αναζωγονητήρα (NTU) 15.12 3.05 

∆ιαρροή (Προθερµαντήρα - Αναζωγονητήρα) (%) 0 0 

EGR (Εξωτερικού ανεµιστήρα προς εσωτερικό)  30 6.8 

CGR (Κεφαλής θερµαντήρα προς καυστήρα) 0 0 

Μέση θερµοκρασία κεφαλής του θερµαντήρα (K) 700 600 

Μέγεθος κεφαλής θερµαντήρα στην πλευρά του 

αερίου (NTU) 2.55 2.55 

Βαθµός Απόδοσης Κεφαλής Θερµαντήρα (%) 90 90 

Ρυθµός καύσης (W) 8514.19 10064.1 

Εσωτερική Θερµοκρασία Καυστήρα (K) 1365 850 

Εξωτερική Θερµοκρασία Καυστήρα (K) 3496 3491 

Εσωτερική Θερµοκρασία Αναζωγονητήρα (K) 1462 1295 

Θερµοκρασία Καυσαερίων (K) 395 673 

Μέση Θερµοκρασία στο θερµό άκρο του 

αναζωγονητήρα (K) 1413 1073 

d(NO)/dt  (ppm/sec) 96400 92700 

Απώλειες Εξάτµισης (%) 19.39 27.97 

Απόδοση καυστήρα (%) 80.61 73.3 

Απόδοση Carnot x Απόδοση Καυστήρα (%) 55.07 46.6 
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4.4 Σύστηµα φλόγας διάχυσης του συστήµατος EHS του ΜΤΙ 

 

4.4.1 Περιγραφή του συστήµατος EHS του ΜΤΙ 

 

Το σύστηµα EHS του ΜΤΙ έχει σχεδιαστεί ώστε να συµπεριλαµβάνει δύο 

προσεγγίσεις για τον σχεδιασµό της κεφαλής του θερµαντήρα, ένα σωληνοειδές 

µοντέλο (εικόνα 4.3) και ένα συµπαγές µοντέλο (εικόνα 4.4) (αναφορά 2). 

Ακριβής πληροφορίες δεν παρέχονται, µόνο αναφέρονται οι συνθήκες σχεδιασµού 

στον πίνακα 4.2 (αναφορά 34). Επί του παρόντος το ΜΤΙ εξετάζει ορισµένους 

σχεδιασµούς. Για αυτήν την έρευνα λαµβάνεται υποθετικά η περίπτωση 

σωληνοειδούς κεφαλής θερµαντήρα. Έχει σχεδιαστεί για λειτουργία υπό 

ονοµαστική θερµοκρασία 700οC. 

To πρώτο βήµα για να γίνει η αξιολόγηση ήταν να καθοριστεί το κόστος 

του βασικού σχεδιασµού του EHS. Έτσι έγινε ο διαχωρισµός σε δυο µέρη: 

• Προθερµαντήρας, καυστήρας και σωληνώσεις, 

• Έλεγχοι και εξαρτήµατα. 

Οι πληροφορίες του πίνακα 4.3 δείχνουν το αποτέλεσµα του κόστους του 

µοντέλου για το σύστηµα EHS (εξαιρουµένων των ελέγχων και των 

εξαρτηµάτων). Οι αριθµοί της εικόνας 4.3 αντιστοιχούν σε αυτούς του πίνακα 4.3. 

Ο τύπος µετάλλου και η πυκνότητα του τοιχώµατος του κάθε τεµαχίου επιλέχτηκε 

βάση των συστάσεων του προτύπου του ANSI, που φαίνεται στον πίνακα 4.1. Η 

µόνη εξαίρεση ήταν το υλικό του προθερµαντήρα, που σχηµατίζει τους 

διαδρόµους του προθερµαντήρα (8), όπου χρησιµοποιήθηκε χάλυβας διπλωµένος 

σε µορφή φυσαρµόνικας πάχους 0,008 in. Παρόλο που αυτό το µέρος βρίσκεται 

στο διάδροµο ροής, θεωρήθηκε ότι αυτή η διάταξη είναι αποδεκτή, επειδή το 

λεπτό στρώµα µετάλλου βρίσκεται εσώκλειστο ανάµεσα σε δυο φύλλα µετάλλου 

(4 και 9), τα οποία έχουν επιλεχτεί για να ακολουθούν τις απαιτήσεις του κώδικα. 

Στην συνέχεια χρησιµοποιήθηκαν τα υλικά κόστη για να εκτιµηθεί ξεχωριστά το 
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κόστος του κάθε µέρους. Θεωρήθηκε ότι το εργατικό κόστος δεν αποτελεί µέρος 

της µελέτης οπότε δεν υπολογίστηκε, κάτι που θα µπορούσε να γίνει 

ακολουθώντας κατευθυντήριες οδηγίες. Επίσης, έγινε συνεργασία µε µια 

κατασκευαστική εταιρία που παράγει υλικά θέρµανσης και εξαρτήµατα. Εκεί το 

επιτελείο υπολόγισε ότι το εργατικό κόστος είναι περίπου όσο το 10% του υλικού 

κόστους. Το ΑΜΤΙ υπήρξε στην επιχείρηση θερµαινόµενου, το οποίο 

συµπεριελάµβανε µια διάταξη που αποτελείτω από έναν βραστήρα µαζί µε τους 

σχετικούς ελέγχους και τα κόστη των φύλλων µετάλλου. Η επιχείρηση αυτή 

περιείχε εργατικό κόστος, το οποίο ήταν ίσο µε το 25% του κόστους των υλικών. 

Για αυτήν την αξιολόγηση, έγινε ένας συµβιβασµός και το εργατικό κόστος 

θεωρήθηκε όσο το 15% του κόστους των υλικών. 

Τα κόστη πρέπει να επιβαρυνθούν µε τα γενικά έξοδα όπως το ενοίκιο, 

άλλες σκοπιµότητες και τα γενικά και διοικητικά κόστη όπως πώληση και 

λογιστική. Ενώ αυτά τα ποσά µπορεί να ποικίλουν σε µεγάλο βαθµό, οι αναλογίες 

συνήθως συµφωνούν όταν λαµβάνονται όλες µαζί υπ’όψιν. Μια υψηλή αξία της 

τάξης του 300% δόθηκε στα εργατικά κόστη, και ένα ποσοστό 25% από τα γενικά 

και διοικητικά κόστη αποδόθηκε στα υλικά,εργατικά και υπερκείµενα εργατικά 

κόστη. Όλα αυτά παρουσιάζονται αναλυτικά στην τιµολόγηση του πίνακα 4.3. 

Χρησιµοποιώντας τον βασικό σχεδιασµό του ΜΤΙ µε την επιλογή των 

υλικών που χρησιµοποιήθηκαν, υπολογίστηκε κόστος 147,14 $. Αυτός ο 

υπολογισµός δεν συµπεριελάµβανε το κόστος του ανεµιστήρα, του συστήµατος 

ελέγχου και των βοηθητικών εξαρτηµάτων. Ωστόσο συµπεριέλαβε το κόστος των 

ακροφυσίων του καυστήρα. Προτού ο χρήστης επωφεληθεί θα πρέπει η εταιρία 

και ο διανοµέας να έχουν κάποιο κέρδος. Ο λόγος του κόστους εγκατάστασης 

προς το κόστος κατασκευής έχει προταθεί να είναι 2.4 και χρησιµοποιείται από το 

ΜΤΙ. Παρόλο που δεν παρέχεται µια λεπτοµερής ανάλυση, φαίνεται να είναι µια 

λογική τιµή και χρησιµοποιήθηκε σε αυτήν την µελέτη. 

Πριν ξεκινήσει η διαδικασία, πρέπει να τονιστεί ότι η µελέτη είναι αρκετά 

αισιόδοξη. Υποθέτει την ύπαρξη εργοστασίου που παράγει εργαλειοµηχανές. 
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Αυτή η αξίωση της αυτοµατοποιηµένης παραγωγής οδηγεί σε χαµηλά εργατικά 

κόστη. Επίσης θεωρήθηκε ένας σπαστήρας µετάλλων και ένας 

αυτοµατοποιηµένος οξυγονοκολλητής. 

Η ίδια διαδικασία χρησιµοποιήθηκε για να αξιολογηθεί το σύστηµα EHS 

µε συµπαγή κεφαλή θερµαντήρα της εικόνας 4.4. Το κόστος αυτού του 

σχεδιασµού αναλύεται στον πίνακα 4.4. Οι αριθµοί του πίνακα αντιστοιχούν σε 

αυτούς του σχεδίου 4.4. Το κόστος του σχεδιασµού υπολογίζεται 226,48 $. Η 

δραστική διαφορά ανάµεσα στην σωληνοειδή κεφαλή και στην συµπαγή 

ωφείλεται στον σχεδιασµό του θαλάµου καύσης και στις σχετικές σωληνώσεις. 

Ένα χιτώνιο Haynes 214 (7) χρησιµοποιείται για την µεταφορά τον αερίων του 

καυστήρα στην κεφαλή του θερµαντήρα. Με βάση µια αναφορά, το Haynes 214 

είναι 5 φορές πιο ακριβό από το 310 SST,µε κόστος δηλαδή 16,40 $ ανά µονάδα. 

Ο σχεδιασµός απαιτεί επίσης επιπρόσθετα 310 SST (6 και 14) για την µεταφορά 

του αέρα στο χιτώνιο για την ψύξη(7). Όπως φαίνεται στο σχήµα, η προσέγγιση 

αυτή είναι πολύ ακριβή. Μια προηγούµενη προσέγγιση που αναπτύχθηκε από το 

ΜΤΙ, η οποία χρησιµοποιεί µόνωση υψηλής θερµοκρασίας για το χιτώνιο του 

καυστήρα, µπορεί να είναι πιο οικονοµική από αυτήν που χρησιµοποιεί υλικά µε 

αντοχή στην υψηλή θερµοκρασία όπως το Haynes 214. 
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Πίνακας 4.3 Σωληνοειδής κεφαλή θερµαντήρα εξωτερικού συστήµατος 

θέρµανσης-κύριο υλικό ανοξείδωτος χάλυβας 310 

 

 

 

Kόστος Κατασκευής =   $147.14    Κόστος εγκατάστασης = $353.14  

     Υλικά κόστη = $71.91  

Παράγοντες Κόστους:  Υπερκείµενα =  300%  Γενικά = $29.43  

  Γενικά = 25%  Κόστος κατασκευής = 147.14 

     Πάχος προθερµαντήρα (in) = 0.4 

Παράγοντες 

γεωµετρίας:  Προθερµαντήρας ΙD (in) = 10  Μήκος προθερµαντήρα (in) = 8.75 

  Προθερµαντήρας OD (in) =  10.8  Εργασία = $11.45  

  Τσακίσεις/in = 14  Υπερκείµενα = $34.35  

  Πυκνότητα INS (lb m/ft^3) = 4    
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Πίνακας 4.4 Κόστη για συµπαγή κεφαλή θερµαντήρα εξωτερικού 

συστήµατος καύσης, µε κύρια υλικά Haynes 214 και 310 ανοξείδωτου χάλυβα 

 

 

 

Kόστος Κατασκευής =   $226.48    Κόστος εγκατάστασης = $353.14  

     Υλικά κόστη = $111.72  

Παράγοντες Κόστους:  Υπερκείµενα =  300%  Γενικά = $45.30  

  Γενικά = 25%  Κόστος κατασκευής = $226.48  

     Πάχος προθερµαντήρα (in) = 0.4 

Παράγοντες γεωµετρίας:  Προθερµαντήρας ΙD (in) = 10  Μήκος προθερµαντήρα (in) = 8.75 

  Προθερµαντήρας OD (in) =  10.8  Εργασία = $17.36  

  Τσακίσεις/in = 14  Υπερκείµενα = $52.09  

  Πυκνότητα INS (lb m/ft^3) = 4    
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Το κόστος του υποσυστήµατος του ακροφυσίου του καυστήρα (εξάρτηµα 

16 της εικόνας 4.3 και εξάρτηµα 17 του σχήµατος 4.4) είναι σχετικά αµελητέο ως 

προς τον σχεδιασµό του EHS. Το υποσύστηµα αυτό αποτελείται κυρίως από την 

εισαγωγή του σωλήνα των αερίων, έναν και έναν αναφλεκτήρα. Το κύριο κόστος 

του υποσυστήµατος προέρχεται από τον αναφλεκτήρα, και υπολογίζεται ότι αυτό 

είναι το 50% του κόστους του υποσυστήµατος. Ένα ζήτηµα που πρέπει να τεθεί 

σε αυτήν την εφαρµογή είναι η αντοχή του σπινθηριστή του συστήµατος 

ανάφλεξης. Η εµπειρία της ΑΜΤΙ, ως αναφορά την αξιοπιστία και την διάρκεια 

ζωής του σπινθηριστή του αναφλεκτήρα ενός εντελώς κλειστού τύπου θάλαµου 

καύσης, είναι φτωχή. Όταν ο αναφλεκτήρας χρησιµοποιείται µόνο για να 

ξεκινήσει µια καθοδηγητική ή µια φυσική φλόγα φυσικού ελκυσµού, τα 

ηλεκτρόδια ψύχονται µέχρι κάποιο βαθµό από τον αέρα που εισέρχεται στον 

καυστήρα. Σε έναν θερµαινόµενο θάλαµο καύσης, τείνουν να οξειδωθούν και σαν 

αποτέλεσµα µειώνουν την αξιοπιστία ή αυξάνουν τα διαστήµατα συντήρησης. 

 

4.4.2. Επιλογές υλικών για τον σχεδιασµό της ΜΤΙ 

 

Σκοπός αυτού του κεφαλαίου ήταν να εξετάσει την επίδραση των 

συνθηκών σχεδίασης στα χαρακτηριστικά των υλικών και στο κόστος. Η µελέτη 

αυτή εξετάζει την σχέση, από οικονοµικής πλευράς, που υπάρχει ανάµεσα στην 

απόδοση θερµότητας και στην επένδυση του κεφαλαίου. 

Το πρώτο βήµα για τον καθορισµό της καταλληλότητας των υλικών είναι 

να χρησιµοποιήσει το µοντέλο για να αναπτύξει κάποια προφίλ του συστήµατος 

για διάφορες συνθήκες σχεδιασµού. Οι πρώτες δυο µεταβλητές που θα 

εξεταστούν είναι το µέγεθος του προθερµαντήρα (NTU) και η θερµοκρασία της 

κεφαλής του θερµαντήρα. Η ανάλυση αυτή συνοψίζεται στο σχήµα 4.5, όπου η 

άνω θερµοκρασία του προθερµαντήρα σχεδιάζεται αντίθετα µε το NTU του 

προθερµαντήρα. Η άνω θερµοκρασία είναι ο αριθµητικός µέσος της 

θερµοκρασίας εισαγωγής στον ανακτητή και της θερµοκρασίας εξαγωγής από τον 
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προθερµαντήρα. Αυτή η θερµοκρασία αποτέλεσε το κριτήριο για την επιλογή του 

µετάλλου για τα εξαρτήµατα του προθερµαντήρα. Εξετάστηκαν οι θερµοκρασίες 

της κεφαλής του θερµαντήρα 700ο και 600ο K. 
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Στο σχήµα παρουσιάζεται το σηµείο του σχεδιασµού ΜΤΙ, µιας 

σωληνοειδούς κεφαλής θερµαντήρα θερµοκρασίας 700ο K και NTU 

προθερµαντήρα 14,6 . Σε αυτήν την κατάσταση το άνω άκρο θερµοκρασίας 

φτάνει στους 1413ο K. Όταν το NTU του προθερµαντήρα πέφτει στο 10, η 

θερµοκρασία κατεβαίνει στους 1386ο K, επιτρέποντας την χρησιµοποίηση ενός 

πιο φτηνού υλικού. Χρησιµοποιώντας σαν οδηγό τον πίνακα 4.1, το 310 SST 

µπορεί να χρησιµοποιηθεί σε όλες τις περιπτώσεις, ενώ το 304 SST µπορεί να 

χρησιµοποιηθεί όταν η τιµή του προθερµαντήρα NTU είναι 10 και κάτω. 
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Για να µπορεί να κατασκευαστεί ο προθερµαντήρας από χάλυβα 

επικαλλυµένο µε αλουµίνιο απαιτείται θερµοκασία επικεφαλής 600ο K και η τιµή 

του NTU να είναι 3. Ο σχεδιασµός αυτός επιτρέπει να είναι η µέγιστη 

θερµοκρασία του µετάλλου του προθερµαντήρα κάτω από το όριο του ANSI που 

είναι 1090ο F. 

Το πλεονέκτηµα από την χρησιµοποίηση υλικών χαµηλότερου κόστους, 

αντισταθµίζεται από το µειονέκτηµα στην εµφάνισης. Το σχήµα 4.6 δείχνει την 

επίδραση που υπάρχει στην εµφάνιση, αν χρησιµοποιηθούν χαµηλότερες τιµές 

NTU και χαµηλότερη θερµοκρασία κεφαλής. Στο διάγραµµα αυτό σχεδιάζεται ο 

λόγος της εισαγωγής του καυστήρα (Qin) προς την θεωρητική τιµή του ΜΤΙ (Qbase) 

σε συνάρτηση µε διάφορες τιµές NTU του προθερµαντήρα για τις δυο 

διαφορετικές θερµοκρασίες της κεφαλής του θερµαντήρα. Από ορισµό, ο λόγος 

ισούται µε 1 για την αρχική κατάσταση ενός προθερµαντήρα µε NTU 14,6 και 

θερµοκρασία στην κεφαλή του θερµαντήρα 700ο K. Για την περίπτωση όπου 

χρησιµοποιείται 304 SST για θερµαντήρα µε NTU 10, παρατηρήθηκε αύξηση του 

καυσίµου κατά 2,5%. Το βιοµηχανικό κόστος του EHS, παρόλ’αυτά, µειώνεται 

από 147 σε 75 $, το οποίο µεταφράζεται σε µείωση του κόστους εγκατάστασης 

από 353 σε 180 $, αν χρησιµοποιηθεί ο συντελεστής διάβρωσης 2,4. Η περίπτωση 

χρησιµοποίησης χάλυβα επικαλλυµένου µε αλουµίνιο µε τιµή NTU 3, απαίτησε 

την υπερβολική αύξηση του καυσίµου κατά 17%. 

Υπο φυσιολογικές συνθήκες, θα διεξαχθεί µια ανάλυση για να καθοριστεί η 

βέλτιστη επένδυση για διάφορες επιλογές. Για να γίνει µια τέτοιου είδους 

ανάλυση, απαιτείται να υπάρχει µια σχέση ανάµεσα στα λειτουργικά κόστη και 

στην αποδοτικότητα. Η επίδραση που έχει η απόδοση του καυστήρα στα 

λειτουργικά κόστη φαίνεται στην εικόνα 4.7, στο οποίο έχουν σχεδιαστεί τα 

επιπρόσθετα λειτουργικά κόστη καυσίµου σε συνάρτηση µε την πτώση στην 

απόδοση για µονάδες που έχουν εγκατασταθεί στο Σικάγο και στην Ατλάντα. 

Αυτές οι πληροφορίες αντλήθηκαν από µια πιο περιεκτική µελέτη που διεξήχθει 
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από το ΜΤΙ. Επειδή οι δυο καµπύλες που αντιστοιχούσαν στις πόλεις έπεφταν 

κοντά η µια στην άλλη χρησιµοποιήθηκε µια µέση καµπύλη. 

Τα δεδοµένα της εικόνας 4.7 ενώθηκαν µε αυτά της 4.6 ώστε να παραχθεί 

η οικονοµική ανάλυση της εικόνας 4.8. Στην 4.8 παριστάνεται η αυξητική 

απόδοση της επένδυσης έναντι των µονάδων NTU του προθερµαντήρα για δυο 

υλικά, το 310 SST και το 304 SST. Η ανάλυση αυτή πραγµατοποιήθηκε 

χρησιµοποιώντας τα µοντέλα σχεδιασµού του κεφαλαίου 4.1, µε τα κόστη τους να 

δίνονται στον πίνακα 4.3. Η αυξητική απόδοση της επένδυσης υπολογίστηκε 

διαιρώντας την αύξηση του κόστους εγκατάστασης διά της εξοικονόµισης 

καυσίµου καθώς αυξάνεται το µέγεθος του προθερµαντήρα. Βασιζόµενοι στις 

καµπύλες της εικόνας 4.7, η εξοικονόµιση καυσίµων υπολογίστηκε ότι είναι 5$ 

για κάθε ποσοστιαία αύξηση του βαθµού απόδοσης του EHS. Βασιζόµενοι στην 

υπόθεση ότι απόδοση της επένδυσης σε µια τριετία είναι αποδεκτή, τα δεδοµένα 

του σχήµατος 4.8 δείχνουν ότι ένας 310 SST προθερµαντήρας µε µέγεθος λίγο 

κάτω από 10 NTU θα είναι η βέλτιστη λύση, παρά ο τωρινός σχεδιασµός µε 14,6 

NTU. Η αλλαγή αυτή θα µειώσει το κόστος εγκατάστασης από 383$ σε 302$, ενώ 

ο βαθµός απόδοσης του συστήµατος θα πέσει από 80,6% σε 78,8% (πτώση 1,8 

πόντου). 

Μια µείωση στο µέγεθος του προθερµαντήρα επίσης θα µειώσει τις 

θερµοκρασίες των µετάλλων στο EHS όπως φαίνεται από το σχήµα 4.5, και 

µπορεί να επιτρέψει την χρήση πιο οικονοµικών υλικών. Η κατώτερη καµπύλη 

της εικόνας 4.8 δείχνει την αυξητική απόδοση της επένδυσης όταν 

χρησιµοποιείται 304 SST αντί για 310 SST. Η αλλαγή αυτή µειώνει το κόστος 

εγκατάστασης από353$ σε 180$ µε µείωση του βαθµού απόδοσης κατά µόλις 1,8 

µονάδων για έναν προθερµαντήρα µεγέθους περίπου 10 NTU. Ένας 

προθερµαντήρας από 304 SST περιορίζεται µέχρι 10 NTU λόγω των 

θερµοκρασιακών περιορισµών των υλικών. Το αποτέλεσµα είναι εµφανές για την 

περίπτωση του καυστήρα φλόγας διάχυσης. Ένας προθερµαντήρας των 10 NTU 

που χρησιµοποιεί το 304 SST ως κύριο υλικό είναι η καλύτερη επιλογή. Η 
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χρησιµοποίηση χάλυβα επικαλυµµένου µε αλουµίνιο σε προθερµαντήρα των 3 

NTU βρέθηκε να είναι λιγότερο οικονοµικό από την θεωρητική τιµή. Το επόµενο 

κεφάλαιο εξετάζει έναν ψυχώµενο καυστήρα ψεκασµού όπου χρησιµοποιήθηκε 

χάλυβας επικαλυµµένος µε αλουµίνιο. 

Θεωρήθηκε ότι προτού ολοκληρωθεί η ανάλυση, η κεφαλή του 

θερµαντήρα NTU πρέπει επίσης να εξεταστεί για την αποτελεσµατικότητα επειδή 

ο σχεδιασµός ΜΤΊ είχε υψηλή προθέρµανση/χαµηλή καύση στην κεφαλή του 

θερµαντήρα NTU. Η κεφαλή του θερµαντήρα NTU ποίκιλει από 2 µέχρι 6 (µε 

θεωρητική τιµή 2,55), και το NTU του προθερµαντήρα κυµαίνεται από 4 µέχρι 16 

(µε θεωρητική τιµή 14,6). ∆υο υποθετικές θερµοκρασίες για την κεφαλή του 

θερµαντήρα χρησιµοποιήθηκαν για αυτήν την ανάλυση, 600ο C και 700ο C. Μια 

περίληψη της ανάλυσης παρέχεται στον πίνακα 4.5. Ένα ελάττωµα αυτής της 

ανάλυσης είναι ότι τα κόστη της κεφαλής του θερµαντήρα δεν αξιολογήθηκαν 

γιατί δεν υπήρχαν επαρκείς σχεδιαστικές πληροφορίες (η κοστολόγηση της 

κεφαλής του θερµαντήρα δεν ήταν µέρος της εργασίας). 

Σκοπός της ανάλυσης ήταν να καθοριστεί αν υπάρχει βέλτιστη αναλογία 

µεταφοράς θερµότητας ανάµεσα στην κεφαλή του θερµαντήρα και στον 

προθερµαντήρα. Η βασική υπόθεση του ΜΤΙ (περίπτωση 1 του πίνακα 4.5) 

φαίνεται να έχει την µέγιστη θερµοκρασία µετάλλου 1400ο K και δεν έχει ποινή 

κατανάλωσης καυσίµου γιατί είναι η βασική υπόθεση. Στους 700ο K, για τιµή 

NTU της κεφαλής του θερµαντήρα 4 και του προθερµαντήρα 10, το µοντέλο 

προσεγγίζει τον πρότυπο σχεδιασµό µε επιβάρυνση κατανάλωσης του καυσίµου 

0,6% αλλά σε χαµηλότερη θερµοκρασία µετάλου (1250ο K), το οποίο επιτρέπει 

την χρησιµοποιήση του 304 SST. Εναλλακτικά, αυξάνοντας την τιµή NTU της 

κεφαλής του θερµαντήρα σε 4 και αφήνοντας του προθερµαντήρα στο 14,6 

(βασική υπόθεση) επιτρέπει την χρήση 304 SST για τον σχεδιασµό του 

προθερµαντήρα χωρίς επιβάρυνση κατανάλωσης καυσίµου. Οι αποταµιεύσεις από 

τον προθερµαντήρα πρέπει να εξισορροπηθούν από την αύξηση του κόστους λόγω 

της αύξησης του NTU από 2,55 σε 4. 
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Ένας ακόµα σκοπός της ανάλυσης ήταν να µελετήσει την χρησιµοποίηση 

προθερµαντήρα από χάλυβα επικαλλυµένο µε αλουµίνιο. Φαίνεται ότι µια κεφαλή 

θερµαντήρα µε τιµή NTU 4 συνδυασµένη µε θερµοκρασία στην κεφαλή του 

θερµαντήρα 600ο C και τιµή NTU 14,6 για τον προθερµαντήρα µπορεί να 

οδηγήσει στο επιθυµητό αποτέλεσµα. Μπορεί να επιτρέψει την χρήση 

φθηνότερου προθερµαντήρα από χάλυβα και να οδηγήσει σε αύξηση της 

κατανάλωσης του καυσίµου µόλις κατά 1%. 

Πρέπει να τονιστεί ότι είναι πιθανόν να χρησιµοποιηθεί ένα µέρος από την 

θερµότητα των καυσαερίων που δεν έχει ανακτηθεί από τον ανακτητή για να 

θερµάνει (κατά την φάση της θέρµανσης). Αυτό µπορεί να οδηγήσει στην 

κατασκευή µοντέλων που θα χρησιµοποιούν µικρούς προθερµαντήρες αέρα και 

ανακτητές, κάτι το οποίο είναι επιθυµητό από οικονοµικής πλευράς. 

 

4.5 Ψυχώµενος καυστήρας ψεκασµού 

 

Ένας ψυχώµενος καυστήρας ψεκασµού συµπεριελήφθει για διάφορους 

λόγους. Ένας σχεδιασµός EHS ψυχώµενου καυστήρα εξετάστηκε πρόσφατα από 

την Sunpower, Inc., και παλαιότερα από την General Electric για εφαρµογές στο 

SEHP. Ψυχώµενοι καυστήρες που χρησιµοποιούν προαναµεµιγµένο καύσιµο και 

αέρα επιτυγχάνουν χαµηλές εκποµπές ΝΟx. Ένα επιπρόσθετο πλεονέκτηµα είναι 

ότι πολλές από τις συνιστώσες είναι διαθέσιµες για το σύστηµα καύσης. Μια 

προκαταρκτηκή ανάλυση του κόστους έδειξε ότι ο σχεδιασµός του ψυχώµενου 

καυστήρα αφήνει υποσχέσεις για µειωµένο κόστος κεφαλαίου, παρόλο που η 

θερµική απόδοση θα µειωθεί. 

Για αυτήν την αξιολόγηση, οι συνθήκες σχεδιασµού παρουσιάζονται στον 

πίνακα 4.6 και έχουν ελάχιστες διαφορές από τον καυστήρα φλόγας διάχυσης. 

Παρόλο που η αποδιδόµενη ισχύς των 2,34 KW είναι η ίδια, ο ρυθµός εισαγωγής 

του καυσίµου είναι 34340 Btu/h και προκύπτει αυξηµένος κατά 18%. Οι λόγοι για 

αυξηµένη χρήση καυσίµου είναι η χαµηλοµένη θερµοκρασία στην κεφαλή του 
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θερµαντήρα (600ο K) και η χρησιµοποίηση µικρότερου προθερµαντήρα (2,5 NTU, 

17% της τιµής της βασικής υπόθεσης που είναι 14,6) ,το οποίο συγκρατείται από 

την αδυναµία χρησιµοποίησης υψηλού προθερµασµένου αέρα. Οι ειδικές 

συνθήκες που επιλέχτηκαν επιτρέπουν την χρήση χάλυβα επικαλλυµένου µε 

αλουµίνιο στον προθερµαντήρα και σε άλλα εξαρτήµατα, το οποίο ελαττώνει το 

κόστος του EHS. 

Ένα σύστηµα EHS που βασίζεται σε ψυχώµενο καυστήρα ψεκασµού 

ανεπτυγµένο από την General Electric παρουσιάζεται στην εικόνα 4.9 και ο 

καυστήρας φαίνεται στην εικόνα 4.10 (αναφορά 9). Ο καυστήρας αυτός 

χρησιµοποιεί προαναµεµιγµένο αέρα και αέριο. Η επιφάνεια του καυστήρα 

λειτουργεί στις θερµοκρασίες του φάσµατος των 1500ο K, παρέχοντας ένα 

εκπεµπόµενο συστατικό σε συνδυασµό µε την εκπεµπόµενη θερµότητα στον 

θάλαµο καύσης. Από την µια πλευρά, ένα πλεονέκτηµα αυτού του σχεδιασµού 

είναι ότι τα προιόντα της καύσης καταστέλλονται από τις θερµοκρασίες που 

αναπτύσσονται από τις εκποµπές του ΝΟx, αναστέλλοντας την αυξανόµενη 

εκποµπή NOx και µειώνοντας την παραγωγή. Αυτό είναι αντίθετο µε την φλόγα 

τυρβώδους διάχυσης, η οποία διατηρεί υψηλές θερµοκρασίες καύσης µέχρι τα 

αέρια να ανέβουν στην επιφάνεια µεταφοράς θερµότητας (στην κεφαλή του 

θερµαντήρα). 

Ένα βασικό µειονέκτηµα του συστήµατος είναι η αδυναµία της 

χρησιµοποίησης αέρα προθερµασµένου σε υψηλή θερµοκρασία. Το σύστηµα έχει 

χρησιµοποιηθεί µε προθέρµανση µέχρι 800ο K, αλλά υπάρχουν λίγες πληροφορίες 

για ποια θερµοκρασία µπορεί να χρησιµοποιηθεί µε ασφάλεια. Το εµπόδιο είναι η 

αυτόµατη θερµοκρασία ανάφλεξης του προαναµεµιγµένου αέρα και καυσίµου, το 

οποίο µπορεί να ποικίλει σε αναλογία αέρα/καυσίµου, σε συνθήκες ροής 

(συµπεριλαµβανοµένου του χρόνου διαµονής) και σε υποστηρικτές αερίου. 

Θερµοκρασίες αυτο-ανάφλεξης για µεθάνιο και άλλους υδρογονάνθρακες που 

συναντώνται συχνά στο φυσικό αέριο δίνονται στον πίνακα 4.7 (αναφορά 42) 

τόσο για αργές όσο και για ακαριαίες αναφλέξεις. Είναι άγνωστο πως συνδέεται η 
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θερµοκρασία αυτοανάφλεξης µε την επιτρεπτή θερµοκρασία προθέρµανσης, εκτός 

αν θεσπιστούν κάποια απόλυτα όρια. Στην πραγµατικότητα, η µέγιστη επιτρεπτή 

θερµοκρασία προθέρµανσης µπορεί να είναι χαµηλότερη για άλλους λόγους. 

Θεσπίζοντας ένα όριο για την θερµοκρασία προθέρµανσης είναι ένα καλό θέµα 

για έρευνα. 

Για να γίνει σύγκριση του σχεδιασµόυ EHS του καυστήρα ψεκασµού µε 

αυτόν του καυστήρα διάχυσης πρέπει να τεθούν οι δυο σχεδιασµοί στην ίδια βάση 

ως αναφορά την εκποµπή NOx. Ένα υπολογιστικό σχέδιο µέτρησης εκποµπής 

NOx (µε χρήση του µοντέλου που περιγράφηκε στο κεφάλαιο 4.1) 

χρησιµοποιήθηκε σαν ένδειξη, οπότε µόνο συστήµατα µε παρόµοιο δείκτη 

εκποµπής NOx µπορούν να συγκριθούν. Ο καυστήρας φλόγας διάχυσης µε 

περίσσεια αέρα 25% και 30% EGR είχε ένα δείκτη εκποµπής NOx 9,64 x 104 

ppm/s. Με λιγότερη προθέρµανση, ο σχεδιασµός ψυχώµενου ψεκασµού 

προσέγγισε ένα σχεδιασµό παρόµοιο σε εκποµπή NOx (9,27 x 104 ppm/s) µε 

περίσσεια αέρα 25% και 6,8% EGR. 

Επιπρόσθετα στο φαινόµενο µειωµένης προθέρµανσης, ο ψυχώµενος 

καυστήρας ψεκασµού θα έχει λιγότερες εκποµπές από αυτές που υποδεικνύει το 

µοντέλο. Αυτό σηµαίνει ότι το µοντέλο έχει προβλέψει υψηλότερες εκποµπές από 

τον καυστήρα ψεκασµού από αυτές που θα συναντούσε επειδή τα χαρακτηριστικά 

καταστολής του µοντέλου δεν απεικονίζονται. Απαιτείται κάποια βελτίωση στο 

τρόπο ελέγχου των εκποµπών NOx ώστε να γίνεται πιο ακριβής η µέτρηση, αλλά 

αυτό είναι πέρα από τον στόχο της µελέτης. Το καλύτερο που µπορεί να γίνει 

αυτή τη στιγµή είναι να σηµειωθούν αυτές οι πληροφορίες και να 

χρησιµοποιηθούν για την λήψη αποφάσεων. 

Η εικόνα 4.11 δείχνει µια σύνθεση της συσκευής που εµφανίζει ότι είναι 

φθηνότερο για τον σχεδιασµό του EHS. Από τον σχεδιασµό του ΜΤΙ, o 

προθερµαντήρας επίπεδων πτερυγίων µε τα σφιγµένα άκρα είναι η πιο φτηνή 

µονάδα. Λόγω των χαµηλών θερµοκρασιών, χρησιµοποιήθηκε αρχικά ο 

επικαλλυµένος µε αλουµίνιο χάλυβας. Σε κάποια κρίσιµα σηµεία 
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χρησιµοποιήθηκε και 304 SST. Για την ανάφλεξη, χρησιµοποιείται ένα σύστηµα 

ανάφλεξης θερµής επιφάνειας µε έλεγχο που βοηθάει τον αναφλεκτήρα κατά την 

εκκίνηση και σαν σύστηµα ελέγχου της φλόγας. 

Το κατασκευαστικό κόστος του σχεδιασµού κοστολογήθηκε στα 57,89$. 

Το κόστος εγκατάστασης αυτού του συστήµατος EHS είναι 138$, χωρίς να 

συµπεριλαµβάνεται το σύστηµα ελέγχου. Αυτός ο σχεδιασµός συγκρίνεται µε τα 

353$ και τα 180$ για τους σχεδιασµούς EHS µε φλόγα διάχυσης, που έχει ως 

κύριο υλικό το 310 SST και το 304 SST αντίστοιχα. 

Ο σχεδιασµός του καυστήρα θα βασίζεται στο φορτίο και στην ισορροπία 

του καυστήρα έναντι της έντασης. Για καυστήρες τύπου ακτινοβολίας, µια 

φόρτωση 1000 µε 2000 Btu/h x in-2 χρησιµοποιείται για να διατηρήσει την 

διαδικασία της καύσης στην επιφάνεια του συγκρατητή φλόγας για έναν 

καυστήρα χωρίς προθερµασµένο αέρα. Για φορτία πάνω από 2000 Btu/h x in-2, η 

διαδικασία της καύσης γίνεται πάνω από την επιφάνεια του συγκρατητή φλόγας 

και για φορτία µέχρι 6000 Btu/h x in-2 
έχουν επιτευχθεί από το ΑΜΤΙ. Υπό 

φυσιολογικές συνθήκες, χωρίς προθέρµανση, η φόρτωση για έναν ακτινοβολών 

καυστήρα θα πρέπει να είναι κάτω από Btu/h x in-2. Ωστόσο έχει προβλεφθεί ότι 

όταν προστίθεται προθέρµανση, η φόρτηση µπορεί να ξεπεράσει τα 2000 Btu/h x 

in-2 και παρόλ’αυτά να διατηρηθούν τα χαρακτηριστικά της ακτινοβολίας. Χωρίς 

κάποια επιστηµονική µελέτη, ωστόσο,αυτή η πρόβλεψη δεν µπορεί να αποδειχθεί. 

Μια άλλη παράµετρος της καύσης που πρέπει να εξεταστεί είναι η ένταση της 

καύσης. Μια καλή τιµή για την ένταση της καύσης είναι 0,5 µε 1 εκατοµύριο 

Btu/h x ft-3. Αυτή η τιµή παρέχει επαρκή όγκο για χαµηλά επίπεδα εκποµπής CO 

και µικρή διάρκεια παραµονής για χαµηλές εκποµπές NOx. 
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Πίνακας 4.6 Συνθήκες σχεδίασης για καυστήρα ψυχώµενο µε 

εφίδρωση 

 

 

Παράµετροι εισόδου Τιµή 

Εισαγωγή θερµότητας στον κύκλο (W) 7247.65 

Εσωτερική θερµοκρασία (K) 95 

Περίσσεια αέρα στον εσωτερικό ανεµιστήρα (%) 25 

Μέγεθος Προθερµαντήρα (NTU) 2.5 

Μέγεθος Αναζωγονητή (NTU) 3.05 

∆ιαρροή προθερµαντήρα προς αναζωγονητή (%) 0 

EGR (%) 6.8 

CGR (%) 0 

Μέση θερµοκρασία κεφαλής θερµαντήρα ( K ) 600 

Μέγεθος κεφαλής θερµαντήρα στην πλευρά του αερίου 

(NTU) 2.55 

Βαθµός Απόδοσης Κεφαλής Θερµαντήρα (%) 90 

Παράµετροι που υπολογίζονται Τιµή 

Ρυθµός καύσης (W) 10064.1 

Εσωτερική Θερµοκρασία Καυστήρα (K) 850 

Εξωτερική Θερµοκρασία Καυστήρα (K) 3491 

Εσωτερική Θερµοκρασία Αναζωγονητήρα (K) 1295 

Θερµοκρασία Καυσαερίων (K) 673 

Μέση Θερµοκρασία στο θερµό άκρο του αναζωγονητήρα (K) 1073 

d(NO)/dt  (ppm/sec) 92700 

Απώλειες Εξάτµισης (%) 27.97 

Απόδοση καυστήρα (%) 73.3 

Απόδοση Carnot x Απόδοση Καυστήρα (%) 46.6 
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4.6 Παλµικό σύστηµα καύσης 

 

Η παλµική καύση (PC) παρέχει κάποια πλεονεκτήµατα περισσότερα από 

τα τυπικά συστήµατα καύσης κάνοντας το ελκυστικό υποψήφιο για τα συστήµατα 

EHS της µηχανής Stirling. Πρωτίστως, δεν χρειάζεται εξωτερική πηγή ενέργειας 

που να παρέχει ελκυσµό στο σύστηµα , εποµένως εξαλείφεται ένα σηµαντικό 

µέρος του λειτουργκού κόστους. ∆εύτερον, είναι ικανό να λειτουργεί µε υψηλή 

αύξηση πίεσης, επιτρέποντας υψηλές ταχύτητες αερίων και πτώσεις πιέσεων, µε 

επακόλουθο να υπάρχουν υψηλά επίπεδα µεταφοράς θερµότητας. Επιπρόσθετα, οι 

ταλαντευόµενες ροές που παράγονται από το PC παράγουν υψηλότερους 

συντελεστές µεταφοράς θερµότητας, απ’ότι οι σταθερές ροές, για την ίδια 

ταχύτητα, βελτιώνοντας την µεταφορά θερµότητας. Τέλος, όπως θα περιγραφεί 

και παρακάτω, τα κύρια χαρακτηριστικά του παλµικού καυστήρα µπορεί να 

συνδυαστούν και να συνεργαστούν µε αυτά του EHS της Stirling. 
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Για να αποτιµηθεί η επίτευξη ενός EHS που θα βασίζεται σε PC, 

δηµιουργήθηκαν ορισµένα θεµελιώδη σχέδια, και τα πιο ελπιδοφόρα από αυτά 

εξετάστηκαν ώστε να εκτιµηθούν οι παράµετροι µεγέθους και εµφάνισης των 

κύριων χαρακτηριστικών. 

Τα βασικά στοιχεία ενός συστήµατος PC παρουσιάζονται στην εικόνα 

4.12. Εκτός από τα υλικά ελέγχου, όπως οι βαλβίδες αερίου και αέρα, τα κύρια 

στοιχεία που πρέπει να ενωθούν µε το EHS είναι ο θάλαµος καύσης, οι εξατµίσεις 

,οι εσωτερικοί και εξωτερικοί σιγαστήρες, και οι εσωτερικές σωληνώσεις και οι 

αεραγωγοί. Για να είναι τεχνικά και οικονοµικά πρακτικό το PC, τα µέρη που 
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απαιτούνται για την ορθή λειτουργία του PC προσαρµόζονται στις θερµικές 

απαιτήσεις του EHS. Αυτό απαιτεί την αξιολόγηση των δυναµικών στοιχείων για 

τα κατάλληλα PC και στην συνέχεια την χρησιµοποίηση τους ως κύρια στοιχεία 

του EHS της Stirling χωρίς να δεσµεύονται τα δυναµικά χαρακτηριστικά. 

Στην εικόνα 4.13 φαίνεται σχηµατικά ένα παράδειγµα πραγµατοποίησης 

της διαδικασίας. Εδώ η εξάτµιση χρησιµοποιείται για να θερµανθεί η κεφαλή του 

θερµαντήρα. Όπως θα παρασταθεί, η διαµόρφωση αυτή έχει το πλεονέκτηµα ότι 

παρέχει πολύ µεγαλύτερη πρόσδοση θερµότητας στην κεφαλή του θερµαντήρα 

από τις παραδοσιακές διατάξεις. Ο εξωτερικός σιγαστήρας επίσης λειτουργεί σαν 

ανακτητής θερµότητας, ανταλλάσοντας θερµότητα µε τον εσωτερικό σιγαστήρα. 

Οι εσωτερικές σωληνώσεις και οι αεραγωγοί χρησιµοποιούνται παροµοίως για 

ανάκτηση θερµότητας από τα καυσαέρια. 

Για να εκτιµηθεί ποσοτικά αν οι δυναµικές και θερµικές απαιτήσεις 

µπορούν να καλυφθούν ταυτοχρόνως, αξιοποιήθηκαν πληροφορίες από τα 

εργαστήρια American Gas Association για αξιολογηθούν τα κύρια στοιχεία του 

PC. Απ’την στιγµή που οι διαστάσεις τους καθιερώθηκαν, η θερµική εµφάνιση 

αξιολογήθηκε συντηρητικά χρησιµοποιώντας τις τυπικές (µη-ταλαντευόµενες) 

συσχετίσεις µεταφοράς θερµότητας. 

Η επιθυµητή προσέγγιση εµφανίζεται στην εικόνα 4.14. Εδώ, η εξάτµιση 

χρησιµοποιείται για να µεταφέρει θερµότητα στην κυλινδρική συµπαγή κεφαλή 

του θερµαντήρα της µηχανής. Τµήµατα των εσωτερικών και εξωτερικών 

σιγαστήρων χρησιµοποιούνται σαν προθερµαντήρας/ανακτητής. Παρόλ’αυτα, η 

ποσότητα που περιέχεται στον προθερµαντήρα/ανακτητή είναι ανεπαρκής για να 

καλύψει τους παλµούς επαρκώς και πρέπει να γίνει παροχή επιπρόσθετης 

ποσότητας από τους οµοκεντρικούς θαλάµους που περιβάλλουν τον 

προθερµαντήρα/ανακτητή. Οι εσωτερικές σωληνώσεις και οι αεραγωγοί, οι οποίοι 

πρέπει να έχουν καθορισµένο µήκος ώστε να µπορούν οι σιγαστήρες να 

απορροφήσουν τους παλµούς, έχουν διευθετηθεί οµοκεντρικά, έτσι παρέχουν 

επιπρόσθετη ανάκτηση θερµότητας. 
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Τα δυναµικά και θερµικά αποτελέσµατα φαίνονται στον πίνακα 4.8 

Παρόλο που οι πληροφορίες από την ανάλυση του American Gas Association 

συνιστούν συγκεκριµένες διαστάσεις αναµικτήρα και θαλάµου καύσης, αυτές 

µπορεί να υπάγονται στο EHS της µηχανής Stirling. Παρόλ’αυτά, οι συνιστώµενες 

ποσότητες και οι περισσότερες διαστάσεις των σωληνώσεων έχουν ακολουθηθεί. 

Η εισαγωγή του PC µετρήθηκε µε ονοµαστικό φορτίο λειτουργίας 30.000 Btu/h 

και µερικό φορτίο 10.000 Btu/h. 

Η υπόθεση που αναλύθηκε στον πίνακα 4.8 υποδηλώνει ότι ένα σύστηµα 

EHS βασιζόµενο σε PC µπορεί να οδηγήσει σε ανώτερη θερµική συµπεριφορά. 

Ακόµα και χωρίς να επιτραπεί η εµπλούτηση µεταφοράς θερµότητας που 

παράγεται από τις ταλαντώσεις, η απόδοση της κεφαλής του θερµαντήρα και του 

προθερµαντήρα/ανακτητή είναι ίση ή ανώτερη από αυτήν που προέρχεται από τα 

συµβατικά συστήµατα βεβιασµένου ελκυσµού, αλλά χωρίς την κατανάλωση 

εξωτερικής ενέργειας. Οι δυναµικές και θερµικές απαιτήσεις φαίνεται να 

ακολουθούνται µε ευκολία. Παρόλο που η διαµόρφωση της κεφαλής του 

θερµαντήρα, µε τους οµόκεντρους εναλλάκτες θερµότητας, δεν είναι επιθυµητή 

λόγω των µεγάλων αναλογιών µήκους-διαµέτρου που γενικά συνιστώνται για τον 

αναµικτήρα PC και για τον θάλαµο καύσης, αυτό δεν θεωρείται σηµαντικό 

εµπόδιο. Παρόλο που τα υπολογισµένα επίπεδα ήχου µπορεί να εµφανίζονται 

υψηλά, η χορήγηση δεν έχει γίνει για µείωση στις εσωτερικές σωληνώσεις ή 

στους αεραγωγούς. Επίσης, είναι λειτουργίες του µεγέθους των σιγαστήρων, που 

έχουν επιλεχθεί αυθαίρετα σε αυτό το παράδειγµα. 

Στον θεµελιώδη σχεδιασµό του πίνακα 4.8, ο θερµαντήρας αποτελείται από 

µια ή δύο εξατµίσεις σπειροειδείς πέριξ της κυλινδρικής κεφαλής του θερµαντήρα 

(παρόλο που άλλοι σχεδιασµοί µπορεί να το ίδιο πρακτικοί ή ακόµα καλύτεροι). 

Παρόλο που οι κατασκευαστικές όψεις του σχεδιασµού δεν έχουν ληφθεί υπ’όψιν, 

οι θερµικοί και δυναµικοί στόχοι εµφανίζονται εφικτοί. Ο 

προθερµαντήρας/ανακτητής είναι παρόµοιος µε τον δακτυλοειδή αυλακωτό 

εναλλάκτη θερµότητας που έχει αναπτυχθεί για τυπικές αντλίες θερµότητας 
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Stirling. Οι θάλαµοι των σιγαστήρων λειτουργούν σε σχετικά χαµηλές 

θερµοκρασίες και πιέσεις και δεν παρατηρείται τεχνικό ρίσκο ή κόστος. Κανένα 

από τα παραπάνω µέρη δεν παρουσιάζει υψηλότερο υλικό κόστος από τα 

αντίστοιχα των τυπικών συστηµάτων EHS. 

Παρόλο που η τεχνική ανάλυση είναι αρκετά ενθαρρυντική, υπάρχουν 

ορισµένα αναπάντητα ερωτήµατα. Ουσιαστικά όλα τα παλµικά συστήµατα 

καύσης χρησιµοποιούν τον περιβάλλων αέρα, και αυτή η εφαρµογή απαιτεί 

σηµαντική προθέρµανση αέρα. Επικοινωνία µε διάφορους αρµόδιους δεν παρείχε 

σαφής πληροφορίες για την αξιολόγηση των διαφόρων δυσκολιών για την 

ανάπτυξη παλµώµενου συστήµατος καύσης µε προθερµασµένο αέρα. Αυτή η 

προσέγγιση χαρακτηρίζεται ως ριψοκίνδυνη και απαιτείται σηµαντική ανάπτυξη 

για να καθοριστεί η επιτευξιµότητα του. Ένα άλλο ζήτηµα είναι ότι οι εκποµπές 

ΝΟx από τα παλµώµενα συστήµατα καύσης βρίσκονται σε επίπεδα εκποµπής 30 

µε 40 ppm χωρίς να γίνουν παρεµβάσεις στον τρόπο καύσης όπως EGR. Ένας 

µελετητής πέτυχε χαµηλότερα επίπεδα εκποµπής χρησιµοποιώντας EGR, ωστόσο 

η µελέτη του είναι ακόµα ανέκδοτη. Θεωρώντας ότι αυτά τα συστήµατα δεν 

χρησιµοποιούν προθερµασµένο αέρα, τα επίπεδα είναι διπλάσια από εκείνα που 

αναµένονταν από έναν προαναµεµιγµένο καυστήρα ψεκασµού. Το παλµώµενο 

σύστηµα καύσης, εποµένως, δεν συνίσταται για ανάπτυξη, λόγω της 

αναµενόµενης δυσκολίας και του κόστους µελέτης και ανάπτυξης καθώς επίσης 

και επειδή δεν έχουν γίνει δοκιµές µε προθέρµανση.  
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Πίνακας 4.8 Προδιαγραφές παλµικής καύσης 

 

  

Εισαγωγή στον 

καυστήρα  30000 

Btu/hr (8792.1 W) 

Εισαγωγή στον 

καυστήρα  10000 

Btu/hr (2930.7 W) 

Περίσσεια Αέρα (%) 40 40 

Ροή Αέρα 400 133 

Ροή Αερίου 30 10 

∆ιάµετρος αναµικτήρα (m) 0.1 0.1 

Μήκος Αναµικτήρα (m) 0.076 0.076 

Ύψος θαλάµου καύσης (m) 0.043 0.043 

∆ιάµετρος θαλάµου καύσης (m) 0.2 0.2 

Όγκος θαλάµου καύσης (m^3) 0.0014 0.0014 

Ανώτατη πίεση (bar) 0.0026 0.0013 

Συχνότητα (Hz) 52 29 

Μέσο όριο πίεσης (bar) 0.00024 0.000078 

∆ιάµετρος κεφαλής θερµαντήρα (m) 0.152 0.152 

Ύψος κεφαλής θερµαντήρα (m) 0.152 0.152 

∆ιάµετρος σωλήνωσης (m) 0.023 0.023 

Αριθµός σωληνώσεων 2 2 

Μήκος σωλήνωσης (m) 1.83 1.83 

Μέση θερµοκρασία αναζωγονητήρα (K) 765 713 

Όριο µήκους εξάτµισης (m) 2 3.5 

Μέση θερµοκρασία προθερµαντήρα (K) 693 678 

Όριο µήκους εισόδου (m) 1.9 3.4 

∆ιάµετρος δακτυλίου (m) 0.22 0.22 

Ύψος δακτυλίου (m) 0.01 0.01 

Εσωτερική διάµετρος σιγαστήρα 

εξάτµισης (m) 0.24 0.24 

Εξωτερική διάµετρος σιγαστήρα 

εξάτµισης (m) 0.4 0.4 

Εσωτερική διάµετρος σιγαστήρα εισόδου 0.4 0.4 
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(m) 

Εξωτερική διάµετρος σιγαστήρα εισόδου 

(m) 0.43 0.43 

Ύψος σιγαστήρα (m) 0.254 0.254 

Όγκος σιγαστήρα εξάτµισης (m^3) 0.02 0.02 

Όγκος σιγαστήρα εισόδου (m^3) 0.007 0.007 

Στάθµη θορύβου στην εξάτµιση (dB) 93 93 

Στάθµη θορύβου στην είσοδο (dB) 85 85 

∆ιάµετρος αεραγωγού (m) 0.0254 0.0254 

Συχνότητα σιγαστήρα εξάτµισης (Hz) 31 17 

Κρίσιµο µήκος αεραγωγού (m) 0.2 0.61 

Μήκος αεραγωγού (m) 2.3 2.3 

Επιφάνεια ροής αεραγωγού (m^2) 0.0005 0.0005 

Μέση θερµοκρασία αεραγωγού (K) 459 400 

Εσωτερική διάµετρος (m) 0.038 0.038 

Εσωτερική ισοδύναµη διάµετρος (m) 0.028 0.028 

Εσωτερική υδραυλική διάµετρος (m) 0.0127 0.0127 

Συχνότητα εσωτερικού σιγαστήρα (Hz) 31 17 

Εσωτεικό κρίσιµο µήκος (m) 0.69 2.2 

Εσωτερικό µήκος (m) 2.29 2.29 

Εσωτερική επιφάνεια ροής (m^2) 0.0006 0.0006  

Μέση εσωτερική θερµοκρασία (K) 373 350 

Βαθµός απόδοσης (%) 65 70 

Θερµοκρασία εισερχόµενου αέρα (K) 294 294 

Θερµοκρασία εισόδου στον 

προθερµαντήρα (K) 450 406 

Θερµοκρασία εξόδου απο τον 

προθερµαντήρα (K) 934 950 

Θερµοκρασία καυστήρα (K) 2491 2506 

Θερµοκρασία κεφαλής θερµαντήρα (K) 700 700 

Θερµοκρασία εισόδου στον 

αναζωγονητήρα (K) 996 973 

Θερµοκρασία  εξόδου από τον 

αναζωγονητήρα (K) 534 454 

Θερµοκρασία καυσαερίων (K) 385 348 

Μεταφορά θερµότητας στην είσοδο (W) 751 180 
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Μεταφορά θερµότητας στον 

αναζωγονητήρα (W) 2328 872 

Μεταφορά θερµότητας στην κεφαλή του 

θερµαντήρα (W) 7541.3 2577 

Απώλειες εξάτµισης (W) 1251 354 

Ποσοστό απωλειών εξάτµισης (%) 14 12 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 101 

4.7 Ανακυκλοφορία Καυσαερίων 

 

Μέχρι σήµερα, έχουν εξεταστεί µόνο οι επιδράσεις του EGR σαν µέσο 

µείωσης εκποµπών NOx. Ένα εναλλακτικό του EGR είναι το CGR, το οποίο 

σηµαίνει ανακυκλοφορία των προιόντων της καύσης από την έξοδο της κεφαλής 

του θερµαντήρα στην είσοδο του καυστήρα. Αυτό που κάνει ελκυστικό το CGR 

είναι ότι αντίθετα µε το EGR, στο οποίο έχουµε προσθήκη της ροής στην 

συνολική ροή µάζας στον προθερµαντήρα/αναµικτήρα και στον ανεµιστήρα, το 

CGR δεν περιλαµβάνει επιπρόσθετη προσθήκη µάζας σε κάποιο από τα 

αναφερθέντα µέρη. Εποµένως όταν χρησιµοποιείται το CGR, το φορτίο της µάζας 

του προθερµαντήρα/ανακτητή είναι χαµηλότερο, οδηγώντας είτε σε χαµηλότερη 

πτώση πίεσης και υψηλότερη απόδοση, ή σε µείωση της επιφάνειας και/ή στις 

απαιτήσεις της επιφάνειας ροής. Επιπρόσθετα, όταν χρησιµοποιείται το EGR, 

επειδή η εσωτερική θερµοκρασία του προθερµαντήρα είναι αυξηµένη, η τελική 

θερµοκρασία εξάτµισης είναι µεγαλύτερη ακόµα και αν η απόδοση του ανακτητή 

είναι σταθερή, οδηγώντας σε µεγαλύτερες απώλειες εξάτµισης. 

Παρόλο που το CGR, δεν έχει κανένα από τα παραπάνω µειονεκτήµατα 

του EGR, το βασικό του µειονέκτηµα είναι ότι επειδή απαιτείται αύξηση της 

πίεσης των προιόντων της καύσης, η κεφαλή του θερµαντήρα µένει µε την 

µεγαλύτερη πίεση του αέρα που εισέρχεται στον καυστήρα. Παρόλο που µπορεί 

να χρησιµοποιηθεί ένας µικρός ανεµιστήρας για να αυξηθεί η πίεση, η αυξηµένη 

θερµοκρασία (900 µε 1400ο K) κάνει αυτήν την λύση ακριβή και ανέφικτη. Η 

προαναφερθής προσέγγιση είναι για να επιταχύνει την ροή που φεύγει από τον 

προθερµαντήρα για το ακροφύσιο, προωθώντας το ρεύµα του CGR σε έναν 

εγχυτήρα. Η πτώση πίεσης σε έναν εγχυτήρα (λόγω της αντιστρεπτής µεταφοράς 

ρεύµατος στο CGR και της αµετάκλητης µίξης και των απωλειών ανάκτησης) 

πρέπει να προέρχεται από µεγάλη αύξηση πίεσης στον ανεµιστήρα. 

Ο σχεδιασµός EHS του ΜΤΙ αναλύθηκε για να αξιολογηθεί η επίδραση του 

CGR. Παρόλο που υπάρχουν πολλές βάσεις σύγκρισης, η προσέγγιση 
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χρησιµοποιήθηκε για να κρατηθούν οι παράµετροι της ταχύτητας µάζας και του 

NTU του κάθε στοιχείου ίδιες και να αξιολογηθεί η επίδραση της αλλαγής από 

EGR σε CGR κρατώντας σταθερό τον ρυθµό σχηµατισµού NOx. Τα σχετικά 

αποτελέσµατα είναι σε µορφή αλλαγών στην περιοχή συναλλαγής θερµότητας, 

στις απώλειες εξάτµισης και στην ενέργεια του ανεµιστήρα. 
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Πίνακας 4.9 Επίδραση της ανακυκλοφορίας των καυσαεριών 

 

  

A: Υπόθεση ΜΤΙ µε EGR 

(χωρίς CGR) 

B:Υπόθεση ΜΤΙ µε CGR 

(χωρίς EGR) 

Εισερχόµενη Θερµότητα στον 

κύκλο (W) 6863.72 6863.72 

Θερµοκρασία Εισόδου (K) 95 95 

Περίσσεια Αέρα στον 

ανεµιστήρα εισόδου (%) 25 25 

Μέγεθος Προθερµαντήρα 

(NTU) 14.6 14.6 

Ροή µάζας στον 

προθερµαντήρα (kg/sec*m^2) 1.14 1.14 

Μέγεθος Aναζωγονητήρα 

(NTU) 15.12 15.12 

Ροή µάζας στον 

αναζωγονητήρα (kg/sec*m^2) 1.17 1.17 

∆ιαρροή (%) 0 0 

EGR 30 0 

CGR 0 31.8 

Μέση θερµοκρασία κεφαλής 

του θερµαντήρα ( K ) 700 700 

Μέγεθος κεφαλής 

θερµαντήρα στην πλευρά του 

αερίου (NTU) 2.55 2.55 

Ροή µάζας στην κεφαλή του 

θερµαντήρα (kg/sec*m^2) 4.75 4.75 

Βαθµός Απόδοσης Κεφαλής 

Θερµαντήρα (%) 90 90 

Ρυθµός καύσης (J/sec) 8515 8401 

Εσωτερική Θερµοκρασία 

Καυστήρα (K) 1365 1373 

Εξωτερική Θερµοκρασία 

Καυστήρα (K) 3496 3497 

Εσωτερική Θερµοκρασία 

Αναζωγονητήρα (K) 1462 1462 
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Θερµοκρασία Καυσαερίων (K) 395 359 

Μέση Θερµοκρασία στο 

θερµό άκρο του 

αναζωγονητήρα (K) 1413 1418 

d(NO)/dt  (ppm/sec) 96400 96800 

Απώλειες Εξάτµισης (%) 19.39 18.3 

Ποσοστό οξυγόνου στον 

καυστήρα (%) 4 4 

Περίσσεια αέρα στον 

καυστήρα (%) 32.15 32.58 

Ποσοστό οξυγόνου στην 

εξάτµιση (%) 4 4 

Πτώση πίεσης στον 

προθερµαντήρα (mm Hg) 0.12 0.11 

Πτώση πίεσης στον 

αναζωγονητήρα (mm Hg) 0.15 0.15 

Πτώση πίεσης στην κεφαλή 

του θερµαντήρα (mm Hg) 1.54 3.08 

Θεωρητική ενέργεια στον 

ανεµιστήρα (W) 1.84 2.28 

5 x Θεωρητική ενέργεια στον 

ανεµιστήρα (W) 9.2 11.41 

Απόδοση Carnot x Aπόδοση 

καυστήρα (%) 55.07 55.82 

 

Τα αποτελέσµατα φαίνονται αναλυτικά στον πίνακα 4.9. Στην περίπτωση 

του ΜΤΙ, η ροή του CGR πρέπει να είναι το 31,8% της συνολικής ροής αέρα για 

την παραγωγή ίδιας ποσότητας NOx όπως στην περίπτωση ροής 30% EGR. Σαν 

αποτέλεσµα της χαµηλής εσωτερικής θερµοκρασίας του προθερµαντήρα, η τελική 

θερµοκρασία της εξάτµισης είναι κατά 36ο Κ χαµηλότερη, οδηγώντας σε αύξηση 

του βαθµού απόδοσης κατά 1%. 

Η ανάλυση της περίπτωσης του ΜΤΙ (η οποία λαµβάνει υπ’όψιν της την 

πτώση πίεσης της κεφαλής του θερµαντήρα αλλά όχι και την πτώση πίεσης του 

καυστήρα) δείχνει ότι η ενέργεια του ανεµιστήρα αυξάνεται κατά 25%. Αλλά 
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επειδή το λειτουργικό κόστος του ανεµιστήρα είναι µικρό σε σχέση µε κόστος 

εισαγωγής του ορυκτού καυσίµου, το συνολικό λειτουργικό κόστος πρέπει να 

είναι κατά 1% µικρότερο λόγω της βελτιωµένης απόδοσης του καυστήρα. 

Λόγω της υψηλής απόδοσης του προθερµαντήρα του ΜΤΙ, η εσωτερική 

θερµοκρασία του καυστήρα είναι απωθητική όταν χρησιµοποιεί EGR. Σαν 

αποτέλεσµα, η ποσότητα του CGR, που απαιτείται για την ίδια παραγωγή NOx, 

είναι κατά 6% µεγαλύτερη από αυτήν του EGR. 

Η απόφαση για την επιλογή ΕGR αντί για CGR φαίνεται να είναι 

ακαθόριστη. Η εφαρµογή του EGR είναι ακριβής και ένα απλό µέρος του 

αναπτυξιακού προγράµµατος. Η σχεδίαση του συστήµατος CGR, παρόλ’αυτά, 

είναι πολύ πιο δύσκολη και µπορεί να οδηγήσει σε ακαµψία των εξαρτηµάτων αν 

αλλάξουν οι συνθήκες. Το CGR πρέπει να αναθεωρηθεί αφού πρώτα επιλυθούν 

όλα τα άλλα τεχνικά ζητήµατα και ο εµπλουτισµός των υλικών αφοσιωθεί σε 

µικρές βελτιώσεις. 

Παρακάτω παρουσιάζουµε σε πίνακες τα αποτελέσµατα που προέκυψαν 

από τις δικές µας µετρήσεις για κάθε έναν από τους εναλλάκτες θερµότητας που 

χρησιµοποιήθηκαν στο πείραµα και για τον καυστήρα. Όπως και στην περίπτωση 

του ΜΤΙ αποφασίσαµε να χρησιµοποιήσουµε EGR και δεν λήφθηκε υπ’όψιν η 

τιµή του CGR. Έχουµε λοιπόν: 

 

InletBlowerAποτελέσµατα

"InletBlower.Inlet.Flow.Rate" 3.177·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Inlet.Temp" 95 "K"

"InletBlower.Inlet.Enthalpy" 6.762·10  4 "J/kg"

"InletBlower.EGRIN" 9.531·10    -4 "kg/sec"

"InletBlower.Total.Flow.In" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Total.Flow.Out" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Outlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Outlet.Inert" 0.187 "%"

"InletBlower.EGRINHIN" 3.005·10  5 "J/kg"

"InletBlower.Outlet.Enthalpy" 1.214·10  5 "J/kg"

"InletBlower.Outlet.Temp" 166.453 "K"

"InletBlower.LEAKOUTHOUT" 9.449·10  4 "J/kg"

"InletBlower.Outlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

=  
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AirPreheaterΑποτελέσµατα

"AirPreheater.Total.Flow.In" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"AirPreheater.Total.Flow.Out" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"AirPreheater.Outlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"AirPreheater.Inlet.Inert" 0.187 "%"

"AirPreheater.Outlet.Inert" 0.187 "%"

"AirPreheater.WC.Cold" 3.011 "K"

"AirPreheater.WC.Hot" 3.372 "K"

"AirPreheater.WC.min" 3.011 "K"

"AirPreheater.WC.max" 3.372 "K"

"AirPreheater.Effectiveness" 0.934 "%"

"AirPreheater.NTU.hot" 18.628 "-"

"AirPreheater.NTU.total" 8.589 "-"

"AirPreheater.THOUT" 381.846 "K"

"AirPreheater.Outlet.Enthalpy" 1.004·10  6 "J/kg"

"AirPreheater.Outlet.Temp" 1.377·10  3 "K"

"AirPreheater.Heat.Input" 3.643·10  3 "J/sec"

"AirPreheater.Inlet.Enthalpy" 1.214·10  5 "J/kg"

"AirPreheater.LEAKOUTHOUT" 5.627·10  5 "J/kg"

"AirPreheater.Inlet.Temp" 166.453 "K"

"AirPreheater.THIN" 1.462·10  3 "K"

"AirPreheater.TCIN" 166.453 "K"

"AirPreheater.TCOUT" 1.376·10  3 "K"

"AirPreheater.Avg.Visc" 0.08 "kg/sec*m"

"AirPreheater.Reynolds.Number" 0.046 "-"

"AirPreheater.J.factor" 93.842 "-"

"Preheater.Surface.area" 4.463·10    -4 "m^2"

"Preheater.Lenght" 9.879·10    -5 "m"

"Preheater.Pressure.Drop" 2.127·10    -7 "mm Hg"

=

 

 

CombustorΑποτελέσµατα

"Combustor.Heat.Input" 8.501·10  3 "J/sec"

"Combustor.Total.Flow.In" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Outlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Inlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"Combustor.Inlet.Inert" 0.187 "%"

"Combustor.EGRIN" 0 "kg/sec"

"Combustor.PCT.Oxygen" 0.04 "%"

"Combustor.Excess.Air" 0.322 "%"

"Combustor.Outlet.Temp" 3.498·10  3 "K"

"Combustor.Outlet.Enthalpy" 2.753·10  6 "J/kg"

"Combustor.Inlet.Enthalpy" 1.004·10  6 "J/kg"

"Combustor.EGRINHIN" 1.151·10  6 "J/kg"

"Combustor.LEAKOUTHOUT" 1.879·10  6 "J/kg"

"Combustor.Inlet.Temp" 1.377·10  3 "K"

=
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HeaterHeadΑποτελέµατα

"HeaterHead.Total.Flow.In" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.Outlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.Inlet.Inert" 0.809 "%"

"HeaterHead.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"HeaterHead.Inlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.NTU.Total" 2.525 "-"

"HeaterHead.Effectiveness" 0.919 "%"

"HeaterHead.Pressure.Drop" 1.873·10    -6 "m Hg"

"HeaterHead.TCIN" 1.282·10  3 "K"

"HeaterHead.TCOUT" 1.302·10  3 "K"

"HeaterHead.Aver.Temp" 1.292·10  3 "K"

"HeaterHead.Avg.Visc" 0.098 "kg/sec*m"

"HeaterHead.Reynolds.Number" 44.28 "-"

"HeaterHead.J.factor" 0.04 "-"

"HeaterHead.Heat.Input" -6.866·10  3 "J/sec"

=
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RecuperatorΑποτελέσµατα

"Recuperator.Outlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.Inlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.Inlet.Inert" 0.809 "%"

"Recuperator.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"Recuperator.Total.Flow.In" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.NTU" 18.628 "-"

"Recuperator.NTU.hot" 18.628 "-"

"Recuperator.Effectiveness" 0.934 "%"

"Recuperator.THOUT" 381.846 "K"

"Recuperator.Avg.Visc" 0.085 "kg/sec*m"

"Recuperator.Reynolds.Number" 44.447 "-"

"Recuperator.J.Factor" 0.097 "-"

"Recuperator.Pressure.Drop" 3.276·10    -7 "m Hg"

"Recuperator.Inlet.Enthalpy" 1.151·10  6 "J/kg"

"Recuperator.Inlet.Temp" 1.462·10  3 "K"

"Recup.Avg.hot.end.temp" 1.419·10  3 "K"

"Recup.Outlet.Enthalpy" 3.005·10  5 "J/kg"

"Recup.Heat.Input" -3.643·10  3 "J/sec"

"Recup.Outlet.Temp" 381.846 "K"

"Recuperator.Surface.area" 4.463·10    -4 "m^2"

"Recuperator.Lenght" 9.879·10    -5 "m"

"Recuperator.Mass.Velocity" 1.178 "kg/sec*m^2"

"Recuperator.TCIN" 166.453 "K"

"Recuperator.TCOUT" 1.376·10  3 "K"

"Recuperator.THIN" 1.462·10  3 "K"

=

 

OutletBlowerΑποτελέσµατα

"OutletBlower.Outlet.Flow.Rate" 3.332·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.Total.Flow.In" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.EGROUT" 9.531·10    -4 "kg/sec"

"OutletBlower.Inlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.Inlet.Inert" 0.809 "%"

"OutletBlower.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"OutletBlower.Outlet.Enthalpy" 3.005·10  5 "J/kg"

"OutletBlower.Outlet.Temp" 381.846 "K"

"OutletBlower.Inlet.Enthalpy" 3.005·10  5 "J/kg"

"OutletBlower.Inlet.Temp" 381.846 "K"

=
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NOxModelΑποτελέσµατα

"Oxygen" 0.2 "%"

"Oxygen.%" 0.04 "%"

"Nitrogen.%" 0.725 "%"

"GasCost" 0.074 "cal/kg*mol*K"

"NOx.d(NO)/dt .(ppm/sec)" 1.011·10    16 "ppm/sec"

"Stack.PCT.Oxygen" 0.04 "%"

"Temp.NOx.model" 2.199·10  3 "K"

=  

HeatBalanceΑποτελέσµατα

"Mass.In.vs.Out" 0 "-"

"Enthalpy.Inlet" 214.819 "J/kg"

"Fuel.Input" 7.651·10  3 "J/kg"

"Heater.Output" -6.866·10  3 "J"

"StackLoss.HHV" -1.852·10  3 "J/kg"

"StackLoss.HHV.%" 0.193 "%"

"StackLoss.LHV" -1.001·10  3 "J/kg"

"NetStackLoss" 1.637·10  3 "J/kg"

"CarnotEfficiency" 0.683 "%"

"Efficiency.CarnotXcomb" 0.552 "%"

"Heat.In.vs.Out" -2.399 "-"

"Temp.Exhaust" 381.846 "K"

"HHV.Firing.Rate" 8.501·10  3 "J/sec"

"ShaftPower.at.0.5.Carnot" 687.023 "W"

=
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4.8 Σύστηµα Ελέγχου 

 

4.8.1 Έλεγχος EHS που βασίζεται σε φλόγα διάχυσης 

 

Οι βασικές απαιτήσεις του συστήµατος EHS είναι ο έλεγχος της αναλογίας 

αέρα/καυσίµου σύµφωνα µε τον βαθµό απόδοσης και οι απαιτήσεις εκποµπής, 

µαζί µε τις παραλλαγές στην εισαγωγή καυσίµου ώστε να ικανοποιούνται οι 

θερµικές απαιτήσεις του συστήµατος. Σύµφωνα µε το ΜΤΙ, ο χρόνος σβησίµατος 

που απαιτείται για τον καυστήρα είναι 3:1 για την εµφάνιση και 5:1 για το 

σβήσιµο της λιχνίας, µε συνεχώς µεταβαλλόµενο ρυθµό καύσης. Η απαίτηση για 

5:1 χρόνο σβησίµατος κατά την εκκίνηση είναι για σύστηµα ανάφλεξης µε 

σπινθήρα που χρησιµοποιείται από το ΑΜΤΙ, το οποίο πιθανώς να αντικατασταθεί 

µε ένα σύστηµα ανάφλεξης θερµής επιφάνειας. 

Ο σχεδιασµός του συστήµατος ελέγχου για το EHS φλόγας διάχυσης 

ξεκινά µε την εξέταση της ροής του αέρα διαµέσω του συστήµατος. Η ροή του 

αέρα φαίνεται σχηµατικά στην εικόνα 4.15, το οποίο δείχνει την πτώση πίεσης 

από εξάρτηµα σε εξάρτηµα για τον σχεδιασµό του συστήµατος. Η σχεδιαστική 

πτώση πίεσης σε σταθερή κατάσταση πλήρους φορτίου είναι 3,83 in νερού µε ροή 

25,02 lb/h. 

Γενικά, είναι πιο επιθυµητό να έχουµε µεγαλύτερη πτώση πίεσης στα πιο 

κρύα µέρη ενός συστήµατος ροής απ’ότι στα θερµαινόµενα µέρη. Έτσι 

ελαχιστοποιείται η µεταβολή της ροής λόγω αλλαγών της θερµοκρασίας, ειδικά 

κατά την εκκίνηση. Στην περίπτωση του συστήµατος EHS που φαίνεται στο 

σχήµα 4.15, οι πτώσεις πιέσεων είναι στον προθερµαντήρα/ανακτητή και στην 

κεφαλή του θερµαντήρα. Σαν αποτέλεσµα, η διαφορά στην ροή από ‘κρύο’ 

ξεκίνηµα σε ‘ζεστές’ σταθερές συνθήκες µπορεί να είναι ουσιώδης. Αυτό φαίνεται 

στο σχήµα 4.16, όπου οι καµπύλες πτώσης πίεσης έχουν σχεδιαστεί σε µια τυπική 

καµπύλη του ανεµιστήρα. Στις συνθήκες σχεδιασµού του συστήµατος, η πτώση 
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πίεσης είναι 3,8 in νερού στα περίπου 9,5 ft3/min, ενώ στην κρύα κατάσταση, η 

πτώση είναι 3,7 in νερού στα περίπου 11 ft3/min. Από την στιγµή που η 

πυκνότητα της θερµοκρασίας του αέρα είναι 0,075 lbm/ft3, συγκρινόµενη µε τις 

συνθήκες σχεδιασµού όπου είναι 0,061 lbm/ft3 
στους 195ο K, η αναλογία κρύας 

προς ζεστή ροή βασίζεται όχι µόνο στην ροή όγκου αλλά και στο γινόµενο της 

ροής όγκου επί την πυκνότητα. Εποµένως, η αλλαγή στην ροή είναι περίπου 40% 

όταν η αλλαγή γίνεται από ζεστό σε κρύο. Την ίδια στιγµή, η ροή φυσικού αερίου 

δεν αλλάζει επειδή η µεγάλη πτώση πίεσης είναι απέναντι από έναν ρυθµιστή και 

ένα άνοιγµα. 

Είναι δύσκολο ο καυστήρας να αντέξει τόσο µεγάλη παλινδρόµηση σε 

αναλογία αέρα/καυσίµου. Σχεδιαστικά προβλήµατα και αυξηµένα κόστη θα 

προκύψουν αν µια µεγάλη πτώση πίεσης εισαγώταν στα κρύα µέρη για να µειώσει 

την απόκλιση. Η πιθανότητα να µειωθούν οι πιέσεις σε σηµείο όπου δεν θα 

υπερισχύουν είναι απίθανο γιατί αυτό θα απαιτήσει την κατασκευή του 

προθερµαντήρα/ανακτητή πολύ µεγαλύτερο σε ,το οποίο θα κάνει το κόστος του 

προθερµαντήρα απαγορευτικό. 

Η πιο πιθανή λύση είναι η χρήση κάποιου λογισµικού στον επεξεργαστή 

ελέγχου στο σύστηµα της µηχανής, το οποίο θα παρέχει θερµοκρασιακή 

αντιστάθµιση µε την χρήση ενός µηχανικού τσοκ. 
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Το σύστηµα ελέγχου που χρησιµοποιείται από την ΜΤΙ για το EHS 

φαίνεται στο σχήµα 2.8. ∆εν γίνεται περαιτέρω αναφορά επειδή είναι περισσότερο 

ένας εργαστηριακός έλεγχος παρά ένα σύστηµα ελέγχου της παραγωγής. Ο 

σκοπός είτε ενός εργαστηριακού ελέγχου είτε ενός συστήµατος ελέγχου της 

παραγωγής είναι ο ίδιος, αφού τόσο η αναλογία ελέγχου καυσίµου/αέρα και ο 

ρυθµός καύσης είναι βάση της θερµικής διαχείρησης του συστήµατος. 

Ο πίνακας 4.10 συνοψίζει τα συστήµατα ελέγχου και διανέµει αυτά που 

µελετήθηκαν σε αυτήν την εργασία. Τα συστήµατα εξετάζονται περισσότερο στις 

επόµενες παραγράφους. 
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Σύστηµα ελέγχου on-off. H πιο απλή προσέγγιση είναι ένα σύστηµα 

ελέγχου on-off. Είναι αυτό που χρησιµοποιούν οι περισσότεροι κατασκευαστές 

και σε γενικές γραµµές είναι το πιο φτηνό. Ωστόσο ορισµένες απαιτήσεις για 

αυτήν την εφαρµογή µπορεί να την κάνουν ανέφικτη. Ο καυστήρας φλόγας 

τυρβώδους διάχυσης µπορεί να χρειάζεται µια αυτοµατοποιηµένη διαδικασία 

εκκίνησης για το κατάλληλο σβήσιµο της λιχνίας, και επίσης απαιτείται κάποια 

ρύθµιση. Κατά την διάρκεια λειτουργίας µερικού φορτίου, ο προστιθέµενος 

χρόνος απόκρισης της εκκίνησης, καθώς η µονάδα περιστρέφεται, είναι κατι 

ανεπιθύµητο. Επίσης, πιθανόν να απαιτείται κάποια περαιτέρω µελέτη για το 

σύστηµα ελέγχου ώστε να διευθετηθούν ζητήµατα ανάφλεξης και απόκρισης 

χρόνου ως αναφορά το σύστηµα on-off. 

 

Σύστηµα ελέγχου ταχύτητας του ανεµιστήρα. Ένας άλλος τύπος 

συστήµατος που εξετάστηκε βασιζόταν στον έλεγχο της ταχύτητας του 

ανεµιστήρα ώστε να ρυθµιζεται η ροή του αέρα. Αυτός ο τύπος ελέγχου έχει 

πολλά πλεονεκτήµατα, συµπεριλαµβανοµένου και τέλειας απόκρισης χρόνου, 

πτώσης πίεσης και χαµηλής ενέργειας . Το µειονέκτηµα είναι ότι προσφέρει είτε 

χαµηλό κόστος µε µικρή διάρκεια ζωής, είτε υψηλό κόστος και µεγάλη διάρκεια 

ζωής. Για απλό έλεγχο ταχύτητας, απαιτείται κινητήρας dc, ώστε η µεταβαλόµενη 

τάση να οδηγεί σε µεταβλητή ταχύτητα. Ένας γενικά φτηνός κινητήρας ac/dc, 

όπως αυτοί που υπάρχουν σε ηλεκτρικές σκούπες, έχουν ψήκτρες που φθήρονται 

και περιορίζονται σε διάρκεια ζωής 1000 ωρών προτού αντικατασταθούν.Αυτό 

δεν είναι αποδεκτό. Υπάρχει ένας εφαρµόσιµος κινητήρας dc αλλά είναι σχετικά 

ακριβώς. Ένας κατασκευαστής ανεµιστήρων παρέθεσε την τιµή των 150$ για 

κάθε ανεµιστήρα/κινητήρα/έλεγχο για 10000 µονάδες ανά χρονιά. 

Ένας κινητήρας µε πυκνωτή, µε έλεγχο συχνότητας µπορεί επίσης να 

εξασφαλίσει έλεγχο ταχύτητας. Παρόλ’αυτά, παρόλο που το το κόστος ενός 

τέτοιου κινητήρα είναι λογικό, ο έλεγχος συχνότητας ακόµα και για αµελητέας 

ιπποδύναµης κινητήρες (1/15 – 1/20) είναι πολύ ακριβός. Είχε ένα όριο τιµής 300 
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$, το οποίο µπορεί να καταλήξει σε τιµολόγηση του κατασκευαστή πάνω από 100 

$. Ένας πολλαπλών ταχυτήτων κινητήρας µελετήθηκε για τον έλεγχο ταχύτητας. 

Ενώ αυτοί οι κινητήρες είναι διαθέσιµοι και αρκετά φτηνοί ώστε να 

χρησιµοποιηθούν σε εφαρµογές βηµατιστής ροής αέρα, φαίνεται ότι είναι σε 

περιορισµένες αναλογίες κλεισίµατος από 2:1 µέχρι 3:1. 

Το συµπέρασµα ήταν ότι η χρήση συστήµατος ταχύτητας για το σύστηµα 

ελέγχου του καυστήρα είτε είναι πολύ ακριβή είτε περιορισµένη σε σβήσιµο. 

 

Σύστηµα ελέγχου βαλβίδας ροής. Ένας εναλλακτικός τρόπος για το 

σύστηµα ελέγχου ταχύτητας είναι η χρησιµοποίηση βαλβίδα ρύθµισης της ροής 

ώστε να διαµορφωθεί ο έλεγχος αέρα και καυσίµου. Μια αναπαράσταση αυτού 

του συστήµατος φαίνεται στην εικόνα 4.17. Η διασύνδεση ελέγχων της µηχανής 

Stirling και του συστήµατος καύσης θα είναι ο έλεγχος του καυστήρα. Θα έχει µια 

εισαγωγή θερµοκρασίας (πιθανώς θερµοκρασία στην κεφαλή του θερµαντήρα) 

και θερµική ανάδραση της αντλίας από τον µικροεπεξεργαστή για τον αλγόριθµο 

της εκκίνησης, τον ρυθµό καύσης, κλπ. Ο έλεγχος του καυστήρα θα εφοδιάσει 

εισαγωγή τάσης στον έλεγχο του αέρα και στον έλεγχο του καυσίµου ώστε να 

µπορεί να τροποποιεί τον ρυθµό καύσης και να προσαρµόζει την αναλογία 

αέρα/καυσίµου. Ο έλεγχος του καυστήρα επίσης βοηθάει στην ασφάλεια της 

ανάφλεξης και της φλόγας. Αυτό το είδος ελέγχου υπάρχει για τον έλεγχο της 

εκκίνησης και για βηµατικούς έλεγχους, ωστόσο θα πρέπει να αναπτυχθεί 

συγκεκριµένο έλεγχο EHS. 

∆εν ήταν δυνατό να βρεθεί ελέγχος άµεσα εφαρµόσιµος για αυτό το 

σύστηµα που θα είναι προσαρµόσιµος για αξιολόγηση της εφαρµογής. Ωστόσο, 

βρέθηκαν αρκετά αντικείµενα όµοια µε αυτά που απαιτούνται ώστε να µπορεί να 

γίνει µια αξιολόγηση ως αναφορά την οικονοµική απόδοση. Ο έλεγχος του αέρα 

θα είναι µέσω µιας βαλβίδας, σε σχήµα πεταλούδας, η οποία λειτουργεί µέσω ενός 

περιστρεφόµενου πηνίου. Ο τύπος του πηνίου που επιλέχτηκε έχει κατασκευαστεί 

από την Ledex Inc. Βαλβίδα ελέγχου αερίων που να είναι ακριβώς συµβατή δεν 
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έχει βρεθεί, αλλά η Maxitrol, Inc., κατασκευάζει µια διαµορφωµένη βαλβίδα 

αερίων (MR410) η οποία χρησιµοποιεί την τάση σαν εισαγωγή. Η Maxitrol 

προσφέρει έναν ενισχυτή για τον έλεγχο αυτής της βαλβίδας ο οποίος είναι πολύ 

ακριβός. ∆εν είναι δύσκολο να ενωποιηθεί αυτή η βαλβίδα µε τον 

µικροεπεξεργαστή. Η βαλβίδα αυτή έχει επίσης έναν ρυθµιστή αλλά δεν 

περιλαµβάνει δικλείδα παύσης ή τερµατισµού. Ο έλεγχος του EGR αναµένεται να 

είναι µόνο ένα άνοιγµα χρησιµοποιώντας ως βάση την ροή του αέρα για τον 

έλεγχο των εκποµπών. ∆εν αναµένεται η χρησιµοποίηση ενός ενεργού ελέγχου 

EGR. Αυτό το σύστηµα ελέγχου είναι ένας καλός υποψήφιος για το σύστηµα EHS 

που βασίζεται σε φλόγα διάχυσης. Το εκτιµώµενο κόστος είναι 174$ (δες πίνακα 

4.11), και το κόστος εγκατάστασης είναι 417$. 

 

 

Σύστηµα ελέγχου τροποποιηµένης ανάµιξης. Τελικά, ένα σύστηµα 

ελέγχου παρουσιάζεται στο σχήµα 4.18, το οποίο περιλαµβάνει την 

αποτελεσµατικότητα του κόστους ενός βηµατιστού ελέγχου µε µια µέθοδο που 

ξεπερνά το πρόβληµα ‘ζεστού/κρύου’ κατά την εκκίνηση. Το σύστηµα αυτό 

χρησιµοποιεί έναν ειδικό ρυθµιστή µε διπλό διάφραγµα το οποίο όχι µόνο 

ρυθµίζει την πίεση των αερίων, αλλά επίσης αντισταθµίζει την µεταβολή στην ροή 
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όταν αλλάζει η πτώση πίεσης στον προθερµαντήρα καθώς η ροή πηγαίνει από το 

ζεστό προς το κρύο. Η εξίσωση για την ρύθµιση της πίεσης στην έξοδο του 

ρυθµιστή ήταν: 

P8=P2 – (P3 – P5) 

Καθώς αναλύθηκαν οι σχέσεις για τις διάφορες αντιστάσεις, η τελική 

εξίσωση είναι η εξής: 

Wα
2/Wg

2 = (R8+R9)/R2   (6) 

Όπου: 

 Wα= ροή αέρα 

 Wg= ροή καυσαερίου 

 R8=αντίσταση του ανοίγµατος των καυσαερίων 

 R9=αντίσταση του εγχυτήρα αερίου/ακρουφυσίου 

 R2=αντίσταση του ανοίγµατος του αέρα 

H εξίσωση (6) δείχνει ότι ο λόγος της ροής του αέρα προς την ροή των 

καυσαερίων είναι σταθερός, όταν και οι αντιστάσεις που συµπεριλαµβάνονται 

είναι σταθερές. Όλα αυτά βρίσκονται σε κρύα µέρη και δεν εξαρτώνται από την 

θερµοκρασία, οπότε επιλύουν το πρόβληµα της θέρµανσης κατά την εκκίνηση. 

Το σκίτσο που παρουσιάζεται χρησιµοποιεί ένα βηµατικού τύπου σύστηµα 

ελέγχου. Σε υψηλές καύσεις, το πηνίο αερίων και η παράκαµψη των αερίων είναι 

ανοιχτά, όπως συµβαίνει και µε το πηνίο του αέρα και το στόµιο. Όταν είναι 

επιθυµητή χαµηλή καύση, τα πηνία είναι κλειστά και τα ανοίγµατα χειρίζονται 

την κατάσταση χαµηλής καύσης. Η χαµηλή καύση ορίζεται ακριβώς κάτω από 

την ελάχιστη εισαγωγή του συστήµατος. Οι βαλβίδες των πηνίων δεν χρειάζονται 

επεξεργασία από την στιγµή που η εσωτερική διαρροή δεν είναι σηµαντική. Όλη η 

συναρµολόγηση µπορεί να ενσωµατωθεί σε µια µονάδα που θα διαχειρίζεται τα 

καυσαέρια και τον αέρα. Ο έλεγχος της ρυθµιστικής βαλβίδας του προηγούµενου 

συστήµατος µπορεί επίσης να αξιοποιηθεί για αυτό το σύστηµα. Ωστόσο, ο 

σταδιακός ρυθµός καύσης είναι η πρώτη επιλογή και θα εγκαταληφθεί µόνο αν το 

σύστηµα απαιτήσει καλύτερο χρόνο απόκρισης. 
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Το κόστος αυτού του συστήµατος ελέγχου αναµένεται να είναι το ίδιο µε 

το κόστος του ελέγχου της ρυθµιστικής βαλβίδας (417$ , δες πίνακα 4.11). 

Παρόλ’αυτά, αναµένεται να προσφέρει πιο απλή λειτουργία και να απαιτήσει 

λιγότερη ανάπτυξη απ’ότι το σύστηµα της εικόνας  4.17. 
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Πίνακας 4.11 Κόστος συστήµατος ελέγχου για εξωτερική πηγή 

θερµότητας 

 

Εξάρτηµα 

Σύστηµα 

ελέγχου 

καυστήρα 

διάχυσης ($) 

Σύστηµα ελέγχου 

καυστήρα ψυχώµενου 

µε ψεκασµό ($) 

Ανεµιστήρας 71.25 71.25 

Πίνακας Ελέγχου 31.25 31.25 

Βαλβίδα Αέρα 22.5 22.5 

Βαλβίδα Αερίου 42.5 34 

Βαλβίδα Λήξης 6.25   

Συνολικό Κόστος 173.75 159 

Αύξηση Τιµής x 2.4 x 2.4 

Εγκατεστηµένο 

Κόστος 417 381.6 
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4.8.2 Ρύθµιση για τον καυστήρα ψεκασµού 

 

Ο σχεδιασµός ενός συστήµατος ελέγχου για προαναµεµιγµένη καύση 

φαίνεται στην εικόνα 4.19. Το σύστηµα χρησιµοποιεί ένα στόµιο αέρα και 

καυσαερίου για να ρυθµίσει την ροή µέσα στον καυστήρα. Ένας ειδικός 

ρυθµιστής χρησιµοποιείται, που παραπέµπει στο εξωτερικό του ανεµιστήρα ώστε 

η αναλογία αέρα και καυσαερίου να είναι σταθερή. Το σύστηµα έχει κάποια 

ικανότητα απόρριψης, σε βαθµό 3:1. Η ευρύτερη απόρριψη 5:1 δεν απαιτείται 

επειδή χρησιµοποιείται ένας αναφλεκτήρας θερµής επιφανείας αντί για έναν 

σπινθηροβόλο αναφλεκτήρα. Αν απαιτείται περαιτέρω απόρριψη, το σύστηµα 

µπορεί να µετατραπεί µε δευτερεύοντα πηνία και βαλβίδες παρόµοιες µε αυτές 

του σχήµατος 4.18 ώστε να επιτραπεί ο σταδιακός έλεγχος του συστήµατος. 

Τα κόστη για το σύστηµα ελέγχου EHS του καυστήρα ψεκασµού φαίνονται 

στην δεύτερη στήλη του πίνακα 4.11. Το κόστος είναι 159$. Αν χρησιµοποιηθεί 

ένας παράγοντας 2,4 για τον υπολογισµό του κόστους εγκατάστασης, τότε το 

συνολικό κόστος είναι 381,60 $. 
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4.9 Συνολικά Κόστη του EHS 

 

Σε προηγούµενα κεφάλαια, τα κόστη µελετήθηκαν µόνο για κάθε 

υποσύστηµα. Σε αυτό το κεφάλαιο, τα κόστη των διαφόρων συστηµάτων να 

συγκεντρωθούν ώστε να υπολογιστούν τα ολικά κόστη για το EHS. Ο πίνακας 

4.12 συγκρίνει τα κόστη τριών διαφορετικών συστηµάτων: (1) EHS φλόγας 

διάχυσης µε τιµή NTU 14,6 και προθερµαντήρα 310 SST, (2) EHS φλόγας 

διάχυσης µε τιµή NTU 10 και προθερµαντήρα 304 SST, και (3) ψυχώµενο 

καυστήρα ψεκασµού µε τιµή NTU 3 και προθερµαντήρα από χάλυβα 

επικαλλυµένου µε αλουµίνιο. 

Η ανάλυση της απόδοσης της επένδυσης για το EHS επανεξετάστηκε, 

λαµβάνοντας υπ’όψιν τα κόστη των συστηµάτων ελέγχου. ∆εν υπήρχε αλλαγή 

από την προηγούµενη ανάλυση που µελέτησε µόνο το EHS χωρίς τους ελέγχους. 

Μια άµεση σύγκριση ανάµεσα στα συστήµατα EHS του καυστήρα 

διάχυσης και του καυστήρα ψεκασµού συµπεριλαµβάνει πολλά ζητήµατα πέρα 

από τον σκοπό αυτής της µελέτης, όπως για παράδειγµα του κόστος της κεφαλής 

του θερµαντήρα και άλλων µερών του SEHP και άλλων περιορισµών στον 

προθερµασµένο αέρα για την περίπτωση του καυστήρα ψεκασµού. Και στα δύο 

θέµατα πρέπει να δωθεί περισσότερη προσοχή. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 125 

Πίνακας 4.12 ∆ιαµόρφωση εξωτερικής πηγής θέρµανσης και 

 κόστη ελέγχου 

 

Εξάρτηµα Φλόγα ∆ιάχυσης 

για το 310 SST 

Φλόγα 

∆ιάχυσης για 

το 304 SST 

Ψύξη µε εφίδρωση σε 

επικαλλυµένο χάλυβα 

Προθερµαντήρας 14.6 10 3 

Κόστος Εξωτερικού 

Συστήµατος Θέρµανσης 

147.14 75 57.5 

Κόστος Ελέγχου 173.75 173.75 159 

Συνολικό Κόστος 320.89 248.75 216.5 

Αύξηση τιµής x 2.4 x 2.4 x 2.4 

Εγκατεστηµένο κόστος 770.14 597 519.6 
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5. Συµπεράσµατα και συστάσεις 

 

5.1 Γενικές ∆ιαπιστώσεις 

 

1. Βρέθηκαν δύο διαφορετικές αλλά εφαρµόσιµες προσεγγίσεις 

σχεδιασµού EHS στην ανασκόπηση ανωτάτου επιπέδου που έγινε. 

Οι βασικές διαφόρες ανάµεσα στους σχεδιασµούς που προέρχονται 

από τα διαφορετικά συστήµατα καύσης που επιλέχτηκαν είναι: το 

ένα βασίζεται σε καυστήρα τυρβώδους διάχυσης και το άλλο σε 

καυστήρα ψεκασµού µε την χρησιµοποίηση προαναµεµιγµένου 

καυσίµου και αέρα. 

2. Νέες σχεδιαστικές ιδέες εξερευνήθηκαν και µελετήθηκαν, και οι πιο 

συνηθισµένες σχεδιαστικές ιδέες εξετάστηκαν παραµετρικά. Το 

αποτέλεσµα αυτών των προσπαθειών ήταν σηµαντικές βελτιώσεις 

και µερική βελτιστοποίηση των δυο βασικών σχεδιασµών EHS. 

3. Ο σχεδιασµός EHS του καυστήρα διάχυσης προσαρµόζεται σε 

υψηλότερες θερµοκρασίες προθέρµανσης και εποµένως σε ανώτερη 

απόδοση ενέργειας. Αυτός ο σχεδιασµός είναι ο πιο εντατικός από 

τους δυο, λόγω των πιο αυστηρών προδιαγραφών των υλικών που 

σχετίζονται µε τις υψηλές θερµοκρασίες. 

Ο σχεδιασµός EHS του καυστήρα ψεκασµού µπορεί να θεωρηθεί ως 

τεχνολογικά κατώτερη προσέγγιση που χρησιµοποιεί συγχρόνως 

διαθέσιµα µέρη και να αξιοποιεί περισσότερο τα φθηνότερα υλικά. 

Παρόλο που το σύστηµα εµφανίζεται να είναι πιο φθηνό για να 

κατασκευαστεί (συγκριτικά µε τον σχεδιασµό του EHS του 

καυστήρα διάχυσης), η κατανάλωση καυσίµου θα είναι σηµαντικά 

µεγαλύτερη. 

4. Και οι δυο πορείες σχεδιασµού του EHS βρέθηκε να πρέπει να 

οδηγηθούν 
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σε περαιτέρω αξιολόγηση. ∆εν ήταν δυνατό να απορριφθεί µια από 

τις  δυο σχεδιαστικές επιλογές βάση των διαθέσιµων πληροφοριών. 

Ένας αριθµός ζητηµάτων µπορεί να εξεταστεί και να οδηγηθούµε 

στην επιλογή ενός εκ των δυο επιλογών, αλλά αυτό είναι πέρα από 

τα όρια της δουλειάς και µπορεί να απαιτήσει περισσότερη 

αναπτυξιακή εργασία. 

5. Η µέλετη δεν ανέδειξε άλλες σηµαντικές σχεδιαστικές εναλλακτικές 

λύσεις που να µπορεί να ακολουθηθούν αυτή τη στιγµή. Άλλες 

προσεγγίσεις µπορεί να απαιτήσουν περισσότερη αναπτυξιακή 

εργασία, και τα σχετικά τεχνικά και οικονοµικά ρίσκα κρίνονται ως 

υψηλής θεώρησης και ο στόχος είναι να αναπτυχθεί µια µονάδα 

SEHP. 

 

 

5.2 Σχεδιασµός EHS καυστήρα τυρβώδους διάχυσης 

 

Ο σχεδιασµός του EHS του καυστήρα τυρβώδους διάχυσης παρουσιάζει 

ένα σύστηµα υψηλά προθερµασµένου αέρα το οποίο µπορεί να είναι ακριβό. Τα 

ευρήµατα της δουλειάς αποδεικνύουν ότι οι θερµοκρασίες του προθερµαντήρα 

πρέπει να περιοριστούν σε ένα εύρος όπου η χρήση χάλυβα µε µικρότερη 

αναλογία νικελίου είναι πιθανή. Ειδικότερα, η χρήση ανοξείδωτου χάλυβα 304 

αντί για 310 συνίσταται για υλικό κατασκευής του προθερµαντήρα, το οποίο 

απαιτεί την µέγιστη θερµοκρασία µετάλλου να περιορίζεται στους περίπου 1390ο 

F. Κατασκευάζοντας τον προθερµαντήρα από χάλυβα επικαλλυµένο µε αλουµίνιο, 

φθηνότερο υλικό και χαµηλότερης θερµοκρασίας, φαίνεται να είναι φθηνή 

οικονοµικά λύση (σε σύνδεση µε τον καυστήρα τυρβώδους διάχυσης). Η 

µειωµένη θερµοκρασία του προθερµαντήρα για αυτό το σχεδιασµό καταλήγει σε 

σχετικά µεγάλη χρήση καυσίµου. 
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Ένα άλλο συµπέρασµα σχετικά µε τον προθερµαντήρα είναι ότι ο 

σχεδιασµός του καθώς και η κατασκευή που προτάθηκε από το ΜΤΙ φάνηκε να 

είναι η καλύτερη δυνατή σχεδιαστική λύση και δεν µπορεί να βελτιωθεί 

σηµαντικά. Τεχνικές κατασκευής και ζητήµατα κόστους φαίνεται να έχουν 

εξεταστεί εκτενώς για αυτήν την φάση της ανάπτυξης. 

Επίσης, έχει δοθεί η εντύπωση ότι σχεδιασµοί θαλάµων καύσης που 

απαιτούν κράµατα νικελίου (δες εικόνα 4.4) όπως το Haynes 214 στο χιτώνιο του 

χώρου καύσης για τον οποίο προτείνεται να αποφευχθούν. Τέτοιου είδους χιτώνιο 

φαίνεται να χρειάζεται µόνο αν µια συµπαγής κεφαλή θερµαντήρα πρόκειται να 

χρησιµοποιηθεί. Η χρησιµοποίηση µόνωσης υψηλών θερµοκρασιών που 

χρησιµοποιούνται εν κενώ µπορεί να αποτελέσει µια πιθανή εναλλακτική λύση. 

Ένα θέµα που εκρεµεί και που δεν συµπεριελήφθει στην µελέτη, αλλά ήταν 

δύσκολο να αγνοηθεί, ήταν αν µια σωληνοειδή ή µια συµπαγής κεφαλή 

θερµαντήρα είναι καλύτερη επιλογή τεχνικά και οικονοµικά. Ήταν πέρα από τα 

όρια της δουλειάς του ΑΜΤΙ να κάνει µια τέτοια ανάλυση. Ωστόσο, κάποια 

στιγµή πρέπει να γίνει και να συµπεριλάβει τις επιδράσεις, και των δυο 

σχεδιασµών, πάνω στο σύστηµα EHS και στην ισορροπία του SEHP. Η συµπαγής 

κεφαλή του θερµαντήρα απαιτεί έναν θάλαµο καύσης που θα πρέπει να οδηγήσει 

τα προιόντα της καύσης προς τα πάνω και στην συνέχεια µακριά από την κεφαλή 

του θερµαντήρα. Το κόστος αυτών των προστιθέµενων υλικών µπορεί να είναι 

υψηλό. Μια άλλη σχεδιαστική διαφορά είναι ότι ο σχεδιασµός της συµπαγούς 

κεφαλής θα χρησιµοποιήσει ρεύµα προθερµασµένου αέρα για να ψύξει τον 

υψηλής θερµοκρασίας . Αυτή η διαδικασία θα πραγµατοποιήσει µέρος της 

προθέρµανσης του αέρα ώστε να χρησιµοποιηθεί ένας µικρότερος 

προθερµαντήρας. 

Εξετάζοντας τους ελέγχους, θεωρήθηκε ότι ο έλεγχος της ταχύτητας του 

ανεµιστήρα είναι πολύ ακριβός. Εξετάστηκαν δυο συστήµατα ελέγχου τα οποία 

είναι εφαρµόσιµα και πιο αποδοτικά από πλευράς κόστους. 

 



 129 

5.3 Σχεδιασµός EHS για καυστήρα προαναµεµιγµένου 

ψεκασµού 

 

Ο σχεδιασµός του EHS που βασίζεται σε έναν καυστήρα 

προαναµεµιγµένου ψεκασµού είναι οριακά συγκρίσιµο µε τον σχεδιασµό του EHS 

του καυστήρα τυρβώδους διάχυσης. Παρόλο που αυτό το σύστηµα έχει χαµηλή 

απόδοση, το κατασκευαστικό του κόστος είναι σηµαντικά µικρότερο. Παράλληλα, 

καυστήρες ψεκασµού και οι έλεγχοι τους έχουν χρησιµοποιηθεί εκτενώς σε 

εφαρµογές και έχουν καλή απόδοση εκποµπών, παρόλο που εφαρµογές µε 

σχετικά µεγάλη προθέρµανση αέρα δεν έχουν εµπορευµατοποιηθεί. 

 

 

5.4 Ζητήµατα ρύθµισης 

 

Ορισµένα θέµατα ανιχνεύτηκαν από τον κώδικα του ANSI για κλιβάνους 

και µπορούν να εφαρµοστούν στον σχεδιασµό του EHS, ειδικά συνδυασµοί 

µέγιστης θερµοκρασίας υλικού και ελάχιστου πάχους υλικού. Επιπρόσθετα, 

υπάρχουν όρια εκποµπής CO που πρέπει να ληφθούν υπ’όψιν ώστε να 

αξιολογηθεί η απόδοση του καυστήρα και ζητήµατα ελέγχου και συστάσεις ως 

αναφορά τις εκποµπές NOx, που έγιναν υπό τις οδηγίες των προτύπων της 

California (SCAQMD). 

 

 

 

5.5 Ζητήµατα έρευνας 

 

Παρόλο που διάφορα ζητήµατα έρευνας µπορούν να προσδιοριστούν για 

εξέταση, το πιο σηµαντικό ζήτηµα έρευνας είναι η κατανόηση των περιορισµών 

από την χρήση προθερµασµένου αέρα για καυστήρα προαναµεµιγµένου 
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ψεκασµού. ∆εν αναφέρεται µε σαφήνεια ποια θερµοκρασία προθερµασµένου 

αέρα µπορεί να χρησιµοποιηθεί στην µετάκαυση χωρίς προβλήµατα ή 

αυτοανάφλεξης. Παράλληλα, τα χαρακτηριστικά των εκποµπών ενός καυστήρα 

ψεκασµού που χρησιµοποιεί προθερµασµένο αέρα είναι άγνωστα. Επιστηµονικές 

πληροφορίες σε αυτά τα θέµατα απαιτούνται για περαιτέρω σύγκριση των 

σχεδιασµών EHS του προαναµεµιγµένου καυστήρα ψεκασµού και του καυστήρα 

τυρβώδους διάχυσης. 

 

 

5.6 Εισχώρηση στην αγορά 

 

Η εισχώρηση στην αγορά µιας καινούργιας εφαρµογής που κοστίζει πιο 

ακριβά από την υπάρχουσα είναι πολύ δύσκολο. Είναι δύσκολο να πωληθεί µια 

εφαρµογή λαµβάνοντας υπ’όψιν µόνο την απόδοση, την στιγµή που το κόστος της 

µπορεί να ξεπερνά ένα λογικό όριο (σύµφωνα µε την εµπειρία της AMTI αν 

ξεπερνά το 40% της τεχνολογίας). Απόδοση κέρδους γίνεται δευτερεύων στόχος 

πέρα από κάποιο σηµείο αν δεν έχουν συµπεριληφθεί επιπρόσθετα 

χαρακτηριστικά του πελάτη. Φαίνεται ότι η θέσπιση κάποιου ορίου στο συνολικό 

κόστος πρέπει να αποτελέσει στόχο για τον σχεδιασµό του SEHP. 

Κάποια στιγµή, το ΑΜΤΙ προσπάθησε να αναπτύξει έναν θερµαντήρα 

νερού οικιακής χρήσης, το οποίο να κοστίζε όσο το διπλάσιο απ’την ειδική 

µονάδα θερµοσίφωνα γυαλιού του κατασκευαστή. Η προσπάθεια έγινε µέσω ενός 

κατασκευαστή, ο οποίος ένιωσε ότι η εξοικονόµηση θερµότητας και η αντοχή 

ενός καινούργιου θερµαντήρα θα υπερνικήσει την αυξηµένη τιµή. Το προιόν δεν 

εµπορευµατοποιήθηκε ποτέ, αρχικά λόγω της τιµής του. Παρόλο που η επιστροφή 

χρηµάτων και το κόστος των κύκλων ζωής ήταν αποδεκτά, το συνολικό κόστος 

εγκατάστασης δεν ήταν. 

Αυτή η κατάσταση δείχνει επίσης ότι ορισµένοι ‘ενθαρρυντικοί’ 

κανονισµοί πρέπει να εφαρµοστούν ώστε οι εφαρµογές, που θα είναι πιο 
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κερδοφόρες και αποδοτικές από πλευράς καυσίµου, να µπορούν να γίνουν πιο 

ανταγωνιστικές στην αγορά. 
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∆Ε∆ΟΜΕΝΑ∆Ε∆ΟΜΕΝΑ∆Ε∆ΟΜΕΝΑ∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΠΟΥΠΟΥΠΟΥΠΟΥ ∆ΙΝΟΝΤΑΙ∆ΙΝΟΝΤΑΙ∆ΙΝΟΝΤΑΙ∆ΙΝΟΝΤΑΙ 

Υψηλότερη θερµική τιµή 
στον καυστήρα 

HHVComb 5.488 10
7

×:=  J ana kg 

Λόγος αέρα/καύσης  AFTheo.Comb
25.02

1.25 1.22⋅

lb

lb
:=  AFTheo.Comb 16.407=  

Μονάδες ΝΤU του  
προθερµαντήρα 

PreheaterNTU 14.6:=  Μονάδες θερµικής απόδοσης 

Περίσσεια του αέρα στον 
ανεµιστήρα εισόδου 

ExcessAirat.Blower.Inlet 0.25:=  % 

∆ιαρροή InletBlowerLeakout 0:=  % 

∆ιαρροή OutletBlowerLeakin 0:=  % 

∆ιαρροή OutletBlowerLeakout 0:=  
% 

EGR στον ανεµιστήρα εξόδου OutletBlowerEGRIN 0:=  % 

% 
EGR στον προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterEGRIN 0:=  

% 
∆ιαρροή AirPreheaterLeakin 0:=  

% 
∆ιαρροή CombustorLeakout 0:=  

EGR στον καυστήρα  CombustorEGROUT 0:=  % 

∆ιαρροή HeaterHeadLeakout 0:=  % 

EGR στον προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterEGROUT 0:=  % 

EGR στον ανεµιστήρα εισόδου InletBlowerEGROUT 0:=  % 

Ποσό θερµότητας που εισάγεται 
 στον εσωτερικό ανεµιστήρα 

InletBlowerHeat.Input 0:=  

∆ιαρροή InletBlowerLeakin 0:=  % 
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∆ιαρροή LeakagePrhtr.to.Recup 0:=  % 

Μέση θερµοκρασία της 
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadAvg.Temp 700:=  K 

Βαθµός απόδοσης της  
κεϕαλής του θερµαντήρα  

HeaterHeadFin.Eff 0.9:=  

 

Θερµοκρασία εισόδου 
στον κύκλο 

InletTemp 95:=  

 

Ταχύτητα µάζας του  
εργαζόµενου µέσου 

PreheaterMass.Velocity 1.135:=  

RegeneratorCost(SQ-m) 1:=  $/m Κόστος του αναγεννητή 

∆ιαρροή 

CGR από την κεϕαλή του  
θερµαντήρα στον καυστήρα 

kg

m
3
 

W Ποσό ισχύος που εισάγεται στον κύκλο 

Θεωρητική θερµοκρασία  
ϕλόγας στον καυστήρα 

K 

EGR από τον ανεµιστήρα εξόδου  
στον ανεµιστήρα εισόδου 

EGRExh.Blr.to.Inlet 0.3:=  

cal

kg mol⋅ K⋅
 Σταθερά αερίων Gasconst 8.31510

3
⋅:=  

 

 
 
 

Ειδική θερµότητα αέρα σοτ καυστήρα 
CombustorAir.Spec.Heat 711.756:=  

J

kg K⋅
 

Πυκνότητα του καυστήρα CombustorDensity 0.791:=  

CycleHeatInput 6.86410
3

⋅:=  

FlameTempTheo.Comb 2255.37:=  

K 

kg

m
2

s⋅

 

LeakoutAir.Preheater 0:=  

CGRHtr.Head.to.Comb 0:=  
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Αδράνεια στον ανεµιστήρα εισόδου InletBlowerInlet.Inert 0:=  

Κόστος της κεϕαλής του θερρµαντήρα HeaterHeadCost(SQ-m) 1:=  $/m  

Μονάδες NTU στην κεϕαλή 
του θερµαντήρα 

HeaterHeadGas.Side.NTU 2.55:=  

HeaterHeadF.J 5.5:=  

Υδραυλική δίαµετρος 
του προθερµαντήρα 

PreheaterHydr.Diam 3.22210
3−

⋅:=  m 

Υδραυλική δίαµετρος 
του αναζωγονητήρα 

RecuperatorHydr.Diam 3.22210
3−

⋅:=  m 

∆ιαρροή LeakinRecuperator LeakoutAir.Preheater:=  

Υδραυλική δίαµετρος της  
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadHydr.Diam 9.14410
4−

⋅:=  m 

HeaterHeadNTU.cold HeaterHeadGas.Side.NTU:=  
Μονάδες NTU στην κρύα πλευρά  
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

Μονάδες NTU στην θερµή πλευρά  
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadNTU.hot HeaterHeadNTU.cold:=  

Χαµηλότερη θερµική τιµή 
στον καυστήρα 

CombustorLHV 4.93910
7

⋅:=  J/kg 

Μονάδες NTU στην κρύα πλευρά  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterNTU.cold 14.6:=  

EGR στην κεϕαλή του θερµαντήρα HeaterHeadEGROUT 0:=  % 

Ειδική θερµότητα των  
προιόντων της καύσης 

CombustorProd.Spec.Heat 804.796:=  J/kg*K 

Ειδική ταχύτητα του εργαζόµενου  
µέσου στην κεϕαλή του θερµαντήρα 

kg

m
2

s⋅

 
HeaterHeadMass.Velocity 4.747:=  

RecuperatorNTU.cold AirPreheaterNTU.cold:=  Μονάδες NTU στην κρύα πλευρά  
του αναζωγονητήρα 
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ΟιΟιΟιΟι µεταβλητµεταβλητµεταβλητµεταβλητέςςςς τιςτιςτιςτις οποοποοποοποίεςεςεςες θαθαθαθα αλλαλλαλλαλλάζουµεζουµεζουµεζουµε εµεεµεεµεεµείςςςς εεεείναιναιναιναι: 

Ροή του καυσίµου στον καυστήρα 
CombustorFuel.Flow 1.549 10

4−
×:=  

kg

sec
 

Θερµοκρασία στην είσοδο της  
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadTHIN 3498:=  K 

Θερµοκρασία στην έξοδο 
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadTHOUT 1462:=  K 

ΟιΟιΟιΟι σχσχσχσχέσειςσειςσειςσεις απαπαπαπό τιςτιςτιςτις οποοποοποοποίεςεςεςες προκπροκπροκπροκύπτουνπτουνπτουνπτουν τατατατα αποτελαποτελαποτελαποτελέσµατασµατασµατασµατα εεεείναιναιναιναι οιοιοιοι παρακπαρακπαρακπαρακάτωτωτωτω: 

Εσωτερικός ρυθµός ροής  
στον ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerInlet.Flow.Rate 20.51CombustorFuel.Flow⋅:=  

CombustorHeat.Input CombustorFuel.FlowHHVComb⋅:=  
Εισαγωγή θερµότητας στον καυστήρα 

Απώλειες εξάτµισης NetStackLoss HHVCombCombustorFuel.Flow⋅ CycleHeatInput−:=  

Θερµοκρασία εισόδου στον  
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerInlet.Temp InletTemp:=  

Εσωτερική ενθαλπία στον  
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerInlet.Enthalpy CombustorAir.Spec.HeatInletBlowerInlet.Temp⋅:=  

Ενθαλπία εισόδου EnthalpyInlet InletBlowerInlet.Flow.RateInletBlowerInlet.Enthalpy⋅:=  

Απώλειες εξάτµισης χαµηλότερης 
θερµικής τιµής: 

StackLossLHV NetStackLoss− CombustorFuel.Flow HHVComb CombustorLHV−( )⋅+

EnthalpyInlet−( ) CombustorFuel.Flow0.6⋅ InletBlowerInlet.Temp⋅−+

...:=  

EGR στον ανεµιστήρα εισόδου InletBlowerEGRIN EGRExh.Blr.to.InletInletBlowerInlet.Flow.Rate⋅:=  

Συνολική εισερχόµενη ροή 
στον καυστήρα 

CombustorTotal.Flow.In 20.51CombustorFuel.Flow⋅ InletBlowerEGRIN+:=  
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Εξερχόµενος ρυθµός από  
τον αναζωγονητήρα 

RecuperatorOutlet.Flow.Rate CombustorTotal.Flow.In CombustorFuel.Flow+:=  

Εξερχόµενος ρυθµός από  
τον ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerOutlet.Flow.Rate RecuperatorOutlet.Flow.Rate 6.153CombustorFuel.Flow⋅−:=  

Συνολική ροή που περνάει από  
τον ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerTotal.Flow.In OutletBlowerOutlet.Flow.Rate
EGRExh.Blr.to.InletInletBlowerInlet.Flow.Rate⋅+

...:=  

EGR του ανεµιστήρα εξόδου OutletBlowerEGROUT EGRExh.Blr.to.InletInletBlowerInlet.Flow.Rate⋅:=  

Συνολική εισερχόµενη ροή που  
περνάει από τον ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerTotal.Flow.In InletBlowerInlet.Flow.Rate
InletBlowerEGRIN InletBlowerLeakin++

...:=  

Συνολική εξερχόµενη ροή που  
περνάει από τον ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerTotal.Flow.Out InletBlowerTotal.Flow.In:=  

Ρυθµός εξόδου ροής απο τον 
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerOutlet.Flow.Rate InletBlowerTotal.Flow.Out
InletBlowerLeakout−( ) InletBlowerEGROUT−+

...:=  

Ρυθµός εισόδου ροής στον 
προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterInlet.Flow.Rate InletBlowerOutlet.Flow.Rate:=  

Συνολική εισερχόµενη ροή  
στον προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterTotal.Flow.In AirPreheaterInlet.Flow.Rate
AirPreheaterEGRIN AirPreheaterLeakin++

...:=  

Συνολική εξερχόµενη ροή από 
τον προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterTotal.Flow.Out AirPreheaterTotal.Flow.In:=  

Συνολική εξερχόµενη ροή  
από τον καυστήρα 

CombustorTotal.Flow.Out CombustorTotal.Flow.In CombustorFuel.Flow+:=  

Ρυθµός εξόδου ροής  
από τον καυστήρα 

CombustorOutlet.Flow.Rate CombustorTotal.Flow.Out
CombustorLeakout−( ) CombustorEGROUT−+

...:=  

Συνολική εισερχόµενη ροή  
στην κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadTotal.Flow.In CombustorOutlet.Flow.Rate:=  

Συνολική εξερχόµενη ροή από  
την κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadTotal.Flow.Out HeaterHeadTotal.Flow.In:=  
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Ρυθµός εξόδου ροής από την 
 κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadOutlet.Flow.Rate HeaterHeadTotal.Flow.Out
HeaterHeadLeakout−( ) HeaterHeadEGROUT−+

...:=  

Ρυθµός εισόδου ροής  
στον αναζωγονητήρα 

RecuperatorInlet.Flow.Rate HeaterHeadOutlet.Flow.Rate:=  

Ρυθµός εξόδου ροής από 
τον προθερµαντήρα 

AirPreheaterOutlet.Flow.Rate AirPreheaterTotal.Flow.Out
LeakoutAir.Preheater−( ) AirPreheaterEGROUT−+

...:=  

Ρυθµός εισόδου ροής  
στον καυστήρα 

CombustorInlet.Flow.Rate AirPreheaterOutlet.Flow.Rate:=  

Αδράνεια του αέρα στην 
έξοδο του αναζωγονητηρα: 

RecuperatorOutlet.Inert

CombustorFuel.Flow AFTheo.Comb 1+( )⋅

CombustorTotal.Flow.In CombustorFuel.Flow+

CombustorInlet.Flow.Rate−
AirPreheaterInlet.Flow.RateInletBlowerEGRIN⋅

AirPreheaterTotal.Flow.InInletBlowerTotal.Flow.In⋅
⋅









+

...
:=  

Αδράνεια του αέρα στην  
είσοδο του καυστήρα 

CombustorOutlet.Inert RecuperatorOutlet.Inert:=  

Αδράνεια του αέρα στην είσοδο  
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadInlet.Inert CombustorOutlet.Inert:=  

Αδράνεια του αέρα στην έξοδο  
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadOutlet.Inert HeaterHeadInlet.Inert:=  

Αδράνεια του αέρα στην 
είσοδο του αναζωγονητήρα 

RecuperatorInlet.Inert HeaterHeadOutlet.Inert:=  

Αδράνεια του αέρα στην έξοδο  
του ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerOutlet.Inert

InletBlowerInlet.Inert InletBlowerInlet.Flow.Rate⋅

InletBlowerEGRINRecuperatorOutlet.Inert⋅+

...

InletBlowerTotal.Flow.In









:=  

Αδράνεια του αέρα στην είσοδο  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterInlet.Inert InletBlowerOutlet.Inert:=  
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Αδράνεια του αέρα στην έξοδο  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterOutlet.Inert

AirPreheaterInlet.Flow.RateAirPreheaterInlet.Inert⋅

0 RecuperatorOutlet.Inert⋅+

...







AirPreheaterTotal.Flow.In
:=

Αδράνεια του αέρα στην  
είσοδο του καυστήρα 

CombustorInlet.Inert AirPreheaterOutlet.Inert:=  

Ισοζύγιο µάζας MassIn.vs.Out InletBlowerInlet.Flow.Rate
CombustorFuel.Flow OutletBlowerOutlet.Flow.Rate−+

...:=  

Εισαγώµενη ποσότητα καυσίµου FuelInput CombustorFuel.Flow CombustorLHV 0.6 InletBlowerInlet.Temp⋅+( )⋅:=  

Ενθαλπία εξόδου του  
ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerOutlet.Enthalpy

StackLossLHV−

OutletBlowerOutlet.Flow.Rate
:=  

Απώλειες εξάτµισης 
υψηλότερης θερµικής τιµής 

StackLossHHV StackLossLHV CombustorFuel.Flow HHVComb CombustorLHV−( )⋅−:=  

Ποσοστό απωλειών StackLossHHV.%
NetStackLoss

CombustorHeat.Input
:=  

Απόδοση Carnot CarnotEfficiency 1
460 InletBlowerInlet.Temp+

460 32+ 1.8 HeaterHeadAvg.Temp⋅+
−:=  

Απόδοση Carnot X Απόδοση καυστήρα EfficiencyCarnotXcomb CarnotEfficiency 1 StackLossHHV.%−( )⋅:=  

Πόσοστό οξυγόνου Oxygen% .21 1 CombustorOutlet.Inert−( )⋅:=  

"Ρίζα" του ποσοστού του οξυγόνου Oxygen Oxygen%
0.5

:=  

Ποσοστό αζώτου Nitrogen% 0.79 1 CombustorOutlet.Inert−( )⋅ 0.71 CombustorOutlet.Inert⋅+:=  

Ρυθµός εισόδου ροής στον 
ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerInlet.Flow.Rate RecuperatorOutlet.Flow.Rate:=  
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Συνολική ροή που εξέρχεται από 
τον εξωτερικό ανεµιστήρα 

OutletBlowerTotal.Flow.Out OutletBlowerTotal.Flow.In:=  

Αδράνεια του αέρα στην είσοδο  
του ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerInlet.Inert RecuperatorOutlet.Inert:=  

Αδράνεια του αέρα στην έξοδο  
του ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerOutlet.Inert OutletBlowerInlet.Inert:=  

Ρυθµός εισόδου ροής στην 
κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadInlet.Flow.Rate CombustorOutlet.Flow.Rate:=  

Θερµοκρασία νερού στην θερµή 
πλευρά της κεϕαλής του θερµαντήρα: 

HeaterHeadWC.HOT HeaterHeadInlet.Inert CombustorProd.Spec.Heat⋅

1 HeaterHeadInlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...







HeaterHeadTotal.Flow.In⋅:=  

Θερµοκρασία νερού στην ψυχρή πλευρά 
 της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadWC.COLD HeaterHeadWC.HOT100⋅:=  

Ελάχιστη θερµοκρασία νερού 
στην κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadWC.min min HeaterHeadWC.COLDHeaterHeadWC.HOT,( ):=  

Μέγιστη θερµοκρασία νερού 
στην κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadWC.max max HeaterHeadWC.COLDHeaterHeadWC.HOT,( ):=  

Σύνολο θερµικών µονάδων που  
περνάνε από την κεϕαλή του 
προθερµαντήρα: 

HeaterHeadNTU.Total
1

HeaterHeadWC.min
1

HeaterHeadNTU.hot HeaterHeadWC.HOT⋅

1

HeaterHeadNTU.cold HeaterHeadWC.COLD⋅
+

...









⋅

:=  

Ποσοστό EGR στον καυστήρα CombustorEGRIN HeaterHeadEGROUT:=  

Ρυθµός καύσης υψηλότερης 
θερµικής τιµής 

HHVFiring.Rate CycleHeatInput NetStackLoss+:=  
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Ποσοστό οξυγόνου  
στον καυστήρα 

CombustorPCT.Oxygen Oxygen%:=  

Περίσσεια του αέρα  
στον καυστήρα 

CombustorExcess.Air

CombustorTotal.Flow.Out 1 CombustorOutlet.Inert−( )⋅

CombustorFuel.FlowAFTheo.Comb⋅
:=  

Θερµοκρασία νερού στην ψυχρή  
πλευρά του προθερµαντήρα αέρα: 

AirPreheaterWC.Cold

AirPreheaterTotal.Flow.In
AirPreheaterTotal.Flow.Out+

...

2











AirPreheaterInlet.Inert CombustorProd.Spec.Heat⋅

1 AirPreheaterInlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...







⋅:=  

Βαθµός απόδοσης της  
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadEffectiveness
1 e

HeaterHeadNTU.Total− 1
HeaterHeadWC.min

HeaterHeadWC.max
−







⋅

−

1
HeaterHeadWC.min

HeaterHeadWC.max
e

HeaterHeadNTU.Total− 1
HeaterHeadWC.min

HeaterHeadWC.max
−







⋅

⋅−

:=  

EGR στον αναζωγονητήρα RecuperatorEGRIN 0:=  

Συνολική εισερχόµενη ροή  
στον αναζωγονητήρα 

RecuperatorTotal.Flow.In RecuperatorInlet.Flow.Rate
RecuperatorEGRIN LeakinRecuperator++

...:=  

Συνολική εξερχόµενη ροή  
στον αναζωγονητήρα 

RecuperatorTotal.Flow.Out RecuperatorTotal.Flow.In:=  

Θερµοκρασία νερού στη ψυχρή πλευρά  
ου αναζωγονητή. RecuperatorWC.Cold AirPreheaterWC.Cold:=  

Θερµοκρασία νερού στην θερµή  
πλευρά του προθερµαντήρα αέρα: 

AirPreheaterWC.Hot

RecuperatorTotal.Flow.In
RecuperatorTotal.Flow.Out+

...

2
RecuperatorInlet.Inert

RecuperatorOutlet.Inert+

...







0.5⋅ CombustorProd.Spec.Heat⋅

1

RecuperatorInlet.Inert
RecuperatorOutlet.Inert+

...

2
−











CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...













⋅:=  
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Ελάχιστη θερµοκρασία νερού 
στον προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterWC.min min AirPreheaterWC.Cold AirPreheaterWC.Hot,( ):=  

Μέγιστη θερµοκρασία νερού 
στον προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterWC.max max AirPreheaterWC.Cold AirPreheaterWC.Hot,( ):=  

Θερµοκρασία νερού στην θερµή  
πλευρά του αναζωγονητήρα 

RecuperatorWC.Hot AirPreheaterWC.Hot:=  

Ελάχιστη θερµοκρασία νερού 
στον αναζωγονητήρα 

RecuperatorWC.min AirPreheaterWC.min:=  

Μέγιστη θερµοκρασία νερού 
στον αναζωγονητήρα 

RecuperatorWC.max AirPreheaterWC.max:=  

Ποσοστό οξυγόνου στην εξάτµιση StackPCT.Oxygen 0.21 1 OutletBlowerOutlet.Inert−( ):=  

Ισχύς στην µισή  
απόδοση Carnot 

ShaftPowerat.0.5.Carnot EfficiencyCarnotXcomb

HHVFiring.Rate

2 3.413⋅
⋅:=  

Κόστος αερίου GasCost 6
HHVFiring.Rate

1000 ShaftPowerat.0.5.Carnot⋅
⋅:=  

Θερµοκρασία του αέρα στην είσοδο 
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadTCIN 32 1.8 HeaterHeadAvg.Temp⋅+
.01( ) HeaterHeadTHIN HeaterHeadTHOUT−( )⋅

2
−:=  

Θερµοκρασία του αέρα στην έξοδο 
της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadTCOUT HeaterHeadTCIN HeaterHeadEffectivenessHeaterHeadWC.min⋅

HeaterHeadTHIN
HeaterHeadTCIN−( )+

...

HeaterHeadWC.COLD









⋅+:=  

Μέση θερµοκρασία αέρα στην  
κεϕαλή του θερµαντήρα HeaterHeadAver.Temp

HeaterHeadTCIN HeaterHeadTCOUT+

2
:=  

Μέση τιµή ιξώδους στην 
κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadAvg.Visc 0.00126 460 HeaterHeadAver.Temp+( )0.583
:=  
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Αριθµός Reynolds στην  
κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadReynolds.Number HeaterHeadMass.Velocity

HeaterHeadHydr.Diam

HeaterHeadAvg.Visc
⋅ 1000⋅:=  

Παράγοντας J της  
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadJ.factor
0.18

HeaterHeadReynolds.Number
0.4

:=  

Θερµοκρασία εισόδου στην 
κεϕαλή του θερµαντήρα HeaterHeadInlet.Temp HeaterHeadTHIN:=  

Θερµοκρασία εξόδου  
από τον καυστήρα 

CombustorOutlet.Temp HeaterHeadInlet.Temp:=  

Πόσό θερµότητα που εισέρχεται 
στην κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadHeat.Input HeaterHeadWC.HOT HeaterHeadTHOUT HeaterHeadTHIN−( )⋅:=  

Ενθαλπία εξόδου από τον καυστήρα 

CombustorOutlet.Enthalpy CombustorOutlet.Temp CombustorOutlet.InertCombustorProd.Spec.Heat⋅

1 CombustorOutlet.Inert−( )CombustorAir.Spec.Heat+

...







⋅:=  

Ενθαλπία εισόδου στην  
κεϕαλή του θερµαντήρα HeaterHeadInlet.Enthalpy CombustorOutlet.Enthalpy:=  

Ενθαλπία εξόδου της  
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadOutlet.Enthalpy

HeaterHeadHeat.Input HeaterHeadInlet.Flow.RateHeaterHeadInlet.Enthalpy⋅+

HeaterHeadTotal.Flow.Out
:=  

Θερµοκρασία εξόδου της  
κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadOutlet.Temp

HeaterHeadOutlet.Enthalpy

HeaterHeadOutlet.InertCombustorProd.Spec.Heat⋅

1 HeaterHeadOutlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...
:=  

Ενθαλπία εισόδου στον καυστήρα 

CombustorInlet.Enthalpy

CombustorOutlet.EnthalpyCombustorTotal.Flow.Out⋅

CombustorFuel.Flow−( ) 0.6⋅ InletBlowerInlet.Temp

CombustorHeat.InputCombustorLHV⋅

HHVComb
−+

...

CombustorInlet.Flow.Rate
:=  
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Ενθαλπία εξόδου από τον  
προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterOutlet.Enthalpy CombustorInlet.Enthalpy:=  

EGR στην είσοδο του καυστήρα CombustorEGRINHIN HeaterHeadOutlet.Enthalpy:=  

∆ιαρροή στην έξοδο του καυστήρα 

CombustorLEAKOUTHOUT

CombustorOutlet.Enthalpy CombustorInlet.Enthalpy+

2
:=  

Ενθαλπία στην είσοδο 
του αναζωγονητήρα 

RecuperatorInlet.Enthalpy HeaterHeadOutlet.Enthalpy:=  

Θερµοκρασία εξόδου από τον 
προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterOutlet.Temp

AirPreheaterOutlet.Enthalpy

AirPreheaterOutlet.InertCombustorProd.Spec.Heat⋅

1 AirPreheaterOutlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...
:=  

Επιϕάνεια της κεϕαλής  
του θερµαντήρα 

HeaterHeadSurface.Area

HeaterHeadGas.Side.NTU0.7
0.667

⋅ 0.5⋅ HeaterHeadTotal.Flow.In
HeaterHeadTotal.Flow.Out+

...







⋅

HeaterHeadFin.Eff HeaterHeadJ.factor⋅ HeaterHeadMass.Velocity⋅
:=  

Μήκος της κεϕαλής του θερµαντήρα 

HeaterHeadLength

HeaterHeadHydr.DiamHeaterHeadSurface.Area⋅ HeaterHeadMass.Velocity⋅ 2⋅

4 HeaterHeadTotal.Flow.In HeaterHeadTotal.Flow.Out+( )⋅
:=  

Κόστος της κεϕαλής του θερµαντήρα HeaterHeadCost HeaterHeadCost(SQ-m)HeaterHeadSurface.Area⋅:=  

Θερµοκρασία εισόδου στον καυστήρα CombustorInlet.Temp AirPreheaterOutlet.Temp:=  

Θερµοκρασία εισόδου  
στον αναζωγονητήρα 

RecuperatorInlet.Temp HeaterHeadOutlet.Temp:=  

 
Θερµοκρασία εξόδου από τον 
ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerOutlet.Temp

OutletBlowerOutlet.Enthalpy

OutletBlowerOutlet.InertCombustorProd.Spec.Heat⋅

1 OutletBlowerOutlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...
:=

Ποσο θερµότητας που  
αποδίδεται απο τον θερµαντήρα 

HeaterOutput HeaterHeadHeat.Input:=  
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HeatIn.vs.Out EnthalpyInlet FuelInput+ HeaterOutput+ StackLossLHV+:=  
Ισοζύγιο ενέργειας 

TempNOx.model

CombustorOutlet.Temp 460+

1.8
:=  

Θερµοκρασία του µοντέλου NOx 

Ποσότητα NOx στην 
µονάδα του χρόνου 

NOxd(NO)/dt 3 10
14

⋅ e

129000−

GasconstTempNOx.model⋅
⋅ Nitrogen%⋅ Oxygen⋅:=  

Ρυθµός παραγωγής NOx NOxd(NO)/dt .(ppm/sec)

1000000NOxd(NO)/dt⋅

Gasconst TempNOx.model⋅( )0.5
:=  

Θερµοκρασία καυσαερίων TempExhaust OutletBlowerOutlet.Temp:=  

Μέση θερµοκρασία στο θερµό  
άκρο του αναζωγονητήρα RecupAvg.hot.end.temp

CombustorInlet.Temp RecuperatorInlet.Temp+

2
:=  

Ενθαλπία εισόδου στον  
ανεµιστήρα εξόδου 

 

 

 

 

 

 

 

 

OutletBlowerInlet.Enthalpy OutletBlowerOutlet.Enthalpy

OutletBlowerTotal.Flow.Out

OutletBlowerInlet.Flow.Rate
⋅:=  

Ενθαλπία εξόδου του 
αναζωγονητήρα RecupOutlet.Enthalpy OutletBlowerInlet.Enthalpy:=  

∆ιαρροή στην έξοδο  
του ανεµιστήρα εξόδου 

OutletBlowerLEAKOUTHOUT

OutletBlowerInlet.Enthalpy OutletBlowerOutlet.Enthalpy+

2
:=  

Ποσό θερµότητας που εισάγεται 
στον αναζωγονητήρα 

RecupHeat.Input RecupOutlet.EnthalpyRecuperatorTotal.Flow.Out⋅

RecuperatorInlet.Flow.Rate− RecuperatorInlet.Enthalpy⋅( )+

...:=  

Ποσό θερµότητας που εισάγεται 
στον προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterHeat.Input RecupHeat.Input−:=  

Θερµοκρασία εξόδου 
του αναζωγονητήρα RecupOutlet.Temp

RecupOutlet.Enthalpy

RecuperatorOutlet.InertCombustorProd.Spec.Heat⋅

1 RecuperatorOutlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...
:=  

∆ιαρροή στην έξοδο  
του αναζωγονητήρα RecupLEAKOUTHOUT

RecupOutlet.Enthalpy RecuperatorInlet.Enthalpy+

2
:=  

EGR στην είσοδο του 
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerEGRINHIN RecupOutlet.Enthalpy:=  
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Ενθαλπία εξόδου του  
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerOutlet.Enthalpy

InletBlowerInlet.Flow.RateInletBlowerInlet.Enthalpy⋅

InletBlowerEGRINInletBlowerEGRINHIN⋅+

...

InletBlowerTotal.Flow.Out
:=  

Θερµοκρασία εξόδου από τον 
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerOutlet.Temp

InletBlowerOutlet.Enthalpy

InletBlowerOutlet.InertCombustorProd.Spec.Heat⋅

1 InletBlowerOutlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...
:=  

∆ιαρροή στην έξοδο του  
ανεµιστήρα εισόδου 

InletBlowerLEAKOUTHOUT

InletBlowerInlet.Enthalpy InletBlowerOutlet.Enthalpy+

2
:=  

Ενθαλπία εισόδου στον 
προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterInlet.Enthalpy InletBlowerOutlet.Enthalpy:=  

∆ιαρροή στην έξοδο του 
προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterLEAKOUTHOUT

AirPreheaterInlet.Enthalpy AirPreheaterOutlet.Enthalpy+

2
:=  

Θερµοκρασία εισόδου στον  
προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterInlet.Temp InletBlowerOutlet.Temp:=  

∆ιαρροή στην είσοδο  
του αναζωγονητήρα 

RecuperatorLEAKINHIN AirPreheaterLEAKOUTHOUT:=  

Θερµοκρασία καυσαερίων στην  
είσοδο του προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterTHIN RecuperatorInlet.Temp:=  

Θερµοκρασία αέρα στην είσοδο  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterTCIN

AirPreheaterInlet.Flow.RateAirPreheaterInlet.Enthalpy⋅

AirPreheaterInlet.Inert CombustorProd.Spec.Heat⋅

1 AirPreheaterInlet.Inert−( ) CombustorAir.Spec.Heat⋅+

...







AirPreheaterInlet.Flow.Rate⋅
:=  

Θερµοκρασία αέρα στην έξοδο  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterTCOUT AirPreheaterTCIN

AirPreheaterHeat.Input

AirPreheaterWC.Cold
+:=  

Μέση τιµή ιξώδους του  
προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterAvg.Visc 0.00126 460

AirPreheaterTCIN AirPreheaterTCOUT+( )
2

+








0.583

⋅:=  

Αριθµός Reynolds του 
προθερµαντήρα αέρα AirPreheaterReynolds.Number PreheaterMass.Velocity

PreheaterHydr.Diam

AirPreheaterAvg.Visc
⋅:=  
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Παράγοντας J του  
προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterJ.factor
4.3

AirPreheaterReynolds.Number
AirPreheaterReynolds.Number 2000<if

0.019

AirPreheaterReynolds.Number
0.2

otherwise













:=  

Επιϕάνεια του  
προθερµαντήρα αέρα 

PreheaterSurface.area PreheaterNTU 0.7
0.667

⋅ 0.5⋅
AirPreheaterTotal.Flow.In AirPreheaterTotal.Flow.Out+( )

AirPreheaterJ.factorPreheaterMass.Velocity⋅
⋅:=  

Επιϕάνεια του  
αναζωγονητήρα 

RecuperatorSurface.area PreheaterSurface.area:=  

Μήκος του 
προθερµαντήρα αέρα 

PreheaterLenght

PreheaterSurface.areaPreheaterHydr.Diam⋅ PreheaterMass.Velocity⋅

0.5 AirPreheaterTotal.Flow.In AirPreheaterTotal.Flow.Out+( )⋅ 4⋅
:=  

Μήκος του 
αναζωγονητήρα 

RecuperatorLenght PreheaterLenght:=  

Κόστος αναγεννητή RegeneratorCost RegeneratorCost(SQ-m)PreheaterSurface.area⋅:=  

Συνολικό κόστος EHSTotal.Cost RegeneratorCost HeaterHeadCost+:=  

Ταχύτητα µάζας στον 
αναζωγονητήρα 

RecuperatorMass.Velocity 4 RecuperatorLenght⋅ 0.5⋅
RecuperatorTotal.Flow.In RecuperatorTotal.Flow.Out+( )

RecuperatorHydr.DiamRecuperatorSurface.area⋅
⋅:=  

Θερµοκρασία αέρα στην  
είσοδο του αναζωγονητήρα 

RecuperatorTCIN AirPreheaterTCIN:=  

Θερµοκρασία αέρα στην  
έξοδο του αναζωγονητήρα 

RecuperatorTCOUT AirPreheaterTCOUT:=  

Θερµοκρασία καυσαερίων στην  
είσοδο του αναζωγονητήρα 

RecuperatorTHIN AirPreheaterTHIN:=  

Θερµοκρασία εισόδου στον 
ανεµιστήρα εξόδου OutletBlowerInlet.Temp RecupOutlet.Temp:=  
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Πτώση πίεσης στον  
προθερµαντήρα αέρα 

PreheaterPressure.Drop 9.18 10
12−

⋅ PreheaterNTU PreheaterMass.Velocity
2

⋅ 460 AirPreheaterInlet.Temp
AirPreheaterOutlet.Temp+

...







0.5⋅+







⋅





:=  

Πτώση πίεσης στην 
κεϕαλή του θερµαντήρα 

HeaterHeadPressure.Drop

HeaterHeadF.JHeaterHeadGas.Side.NTU⋅ 0.7
0.667

⋅ HeaterHeadMass.Velocity
2

⋅

2 0.076⋅
520

460 HeaterHeadAvg.Temp+
⋅ HeaterHeadFin.Eff⋅













12

62.4417000000⋅
⋅:=  

Βαθµός απόδοσης του  
προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterEffectiveness

AirPreheaterTCOUT AirPreheaterTCIN−( ) AirPreheaterWC.Cold⋅

AirPreheaterTHIN AirPreheaterTCIN−( ) AirPreheaterWC.min⋅
:=  

Συνολικές µονάδες NTU  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterNTU.total

ln
1 AirPreheaterEffectiveness−

1
AirPreheaterEffectivenessAirPreheaterWC.min⋅

AirPreheaterWC.max
−













AirPreheaterWC.min

AirPreheaterWC.max
1−

:=  

Μονάδες NTU στη θερµή πλευρά  
του προθερµαντήρα αέρα 

AirPreheaterNTU.hot

AirPreheaterNTU.cold AirPreheaterNTU.total⋅ AirPreheaterWC.Cold⋅ AirPreheaterWC.min⋅

AirPreheaterWC.Hot AirPreheaterNTU.cold AirPreheaterWC.Cold⋅

AirPreheaterNTU.total− AirPreheaterWC.min⋅( )+

...







⋅
:=  

Μονάδες NTU  
του αναζωγονητήρα 

RecuperatorNTU AirPreheaterNTU.hot:=  

Μονάδες NTU στη θερµή  
πλευρά του αναζωγονητήρα 

RecuperatorNTU.hot AirPreheaterNTU.hot:=  

Συνολικές µονάδες NTU  
του αναζωγονητήρα 

RecuperatorNTU.total
1

RecuperatorWC.min
1

RecuperatorNTU.cold RecuperatorWC.Cold⋅

1

RecuperatorNTU.hot RecuperatorWC.Hot⋅
+

...









⋅

:=  
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Βαθµός απόδοσης του 
αναζωγονητήρα 

RecuperatorEffectiveness AirPreheaterEffectiveness:=  

Θερµοκρασία καυσαεριών στην  
έξοδο του προθερµαντήρα αέρα  

AirPreheaterTHOUT AirPreheaterTHIN

AirPreheaterEffectiveness− AirPreheaterWC.min⋅( )
AirPreheaterTHIN AirPreheaterTCIN−( )

AirPreheaterWC.Hot
⋅+

...:=  

Θερµοκρασία καυσαεριών στην  
έξοδο του αναζωγονητήρα RecuperatorTHOUT AirPreheaterTHOUT:=  

Μέση τιµή ιξώδους στον  
αναζωγονητήρα 

RecuperatorAvg.Visc 0.00126 460
RecuperatorTHIN RecuperatorTHOUT+( )

2
+









0.583

⋅:=  

Αριθµός Reynolds του  
αναζωγονητήρα 

RecuperatorReynolds.Number 1000
RecuperatorMass.VelocityRecuperatorHydr.Diam⋅

RecuperatorAvg.Visc
⋅:=  

Παράγοντας J του  
αναζωγονητήρα RecuperatorJ.Factor

4.3

RecuperatorReynolds.Number
RecuperatorReynolds.Number 2000<if

0.019

RecuperatorReynolds.Number
0.2

otherwise

:=  

Πτώση πίεσης στον  
αναζωγονητήρα: 

RecuperatorPressure.Drop 18.92RecuperatorNTU⋅ RecuperatorMass.Velocity
2

⋅

460

RecuperatorInlet.Temp
RecupOutlet.Temp+

...







2
+











0.076520⋅ 2⋅ 62.4⋅ 418000000⋅
⋅:=  

Θεωρητική ενέργεια στην  
είσοδο του ανεµιστήρα 

BlowerTheo.power.at.Inlet 5 10
5−

⋅ PreheaterPressure.Drop
RecuperatorPressure.Drop+

...

HeaterHeadPressure.Drop+

...










InletBlowerTotal.Flow.In⋅ InletBlowerOutlet.Temp
460+

...





⋅:=  

5 x την θεωρητική ενέργεια  
στην είσοδο του ανεµιστήρα  

BlowerPower.5xTheo 5 BlowerTheo.power.at.Inlet⋅:=  
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Κόστος Ανεµιστήρα BlowerCost 18 BlowerPower.5xTheo⋅
3.413

ShaftPowerat.0.5.Carnot1000⋅
⋅:=  

Συνολικό Κόστος Ισχύος PowerTotal.Cost GasCost BlowerCost+:=  
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ΑΠΟΤΕΛΕΣΜΑΤΑ 

 

 

InletBlowerAποτελέσµατα

"InletBlower.Inlet.Flow.Rate"

"InletBlower.Inlet.Temp"

"InletBlower.Inlet.Enthalpy"

"InletBlower.EGRIN"

"InletBlower.Total.Flow.In"

"InletBlower.Total.Flow.Out"

"InletBlower.Outlet.Flow.Rate"

"InletBlower.Outlet.Inert"

"InletBlower.EGRINHIN"

"InletBlower.Outlet.Enthalpy"

"InletBlower.Outlet.Temp"

"InletBlower.LEAKOUTHOUT"

"InletBlower.Outlet.Flow.Rate"

InletBlowerInlet.Flow.Rate

InletBlowerInlet.Temp

InletBlowerInlet.Enthalpy

InletBlowerEGRIN

InletBlowerTotal.Flow.In

InletBlowerTotal.Flow.Out

InletBlowerOutlet.Flow.Rate

InletBlowerOutlet.Inert

InletBlowerEGRINHIN

InletBlowerOutlet.Enthalpy

InletBlowerOutlet.Temp

InletBlowerLEAKOUTHOUT

InletBlowerOutlet.Flow.Rate

"kg/sec"

"K"

"J/kg"

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"%"

"J/kg"

"J/kg"

"K"

"J/kg"

"kg/sec"















































:=  

InletBlowerAποτελέσµατα

"InletBlower.Inlet.Flow.Rate" 3.177·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Inlet.Temp" 95 "K"

"InletBlower.Inlet.Enthalpy" 6.762·10  4 "J/kg"

"InletBlower.EGRIN" 9.531·10    -4 "kg/sec"

"InletBlower.Total.Flow.In" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Total.Flow.Out" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Outlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"InletBlower.Outlet.Inert" 0.187 "%"

"InletBlower.EGRINHIN" 3.005·10  5 "J/kg"

"InletBlower.Outlet.Enthalpy" 1.214·10  5 "J/kg"

"InletBlower.Outlet.Temp" 166.453 "K"

"InletBlower.LEAKOUTHOUT" 9.449·10  4 "J/kg"

"InletBlower.Outlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

=  



 160 

 

 

AirPreheaterΑποτελέσµατα

"AirPreheater.Total.Flow.In"

"AirPreheater.Total.Flow.Out"

"AirPreheater.Outlet.Flow.Rate"

"AirPreheater.Inlet.Inert"

"AirPreheater.Outlet.Inert"

"AirPreheater.WC.Cold"

"AirPreheater.WC.Hot"

"AirPreheater.WC.min"

"AirPreheater.WC.max"

"AirPreheater.Effectiveness"

"AirPreheater.NTU.hot"

"AirPreheater.NTU.total"

"AirPreheater.THOUT"

"AirPreheater.Outlet.Enthalpy"

"AirPreheater.Outlet.Temp"

"AirPreheater.Heat.Input"

"AirPreheater.Inlet.Enthalpy"

"AirPreheater.LEAKOUTHOUT"

"AirPreheater.Inlet.Temp"

"AirPreheater.THIN"

"AirPreheater.TCIN"

"AirPreheater.TCOUT"

"AirPreheater.Avg.Visc"

"AirPreheater.Reynolds.Number"

"AirPreheater.J.factor"

"Preheater.Surface.area"

"Preheater.Lenght"

"Preheater.Pressure.Drop"

AirPreheaterTotal.Flow.In

AirPreheaterTotal.Flow.Out

AirPreheaterOutlet.Flow.Rate

AirPreheaterInlet.Inert

AirPreheaterOutlet.Inert

AirPreheaterWC.Cold

AirPreheaterWC.Hot

AirPreheaterWC.min

AirPreheaterWC.max

AirPreheaterEffectiveness

AirPreheaterNTU.hot

AirPreheaterNTU.total

AirPreheaterTHOUT

AirPreheaterOutlet.Enthalpy

AirPreheaterOutlet.Temp

AirPreheaterHeat.Input

AirPreheaterInlet.Enthalpy

AirPreheaterLEAKOUTHOUT

AirPreheaterInlet.Temp

AirPreheaterTHIN

AirPreheaterTCIN

AirPreheaterTCOUT

AirPreheaterAvg.Visc

AirPreheaterReynolds.Number

AirPreheaterJ.factor

PreheaterSurface.area

PreheaterLenght

PreheaterPressure.Drop

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"%"

"%"

"K"

"K"

"K"

"K"

"%"

"-"

"-"

"K"

"J/kg"

"K"

"J/sec"

"J/kg"

"J/kg"

"K"

"K"

"K"

"K"

"kg/sec*m"

"-"

"-"

"m^2"

"m"

"mm Hg"

































































































:=
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AirPreheaterΑποτελέσµατα

"AirPreheater.Total.Flow.In" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"AirPreheater.Total.Flow.Out" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"AirPreheater.Outlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"AirPreheater.Inlet.Inert" 0.187 "%"

"AirPreheater.Outlet.Inert" 0.187 "%"

"AirPreheater.WC.Cold" 3.011 "K"

"AirPreheater.WC.Hot" 3.372 "K"

"AirPreheater.WC.min" 3.011 "K"

"AirPreheater.WC.max" 3.372 "K"

"AirPreheater.Effectiveness" 0.934 "%"

"AirPreheater.NTU.hot" 18.628 "-"

"AirPreheater.NTU.total" 8.589 "-"

"AirPreheater.THOUT" 381.846 "K"

"AirPreheater.Outlet.Enthalpy" 1.004·10  6 "J/kg"

"AirPreheater.Outlet.Temp" 1.377·10  3 "K"

"AirPreheater.Heat.Input" 3.643·10  3 "J/sec"

"AirPreheater.Inlet.Enthalpy" 1.214·10  5 "J/kg"

"AirPreheater.LEAKOUTHOUT" 5.627·10  5 "J/kg"

"AirPreheater.Inlet.Temp" 166.453 "K"

"AirPreheater.THIN" 1.462·10  3 "K"

"AirPreheater.TCIN" 166.453 "K"

"AirPreheater.TCOUT" 1.376·10  3 "K"

"AirPreheater.Avg.Visc" 0.08 "kg/sec*m"

"AirPreheater.Reynolds.Number" 0.046 "-"

"AirPreheater.J.factor" 93.842 "-"

"Preheater.Surface.area" 4.463·10    -4 "m^2"

"Preheater.Lenght" 9.879·10    -5 "m"

"Preheater.Pressure.Drop" 2.127·10    -7 "mm Hg"

=
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CombustorΑποτελέσµατα

"Combustor.Heat.Input"

"Combustor.Total.Flow.In"

"Combustor.Total.Flow.Out"

"Combustor.Outlet.Flow.Rate"

"Combustor.Inlet.Flow.Rate"

"Combustor.Outlet.Inert"

"Combustor.Inlet.Inert"

"Combustor.EGRIN"

"Combustor.PCT.Oxygen"

"Combustor.Excess.Air"

"Combustor.Outlet.Temp"

"Combustor.Outlet.Enthalpy"

"Combustor.Inlet.Enthalpy"

"Combustor.EGRINHIN"

"Combustor.LEAKOUTHOUT"

"Combustor.Inlet.Temp"

CombustorHeat.Input

CombustorTotal.Flow.In

CombustorTotal.Flow.Out

CombustorOutlet.Flow.Rate

CombustorInlet.Flow.Rate

CombustorOutlet.Inert

CombustorInlet.Inert

CombustorEGRIN

CombustorPCT.Oxygen

CombustorExcess.Air

CombustorOutlet.Temp

CombustorOutlet.Enthalpy

CombustorInlet.Enthalpy

CombustorEGRINHIN

CombustorLEAKOUTHOUT

CombustorInlet.Temp

"J/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"%"

"%"

"kg/sec"

"%"

"%"

"K"

"J/kg"

"J/kg"

"J/kg"

"J/kg"

"K"

























































:=  

CombustorΑποτελέσµατα

"Combustor.Heat.Input" 8.501·10  3 "J/sec"

"Combustor.Total.Flow.In" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Outlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Inlet.Flow.Rate" 4.13·10    -3 "kg/sec"

"Combustor.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"Combustor.Inlet.Inert" 0.187 "%"

"Combustor.EGRIN" 0 "kg/sec"

"Combustor.PCT.Oxygen" 0.04 "%"

"Combustor.Excess.Air" 0.322 "%"

"Combustor.Outlet.Temp" 3.498·10  3 "K"

"Combustor.Outlet.Enthalpy" 2.753·10  6 "J/kg"

"Combustor.Inlet.Enthalpy" 1.004·10  6 "J/kg"

"Combustor.EGRINHIN" 1.151·10  6 "J/kg"

"Combustor.LEAKOUTHOUT" 1.879·10  6 "J/kg"

"Combustor.Inlet.Temp" 1.377·10  3 "K"

=
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HeaterHeadΑποτελέµατα

"HeaterHead.Total.Flow.In"

"HeaterHead.Total.Flow.Out"

"HeaterHead.Outlet .Flow.Rate"

"HeaterHead.Inlet .Inert"

"HeaterHead.Outlet .Inert"

"HeaterHead.Inlet .Flow.Rate"

"HeaterHead.NTU.T otal"

"HeaterHead.Effect iveness"

"HeaterHead.Pressure.Drop"

"HeaterHead.TCIN"

"HeaterHead.TCOUT"

"HeaterHead.Aver.Temp"

"HeaterHead.Avg.Visc"

"HeaterHead.Reynolds.Number"

"HeaterHead.J.factor"

"HeaterHead.Heat .Input"

"HeaterHead.Inlet .Enthalpy"

"HeaterHead.Outlet.Enthalpy"

"HeaterHead.Outlet .Temp"

"HeaterHead.Surface.Area"

"HeaterHead.Length"

"HeaterHead.Cost"

HeaterHeadTotal.Flow.In

HeaterHeadTotal.Flow.Out

HeaterHeadOutlet .Flow.Rate

HeaterHeadInlet .Inert

HeaterHeadOutlet .Inert

HeaterHeadInlet .Flow.Rate

HeaterHeadNTU.T otal

HeaterHeadEffect iveness

HeaterHeadPressure.Drop

HeaterHeadTCIN

HeaterHeadTCOUT

HeaterHeadAver.Temp

HeaterHeadAvg.Visc

HeaterHeadReynolds.Number

HeaterHeadJ.factor

HeaterHeadHeat .Input

HeaterHeadInlet .Enthalpy

HeaterHeadOutlet .Enthalpy

HeaterHeadOutlet .Temp

HeaterHeadSurface.Area

HeaterHeadLength

HeaterHeadCost

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"%"

"%"

"kg/sec"

"-"

"%"

"m Hg"

"K"

"K"

"K"

"kg/sec*m"

"-"

"-"

"J/sec"

"J/kg"

"J/kg"

"K"

"m^2"

"m"

"$"













































































:=
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HeaterHeadΑποτελέµατα

"HeaterHead.Total.Flow.In" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.Outlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.Inlet.Inert" 0.809 "%"

"HeaterHead.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"HeaterHead.Inlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"HeaterHead.NTU.Total" 2.525 "-"

"HeaterHead.Effectiveness" 0.919 "%"

"HeaterHead.Pressure.Drop" 1.873·10    -6 "m Hg"

"HeaterHead.TCIN" 1.282·10  3 "K"

"HeaterHead.TCOUT" 1.302·10  3 "K"

"HeaterHead.Aver.Temp" 1.292·10  3 "K"

"HeaterHead.Avg.Visc" 0.098 "kg/sec*m"

"HeaterHead.Reynolds.Number" 44.28 "-"

"HeaterHead.J.factor" 0.04 "-"

"HeaterHead.Heat.Input" -6.866·10  3 "J/sec"

=
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RecuperatorΑποτελέσµατα

"Recuperator.Outlet.Flow.Rate"

"Recuperator.Inlet.Flow.Rate"

"Recuperator.Inlet.Inert"

"Recuperator.Outlet.Inert"

"Recuperator.Total.Flow.In"

"Recuperator.Total.Flow.Out"

"Recuperator.NTU"

"Recuperator.NTU.hot"

"Recuperator.Effectiveness"

"Recuperator.THOUT"

"Recuperator.Avg.Visc"

"Recuperator.Reynolds.Number"

"Recuperator.J.Factor"

"Recuperator.Pressure.Drop"

"Recuperator.Inlet.Enthalpy"

"Recuperator.Inlet.Temp"

"Recup.Avg.hot.end.temp"

"Recup.Outlet.Enthalpy"

"Recup.Heat.Input"

"Recup.Outlet.Temp"

"Recuperator.Surface.area"

"Recuperator.Lenght"

"Recuperator.Mass.Velocity"

"Recuperator.TCIN"

"Recuperator.TCOUT"

"Recuperator.THIN"

0

RecuperatorOutlet.Flow.Rate

RecuperatorInlet.Flow.Rate

RecuperatorInlet.Inert

RecuperatorOutlet.Inert

RecuperatorTotal.Flow.In

RecuperatorTotal.Flow.Out

RecuperatorNTU

RecuperatorNTU.hot

RecuperatorEffectiveness

RecuperatorTHOUT

RecuperatorAvg.Visc

RecuperatorReynolds.Number

RecuperatorJ.Factor

RecuperatorPressure.Drop

RecuperatorInlet.Enthalpy

RecuperatorInlet.Temp

RecupAvg.hot.end.temp

RecupOutlet.Enthalpy

RecupHeat.Input

RecupOutlet.Temp

RecuperatorSurface.area

RecuperatorLenght

RecuperatorMass.Velocity

RecuperatorTCIN

RecuperatorTCOUT

RecuperatorTHIN

0

"kg/sec"

"kg/sec"

"%"

"%"

"kg/sec"

"kg/sec"

"-"

"-"

"%"

"K"

"kg/sec*m"

"-"

"-"

"m Hg"

"J/kg"

"K"

"K"

"J/kg"

"J/sec"

"K"

"m^2"

"m"

"kg/sec*m^2"

"K"

"K"

"K"

0





























































































:=  
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RecuperatorΑποτελέσµατα

"Recuperator.Outlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.Inlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.Inlet.Inert" 0.809 "%"

"Recuperator.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"Recuperator.Total.Flow.In" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"Recuperator.NTU" 18.628 "-"

"Recuperator.NTU.hot" 18.628 "-"

"Recuperator.Effectiveness" 0.934 "%"

"Recuperator.THOUT" 381.846 "K"

"Recuperator.Avg.Visc" 0.085 "kg/sec*m"

"Recuperator.Reynolds.Number" 44.447 "-"

"Recuperator.J.Factor" 0.097 "-"

"Recuperator.Pressure.Drop" 3.276·10    -7 "m Hg"

"Recuperator.Inlet.Enthalpy" 1.151·10  6 "J/kg"

"Recuperator.Inlet.Temp" 1.462·10  3 "K"

"Recup.Avg.hot.end.temp" 1.419·10  3 "K"

"Recup.Outlet.Enthalpy" 3.005·10  5 "J/kg"

"Recup.Heat.Input" -3.643·10  3 "J/sec"

"Recup.Outlet.Temp" 381.846 "K"

"Recuperator.Surface.area" 4.463·10    -4 "m^2"

"Recuperator.Lenght" 9.879·10    -5 "m"

"Recuperator.Mass.Velocity" 1.178 "kg/sec*m^2"

"Recuperator.TCIN" 166.453 "K"

"Recuperator.TCOUT" 1.376·10  3 "K"

"Recuperator.THIN" 1.462·10  3 "K"

=
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OutletBlowerΑποτελέσµατα

"OutletBlower.Outlet.Flow.Rate"

"OutletBlower.Total.Flow.In"

"OutletBlower.EGROUT"

"OutletBlower.Inlet.Flow.Rate"

"OutletBlower.Total.Flow.Out"

"OutletBlower.Inlet.Inert"

"OutletBlower.Outlet.Inert"

"OutletBlower.Outlet.Enthalpy"

"OutletBlower.Outlet.Temp"

"OutletBlower.Inlet.Enthalpy"

"OutletBlower.Inlet.Temp"

OutletBlowerOutlet.Flow.Rate

OutletBlowerTotal.Flow.In

OutletBlowerEGROUT

OutletBlowerInlet.Flow.Rate

OutletBlowerTotal.Flow.Out

OutletBlowerInlet.Inert

OutletBlowerOutlet.Inert

OutletBlowerOutlet.Enthalpy

OutletBlowerOutlet.Temp

OutletBlowerInlet.Enthalpy

OutletBlowerInlet.Temp

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"kg/sec"

"%"

"%"

"J/kg"

"K"

"J/kg"

"K"







































:=  

OutletBlowerΑποτελέσµατα

"OutletBlower.Outlet.Flow.Rate" 3.332·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.Total.Flow.In" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.EGROUT" 9.531·10    -4 "kg/sec"

"OutletBlower.Inlet.Flow.Rate" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.Total.Flow.Out" 4.285·10    -3 "kg/sec"

"OutletBlower.Inlet.Inert" 0.809 "%"

"OutletBlower.Outlet.Inert" 0.809 "%"

"OutletBlower.Outlet.Enthalpy" 3.005·10  5 "J/kg"

"OutletBlower.Outlet.Temp" 381.846 "K"

"OutletBlower.Inlet.Enthalpy" 3.005·10  5 "J/kg"

"OutletBlower.Inlet.Temp" 381.846 "K"

=
 



 168 

 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 

 
 

NOxModelΑποτελέσµατα

"Oxygen"

"Oxygen.%"

"Nitrogen.%"

"GasCost"

"NOx.d(NO)/dt .(ppm/sec)"

"Stack.PCT.Oxygen"

"Temp.NOx.model"

Oxygen

Oxygen%

Nitrogen%

GasCost

NOxd(NO)/dt .(ppm/sec)

StackPCT.Oxygen

TempNOx.model

"%"

"%"

"%"

"cal/kg*mol*K"

"ppm/sec"

"%"

"K"

























:=  

NOxModelΑποτελέσµατα

"Oxygen" 0.2 "%"

"Oxygen.%" 0.04 "%"

"Nitrogen.%" 0.725 "%"

"GasCost" 0.074 "cal/kg*mol*K"

"NOx.d(NO)/dt .(ppm/sec)" 1.011·10    16 "ppm/sec"

"Stack.PCT.Oxygen" 0.04 "%"

"Temp.NOx.model" 2.199·10  3 "K"

=  
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HeatBalanceΑποτελέσµατα

"Mass.In.vs.Out"

"Enthalpy.Inlet"

"Fuel.Input"

"Heater.Output"

"StackLoss.HHV"

"StackLoss.HHV.%"

"StackLoss.LHV"

"NetStackLoss"

"CarnotEfficiency"

"Efficiency.CarnotXcomb"

"Heat.In.vs.Out"

"Temp.Exhaust"

"HHV.Firing.Rate"

"ShaftPower.at.0.5.Carnot"

MassIn.vs.Out

EnthalpyInlet

FuelInput

HeaterOutput

StackLossHHV

StackLossHHV.%

StackLossLHV

NetStackLoss

CarnotEfficiency

EfficiencyCarnotXcomb

HeatIn.vs.Out

TempExhaust

HHVFiring.Rate

ShaftPowerat.0.5.Carnot

"-"

"J/kg"

"J/kg"

"J"

"J/kg"

"%"

"J/kg"

"J/kg"

"%"

"%"

"-"

"K"

"J/sec"

"W"

















































:=  

HeatBalanceΑποτελέσµατα

"Mass.In.vs.Out" 0 "-"

"Enthalpy.Inlet" 214.819 "J/kg"

"Fuel.Input" 7.651·10  3 "J/kg"

"Heater.Output" -6.866·10  3 "J"

"StackLoss.HHV" -1.852·10  3 "J/kg"

"StackLoss.HHV.%" 0.193 "%"

"StackLoss.LHV" -1.001·10  3 "J/kg"

"NetStackLoss" 1.637·10  3 "J/kg"

"CarnotEfficiency" 0.683 "%"

"Efficiency.CarnotXcomb" 0.552 "%"

"Heat.In.vs.Out" -2.399 "-"

"Temp.Exhaust" 381.846 "K"

"HHV.Firing.Rate" 8.501·10  3 "J/sec"

"ShaftPower.at.0.5.Carnot" 687.023 "W"

=  


